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VICTORIA, R. H. Uma Metodologia de Atenuacdo de Ruido Transmitido por Lajes
Utilizando Absorvedores Dinamicos de Vibracdao. 2012. 125 f. Tese de Doutorado,
Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia.

Resumo

Na industria da construcao civil observa-se a tendéncia de construgao de edificacbes mais leves
e esbeltas e como conseqiiéncia ocorre a piora no conforto acustico, devido o uso de materiais
com maiores indices de transmissibilidade de vibragcdo. Estudos preliminares indicam que o
ruido causado pelo impacto em lajes é o principal gerador de incbmodo em apartamantos, o
ruido é transmitido via estrutura em funcdo dos processos vibratérios, portanto uma possivel
solugdo é a reducao da vibracdo da laje. Neste trabalho é proposto o uso de absorvedores
dindmicos de vibracdo (ADV), dispositivo secundario que é adicionado ao sistema estrutural
primario (laje), cuja vibragdo ou ruido se deseja atenuar. Com o método de analise modal
operacional (AMO) excitagdo transiente em conjunto com as técnicas no dominio do tempo:
Exponencial Complexa com Minimos Quadrados (LSCE) e Identificacdo Estocastica do
Subespaco (SSI) realiza-se a caracterizagdo modal da laje, posteriormente modelada em
elementos finitos. Com os pardmetros modais da laje sdo calculados os ADV’s, adotando a
técnica desenvolvida por Espindola e Silva (1992), que introduziram o conceito de parametros
equivalentes generalizados para absorvedores viscoelasticos. As frequéncias de sintonizacao e
as posicoes de instalagdo dos ADV’s sdo definidas através de algoritmo de otimizagdo. A
validagcdo da proposta é feita através da construcdo do modelo de uma sala em elementos
finitos, considerando interacao fluido-estrutura (FSI), com e sem a instalagdo dos ADV’s. Foi
obtida atenuagao de 16 dB do ruido (ponderacao linear integracdo impacto).

Palavras-Chaves: Conirole Passivo de Ruido, Analise Modal Operacional, Absorvedores

Dindmicos de Vibragéo.
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VICTORIA, R. H. A Methodology for Noise Attenuation Transmitted by Slabs Using
Dynamics Vibration Absorbers. 2012. 125 f. PhD Thesis, Federal University of Uberlandia,
Uberlandia - MG.

Abstract

In the construction industry there is a tendency to lightweight and slender buildings, and
occurs as a consequence of the worsening in acoustic comfort, due to use of materials
with higher transmissibility of vibration. Preliminary studies indicate that the noise impact
caused by the slabs is the main source of nuisance in apartments, noise is transmitted
through the structure due to the vibratory processes, so one possible solution is to
reduce the slab vibration. This paper proposes the use of dynamic vibration absorbers
(ADV), secondary device that is added to the primary structural system (slab), whose
vibration or noise want to attenuate. The method of operational modal analysis (AMO)
with transient excitation in conjunction with the techniques in the time domain, with Least
Squares Complex Exponential (LSCE) and the Stochastic Subspace Identification (SSI)
carried out the modal characterization of the slab, then modeled in finite elements. The
ADV’s are calculated by the slab modal parameters, using the technique developed by
Espindola and Silva (1992), who introduced the concept of equivalent parameters for
generalized viscoelastic absorbers. The tuning frequency and the ADV’s positions are
defined by the optimization algorithm. The proposal validation was performed by a finite
elements model of the room, considering fluid-structure interaction (FSI), with and
without the ADV's. It was obtained 16 dB attenuation of noise (linear weighting
integration impact).

Key Words: Passive Noise Control, Operational Modal Analysis , Dynamic Vibration Absorbers.
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CAPITULO |

INTRODUCAO

O ruido é atualmente um dos elementos que mais contribuem para irritabilidade,
stress, esgotamento psiquico e fisioldgico do ser humano. Concluiu-se que em vigilia, o
ruido de até 50 dB(A) provoca estresse leve, excitante, causando dependéncia, e levando a
duravel desconforto. O estresse degradativo do organismo comega a cerca de 65 dB(A) com
desequilibrio bioquimico, aumentando o risco de infarto, derrame cerebral, infecgdes,
osteoporose, entre outros riscos para a saude. Por outro lado, o sono, a partir de 35 dB(A),
vai ficando superficial, a 75 dB(A) atinge uma perda de 70% dos estagios profundos
(SOUZA, 1992).

Foram criadas normas em diversas esferas do setor publico de modo a exigir indices
de ruido considerados aceitaveis a exposi¢dao do ser humano, principalmente ruidos gerados
em ambientes de trabalho, que afetem diretamente aos trabalhadores que ali se encontrem
ou que afetem pessoas que tenham moradias préximas aos locais onde se instalaram as
fontes de ruido. Dentre as principais regulamentacdes encontram-se as normas NBR 10.151
(Avaliacao de ruidos em areas habitadas) e NBR 10.152 (Niveis de ruido para conforto
acustico), resolucao 1/90 CONAMA e a NBR 15.575:2008 — Avaliagdo do Desempenho da
Edificagéao.

Ao longo dos anos podem-se observar os avangos tecnoldgicos alcangados pelos
profissionais da engenharia, quanto ao aspecto de se controlar o nivel de ruido emitido,
através do controle da vibracao das estruturas. Tem-se obtido bons resultados no ramo das
engenharias eletro-mecanica, através do uso de técnicas de controle ativo (RAJU, 1997;
PARK et al.,2003; LEO, 2007 apud BARROS,2009) e passivo (ESPINDOLA; SILVA, 1992;
BAVASTRI, 1997; SUN et al., 2007; BORGES, 2008; KUIK et al., 2009). Provavelmente

estes avancos ocorreram em funcado da formacédo do profissional incluir disciplinas na area



de dindmica e ser este o ramo das engenharias que a principio trabalha diretamente com
equipamentos considerados fontes de emissao de ruido.

Na formag@o académica dos profissionais envolvidos diretamente com o setor da
construgao civil, arquitetos e engenheiros civis, nos curriculos da maioria das faculdades,
nao constam disciplinas da area de dinamica. Por outro lado, a industria da construgao civil
conhecida por ser um dos setores de maior geragdo de desperdicio, quer seja: através da
geracao de entulho ou do superdimensionamento de suas estruturas, tem nos ultimos anos
reduzido este desperdicio. Com essa finalidade, foram adotados alguns principios de gestao
como a padronizagao de componentes e processos, a utilizagdo de calculos estruturais com
emprego de parametros que reproduzem mais fielmente os carregamentos estruturais e as
caracteristicas dos materiais empregados, obtendo assim estruturas mais leves e esbeltas.
No século 20 observou-se uma constante procura por construgdes leves e esbeltas, o que
tende a ir contra a isolagéo acustica dos ambientes (DUARTE; VIVEIROS, 2005)

Estruturas mais leves e esbeltas, se apresentam como um relevante fator de
evolugao tecnoldgica quanto a reducao de custo, através da rapidez na execugao de obras,
menor volume de materiais empregados nas obras, bem como melhora nos parametros
ambientais com a menor geragao de entulho. No entanto, ao melhorar certos parametros
ambientais, principalmente através do uso de menor volume de materiais, implicou na piora
de outro, o conforto acustico das edificacbes, devido a redugdo da massa proveniente dos
materiais empregados e o uso de outros materiais com maiores indices de
transmissibilidade de vibragdo. O conforto acustico s6 é lembrado quando, depois de
estarem vivendo nesses espacos, 0os moradores passam a escutar, por exemplo, a
conversagao dos vizinhos do lado ou o caminhar no andar de cima, isto €, quando o ruido
comegca a atrapalhar o sossego (NETO; BERTOLI, 2008).

Pesquisas realizadas em 110 apartamentos na regido de Goiania obtiveram os
seguintes resultados em relagdo ao conforto acustico das habitagbes: 73,40% enquadram-
se na classificagdo como péssimo, ruim ou regular e 26,60% foram considerados bons
(MARTINS; SAHB; NETO, 2004).

Todos os tipos de edificacdes, independentemente do uso a que se destinam, sejam
publicos, tais como hospitais, escolas, hotéis, etc, ou privados como edificios residenciais de
uso multifamiliar, expéem seus ocupantes aos efeitos nocivos causados por ruidos. Estes

sons possuem origens diversas como: passos, vozes, instalagcdes hidrosanitarias, impacto



de objetos sobre laje, televisores, aparelhos de som, dentre outros. Estudos preliminares
indicam que o ruido causado pelo impacto € o principal gerador de incémodo em ambientes
residenciais. Patricio (2001) afirma que, em Portugal, varios problemas de ruido de impacto
surgiram com a rapida construcao de lajes entre os apartamentos para atender a demanda
do mercado. Battista e Varela (2002) constataram problema de vibracdo em lajes de pisos
de edificagdes residenciais que causam desconforto aos usuarios, mesmo quando sao
obedecidos os critérios de normas de projeto estrutural.

Quando a edificagdo ja estd concluida, os meios para se atenuar o problema
conhecidos sdo reduzidos e dispendiosos, principalmente através de revestimento dos
ambientes do imdvel com uso de materiais absorvedores, acréscimo de massa e/ou rigidez.
Jeong; Yooh;Jeon (2005) utilizando vigas e placas de fibra de vidro reforgadas com plastico
para aumentar a rigidez de lajes de concreto, obtiveram reducao entre trés e quatro dB nos
niveis de pressao sonora do ruido gerado pelo impacto.

Impactos em lajes de piso de edificios sdo transmitidos via estrutural em fungéo dos
processos Vvibratérios decorrentes, este problema em construgdes com sistemas
construtivos tradicionais, como estrutura em concreto, faz com que a transmissao indireta do
ruido pelos flancos através da vibracdo seja responsavel por aproximadamente 50% da
transmisséo sonora total entre dois ambientes quaisquer (RINDEL, 2007; NUNES, 2005). Os
efeitos de excitacbes dinamicas de piso ndo sdo limitados aos ambientes receptores
localizados imediatamente abaixo da fonte. Por exemplo, em centros de ginastica, com
carater aerobico, as vibragdes induzidas podem ser percebidas lateralmente a 30m de
distdncia numa mesma laje, ou a 10 pavimentos abaixo da fonte (LONG, 2006). Isto ocorre
porque se trata de uma eficiente excitagéo por contato, em que a laje se torna um irradiador
de energia sonora em uma ampla faixa de frequéncias, devido ao movimento vibratério
induzido pela excitagao localizada (BISTAFA, 2006).

Portanto ao se reduzir a vibracdo da laje havera uma significativa redugédo na
transmissdo de vibracdo para as paredes com uma conseqlente atenuacdo no ruido
transmitido para outros ambientes. O controle dos fendmenos vibratérios e, por
consequéncia, o controle acustico dos ambientes, amplamente estudado na area da
mecanica, apresenta basicamente dois sistemas: o ativo com uso de sensores (microfones)
e atuadores (alto falantes) e o passivo, com uso de absorvedores dindmicos de vibragéao
(ADV).



O ADV é um sistema secundario que é adicionado a um sistema estrutural primario,
cuja vibracao ou ruido irradiado se deseja controlar. O controle através de ADV possui
elevada robustez, sua acao é consequéncia da interagdo mecanica natural de componentes
fisicos, custo reduzido e na sua construgdo sao utilizados materiais que permitem o projeto
de modelos com geometrias diversas que podem ser incorporados aos ambientes de
edificios residenciais (BAVASTRI, 1997; MARQUES, 2000; CUNHA JR, 2004, BARROS,
2009).

1.1 — Objetivo do Trabalho

Desenvolver uma metodologia para projetar absorvedores dinamicos de vibragao,
que envolva obtengcdo dos parametros construtivos: frequéncia de sintonizagao,
posicionamento e massa. Estes dispositivos devem ser instalados em lajes de ambientes de
edificios residenciais, propiciando uma redugdo significativa no ruido transmitido entre
ambientes, com a vantagem de poderem ser instalados em edificios em uso sem que seja
necessaria a realizagao de grandes reformas com custo reduzido em relacdo a opgao atual
de pisos flutuantes com isolamento acustico.

1.2 — Método Desenvolvido

Neste trabalho foi desenvolvida uma metodologia para projetar ADV’s que
provocassem a reduc¢do da vibracdo induzida em lajes de edificios existentes, de forma a
atenuar a transmissao de ruido entre ambientes e suas consequéncias para 0s ocupantes
da edificacdo. Tendo em vista o elevado peso deste elemento estrutural foi proposta uma
metodologia que trabalha com uma relacdo de massa laje/ADV reduzida, de forma a nao
comprometer a integridade estrutural da edificagdo e ndo causar impacto visual ao usuario
do ambiente.

Foi adotada a técnica proposta por Espindola e Silva (1992), os quais introduziram o
conceito de parametros equivalentes generalizados para neutralizadores viscosos e
viscoelasticos, demonstrando que se podem escrever as equagdes do sistema composto,
apenas em termos de coordenadas generalizadas do sistema primario. As frequéncias de
sintonizagdo, as posi¢des de instalagdo dos ADVs foram definidas através de algoritmo de
otimizacdo em fungédo da reducdo da vibragdo dos modos de vibrar selecionados da
estrutura. A massa foi pré-selecionada de forma a ndo afetar aspectos visuais nem

estruturais do ambiente.



A otimizagao foi feita com o uso de um algoritmo genético (AG), que consiste em
uma técnica de busca e otimizagdo baseada na selegdo natural, a qual equivale a uma
simulagcao numérica da Teoria da Evolugao publicada por Charles Darwin em 1859, proposta
pela primeira vez por Holland (1975), seguido por Goldberg (1989) e outros.

A estrutura geral do AG baseia-se na geracdo de uma populacdo inicial
representativa de solugdes, avaliada por um critério pré-estabelecido (de parada), nao
sendo satisfeito esse critério uma nova populacdo € gerada por meio de operadores
evolucionarios aplicados a populagao inicial, o resultado deste cruzamento é verificado
novamente com o critério pré-estabelecido e os individuos mal classificados sdo substituidos
pelos descendentes melhor classificados, estas mutacdes ocorrem até que ocorra
convergéncia do resultado em relagédo ao critério de parada.

A validacdo do modelo proposto foi feita através de simulacdo em software de
elementos finitos. Segundo Gerges (2000), o avanco tecnolégico e digital, bem como a
disponibilidade de computadores tornaram, possivel a solu¢cdo de problemas acusticos
complexos, ja que existem varias técnicas numeéricas para analise vibroacustica de sistemas
complexos, como: Método de Elementos Finitos, Elementos Infinitos e Elementos de
Contorno.

A proposta envolve edificagées construidas, portanto foram realizados ensaios em
estruturas reais (laje) onde foi comprovada a viabilidade de se utilizar como método de
identificacdo das caracteristicas modais a analise modal operacional (AMO). Este tipo de
analise fornece os parametros modais a partir das préoprias condigées naturais ou de
operacao da estrutura, onde a obtengao das frequéncias naturais, amortecimentos modais e
formas de vibrar sdo baseadas apenas nas respostas da estrutura (AENLLE et al,, 2009).

Apesar da AMO ser um meétodo relativamente recente em comparagdo com o
meétodo que utiliza os sinais de entrada e saida conhecidos a analise modal experimental
(AME), varios sao os trabalhos que utilizam esta técnica devido a facilidade de se obter o
sinal de excitacdo principalmente em grandes estruturas. Nesse sentido, pode-se citar:
Yang; Li; Huang (2005) realizaram uma AMO em uma plataforma offshore excitada pela
acdo do vento; Magalhdes; Caetano; Cunha (2006) realizaram a identificacdo dos
parametros modais da cobertura de um estadio de futebol durante a realizagdo de uma
partida.



Para identificacao dos parametros modais a partir dos sinais obtidos através da AMO
foram utilizadas duas técnicas no dominio do tempo: exponencial complexa com minimos

quadrados (LSCE) e identificagdo estocéastica do subespaco (SSI).

Mao (2007) modelou em elementos finitos um ambiente para compreender as
caracteristicas de transmissao do som através do piso, com objetivo de estudar estratégias
para atenuacdo do ruido gerado, antes da execugdo da obra. Concluiu que o nivel de
pressao sonora no ambiente abaixo & fortemente afetado pelas caracteristicas modais do
piso e da sala. Nunes (2005) realizou um estudo sobre a aplicabilidade e viabilidade do uso
do método dos elementos finitos para a solugdo de problemas vibroacusticos resultantes de
impacto em laje de ambientes residenciais ainda na fase de projeto. Este estudo foi
desenvolvido ao longo do acompanhamento da construgao de um edificio onde a energia de
vibragdo foi quantificada em relacdo as subestruturas (laje, vigas, pilares e paredes),
chegando a conclusao de que a laje é responsavel por 33% desta energia transmitida.

Finalmente foi modelado em elementos finitos um ambiente (uma sala) onde foram
feitas simulagées sem ADV’s instalados e com os ADV’s instalados. Um ponto a 80 cm do
piso foi utilizado para medir a pressdo sonora nas duas situacdes simuladas, onde se
comprovou a atenuacgao do ruido através da redugédo da vibracdo do elemento estrutural
(laje) com a instalagdo dos dispositivos.

1.3 — Estrutura dos Capitulos

O trabalho foi organizado da seguinte forma:

Primeiro capitulo apresenta as justificativas, os objetivos e a estrutura do trabalho;

O capitulo Il € dedicado a revisado bibliografica sobre andlise modal onde foram
apresentados 0s conceitos basicos de sistemas dindmicos e os procedimentos para sua

caracterizacao no dominio modal;

No capitulo Il é apresentada a revisdo bibliografica sobre controle passivo de
vibracdo. E realiza também a caracterizagdo dos absorvedores dinamicos de vibragao:



modelos, materiais utilizados em sua construcao e técnicas de projeto e de otimizacdo dos

parametros construtivos;

O capitulo IV descreve os ensaios experimentais e simulagdes numéricas realizadas
visando o desenvolvimento do projeto dos ADV’s e os resultados obtidos com sua
instalagao;

O capitulo V apresenta as principais conclusées e também algumas sugestoes para
trabalhos futuros.



CAPITULO II

ANALISE MODAL

Este capitulo apresenta a fundamentacdo matematica utilizada neste trabalho,
através da representagdo de modelos estruturais teéricos com um grau de liberdade e
modelos reais com n-graus de liberdade submetidos a carregamento dinamico. E feita
também a revisdo da funcao resposta em frequéncia (FRF) e da fungéo resposta ao impulso
(FRI), considerando amortecimento estrutural ou histerético e amortecimento viscoso. Na
sequéncia € realizada a descricdo das funcdes de correlacédo (auto-correlacao e correlagao
cruzada), utilizadas no dominio do tempo para descrever sinais ndo periddicos. Devido a
complexidade matematica envolvida no dominio do tempo, estas fungbes, através do
emprego da transformada de Fourier, serdo tratadas no dominio da frequéncia onde sé@o
denominadas de auto-densidade espectral e densidade espectral cruzada, respectivamente.

2.1 — Sistema estrutural com um grau de liberdade

O modelo espacial teérico de um sistema estrutural mais simples € o composto por
apenas um grau de liberdade, representado pela Fig. 2.1. E composto por uma massa (m) e
uma mola (k), sendo que se pode considerar ou ndo a existéncia de um amortecedor (c), o
qual pode ser viscoso ou histerético, considerando que esteja em movimento, submetido a

acao de uma forcga (f) e ao efeito de um deslocamento (x) ambos variantes com o tempo.
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Figura 2.1 — Representagao de um Sistema com um Grau de Liberdade.

A equagéo (2.1) descreve o movimento do modelo espacial representado pela Fig.
2.1:

mi(t) + ci(t) + kx(t) = f(t) (2.1)

Considerando uma excitagdo harmoénica e sua resposta conforme equagdes (2.2) e
(2.3), respectivamente:

ft) = fet~r (2.2)

x(t) = xettt (2.3)

A equacgdo (2.4) apresenta a equagdo do movimento no modelo espacial para o
sistema representado pela Fig. 2.1, com a solugao proposta pela Eq. (2.3) para a Eq. (2.2):

(—w?m + iwc + k)xe™@t = feiet (2.4)

Todas as informagdes sobre as caracteristicas dinamicas do sistema sao fornecidas
pela funcdo de transferéncia, funcao que relaciona a resposta do sistema a uma excitacao
aplicada a ele, conforme Eq. (2.5):

e = H(w) (2.5)

F o l—e?mticwctk)

sendo H(w) a fungao resposta em frequéncia do sistema (FRF).

A equagao (2.5) apresenta as caracteristicas dindmicas de um sistema com um grau
de liberdade. No entanto, as estruturas reais possuem infinitos graus de liberdade, o que
inviabiliza, na maioria das vezes, que sua modelagem seja feita com apenas um gdl.
Portanto, serdo apresentadas as equagdes que descrevem o sistema levando em
consideragao n-graus de liberdade (n-gdl).
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2.2 — Sistema estrutural com n-graus de liberdade

Apesar das estruturas serem continuas e possuirem infinitos graus de liberdade,
pode ser feita a modelagem de forma aproximada com um numero finito de gdl,
selecionados de tal maneira que descrevam com a precisdo requerida o movimento
vibratério. Da mesma forma que foi apresentado o sistema com um gdl pela Fig. 2.1, pode-
se descrever um sistema com ngdl, através de suas caracteristicas intrinsecas de massa,
rigidez e amortecimento conforme representados pela Fig. 2.2. Entende-se por ngdl as
posicdes ocupadas com o numero minimo de coordenadas necessarias para descrever

completamente o movimento do modelo.

fa fu
—— —
X1 Anl
!Sl — — !,QL\H'I
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pig i
G- F o @ S B e

Figura 2.2 — Representagéo de um Modelo de Sistema com n-gdl.

A equacao (2.6) descreve o movimento de um sistema linear, causal (ndo
antecipativo, que ndo gera saida antes que haja entrada), invariante no tempo com n-gdl,
semelhante ao modelo espacial representado pela Fig. 2.2:

[M1{a(e)} + [} + [KHx(8)} = {r(e)} (2.6)

onde as matrizes [M], [C] e [K] sdo matrizes N x N (N=n-gdl) de massa, amortecimento e
rigidez respectivamente, que compdem o modelo espacial do sistema e {x(z)} e {f(t)} séo
vetores N x 1 que representam as respostas da estrutura variando no tempo e as forgas de
excitagdo aplicadas respectivamente. Assume-se que a estrutura sera excitada por forgas
senoidais com mesma frequéncia, variando a amplitude e a fase, conforme Eq. (2.7) e que a
resposta sera na forma apresentada pela Eq. (2.8).

D)} ={fletr (2.7)

{x(t)} = {x}eer (2.8)
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Ao se realizar analise de vibracdo forcada com excitacao e resposta harménica, e
realizando as devidas substituicoes sobre a equacao que governa o movimento obtém-se.

K]+ iwlC]- w?MD{x}e" = {fle'* (2.9)

Pode-se descrever o comportamento dinamico de um sistema de ngdl através de
suas funcbes de resposta em frequéncia (FRF), cuja matriz [H{w)] possui todas as
informacdes sobre as caracteristicas dinamicas, conforme representado pela Eq. (2.10):

{x(w)} = K]+ iwlC] - w?[MD) H{f(w)} = [Hw){flw)] (2.10)

sendo que {x(w)} e {f(w)} sdo as transformadas de Fourier de {x(t)} e {f(t)},

respectivamente.

Segundo Ewins (1994) é possivel descrever a FRF individual em termos de varios
elementos de massa, rigidez e amortecimento do sistema, mas a expressdo mais importante
(Eg. 2.6) pode ser simplificada se forem utilizadas coordenadas modais ao invés das
caracteristicas espaciais.

2.3 — Dominio Modal

As propriedades dindmicas de uma estrutura podem ser descritas em fun¢@o de suas
caracteristicas naturais obtidas através de um processo de analise modal, o qual fornece as
frequéncias naturais, os fatores de amortecimento modais e os modos de vibrar. Estas
caracteristicas estruturais dependem basicamente das propriedades de rigidez, de
amortecimento e de inércia do sistema. Devido a facilidade de se manipular algebricamente
as equacoes que descrevem o sistema no dominio modal, pois possuem as propriedades de
ortogonalidade e de normalizagdo dos autovetores pela matriz de massa.

I. Ortogonalidade dos vetores modais em relagdo a massa, rigidez e amortecimento
(proporcional a rigidez e a massa), conforme equacgoes:

[WIT[MI[W] = [diag(m,)] (2.11)

onde m,. € denominada massa generalizada do r-ésimo modo.
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[WITICIW] = [diag(c,.)] (2.12)

onde ¢, € denominada amortecimento (proporcional) generalizado do r-ésimo modo.

[WIT[K][W] = [diag(k, )] (2.13)
onde k, é denominada rigidez generalizada do r-ésimo modo.

Nao é adequada a denominagdo de massa, amortecimento ou rigidez generalizada,
visto que sao obtidas de matrizes de autovetores (W) que ndo sao unicos. Com objetivo de
normalizar o processo utilizando um referencial Unico, o processo usual € o de normalizar os
autovetores pela matriz de massa. A matriz de autovetores (¢ recebe a denominagdo de
matriz modal ortonormal.

II. Normalizagdo dos autovetores pela massa.
[¢]7 [M][$] = [1] (2.14)

Desta forma pode-se obter a matriz de autovalores através da matriz de autovetores
normalizados em relagao a matriz de rigidez estrutural conforme Eq. (2.15).

[¢]7 [Kl[$:] = [diag(wi)] (2.15)

Normalizagdo em relagdo a matriz de amortecimento, considerando o amortecimento

proporcional a massa e a rigidez [C] = y[M] + g [K], conforme Eq. (2.16).

(BT [Clld] = [diag(Bw? + )] = [diag(2&,cw,)] (2.16)
sendo : w, - frequéncia natural do r-ésimo modo de vibrar;

£, - coeficiente de amortecimento do r-ésimo modo de vibrar.

A equacao da FRF no dominio espacial Eqg. (2.10), pode ser reescrita no dominio
modal, apds algumas manipulagdes algébricas:

'h't;l-k (m} — E,'-.-': I:d}rj']':cbr?c:' ] (21 7)

Wa-w?)+il2frwey) | fi

Na equagéo (2.17) H;(w) € a matriz de transferéncia composta por elementos

gerados pelo k-ésimo elemento do vetor forga aplicado cuja resposta foi medida no j-ésimo
ponto. De acordo com o tipo de resposta que for medida na estrutura, ha a possibilidade de
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se obter formas alternativas para a funcéo transferéncia. Se a resposta for medida como
deslocamento a FRF é denominada receptancia, se for medida como velocidade é

denominada mobilidade e ser for medida como aceleragao é denominada acelerancia.

A equacao (2.17) pode ser reescrita em funcao dos autovetores ndo normalizados ou
simplificando o produto do numerador:

(¥ ) (¥rg)

Hy(w) = Ty — (2.18)

R T -
."[I-,L'-"F_'--",.l_i'~:ﬁ'r'--"--'r-']

I Arjk

H_:'k {_m} = ZJ:I

(2.19)

T 22 +i( 2 reear)

onde A4, ;. =W,;¥,./m, - € denominada constante modal, sendo também chamada por
alguns autores de residuo, junto com po6los ao invés de frequéncias naturais.

A normalizacdo dos autovetores em relagdo a matriz de amortecimento dependera
do tipo de amortecimento a ser adotado para a analise do sistema. As estruturas reais

sujeitas a vibracao dissipam energia através de diversos mecanismos onde o principal é o
atrito, que é dificil de modelar.

2.4 — Amortecimento de Sistemas Dinamicos

Amortecimento é o processo pelo qual a energia € retirada do sistema elastico, que
pode ser através do calor e/ou do som. De modo geral sédo dois 0s tipos de amortecimentos
mais utilizados em analise de estruturas reais, amortecimento viscoso e o amortecimento
histerético ou estrutural:

|. Viscoso — é o que ocorre entre uma peca soélida e um fluido viscoso (6leo lubrificante,
por exemplo) interposto entre pegas moéveis do sistema mecéanico. A forga de atrito viscoso é
diretamente proporcional a velocidade entre o sélido e o fluido. Matematicamente €
representada, conforme Eq. (20):

E =cx (2.20)

onde, F, € a forca de atrito viscoso;
¢ € o coeficiente de amortecimento viscoso;

i é a velocidade relativa entre a peca e o fluido.



14

[l. Histéretico — é o que ocorre pelo atrito interno entre moléculas quando o sélido é
deformado, fazendo com que a energia seja dissipada pelo material.

As equacbes acopladas de movimento para um sistema nao-amortecido podem ser
desacopladas usando-se o principio da ortogonalidade. Isto é feito porque é conveniente
analisar individualmente cada né. No entanto, quando o amortecimento é incorporado ao
modelo surgem dificuldades de manipulacdo matematica, o que torna dificil e até mesmo
impossivel este desacoplamento. Para solucionar tais dificuldades foi proposto um modelo
de amortecimento proporcional.

A proposta sobre o amortecimento proporcional surgiu com Rayleigh, 1845, que no
seu trabalho “A Teoria do Som”, apontou que o amortecimento viscoso € proporcional a
massa e a rigidez (ou ainda as forcas de amortecimento podem ser proporcionais as
energias cinéticas e potencial do sistema), a proporcionalidade se justifica em relagdo a
rigidez devido as caracteristicas internas do material e a massa, devido ao atrito, conforme
Eq. (2.21):

[C]=pglK]+ ylM] (2.21)

onde, § &y sdo constantes reais e positivas.

De acordo com SantAnna (2007) o amortecimento proporcional encontra
significativas aplicacdes em analise por elementos finitos onde é necessario incorporar o
amortecimento a fim de representar o sistema de forma mais proxima da realidade e
predizer o seu comportamento. Na teoria da analise modal, a importancia do amortecimento
proporcional permite modos de vibrar idénticos aos do sistema ndo-amortecido.

A natureza do amortecimento em um sistema determinarda a forma de sua
representacdo. Em estruturas levemente amortecidas, pode-se utilizar a analise modal,
permitindo-se reconstruir o problema em termos de modos individuais de vibragdo, com um
tipo particular de amortecimento, dito proporcional.

Segundo Ewins (1984) o amortecimento histerético proporcional é justificado na
analise teorica, devido ao fato de sua utilizacado ser realista e de na maioria das analises a
precisdo obtida ser satisfatoria.
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2.4.1 — Amortecimento histerético proporcional

Amortecimento histerético ou estrutural proporcional a rigidez e a massa
([#] = glk ]+ ¥[Mm]), em nada altera as formas de vibrar do sistema que continuam iguais
ao do sistema ndo amortecido. E adotado quando os mecanismos de dissipacéo da energia
possuem pouca dependéncia da frequéncia.

A equagéo (2.22) representa 0 movimento com amortecimento histerético, no dominio
espacial.

[M1{x} + (& 1+ elcy Dix} = {7} (2.22)

No dominio modal pode-se escrever o amortecimento modal em funcdo dos

autovetores ortogonalizados:

[WIT[C]W] = [Bdiag(k,) + ydiag(m,)] = [diag(c,.)] (2.23)
onde, [c,.] é denominada amortecimento modal (proporcional) generalizado do r-ésimo
modo.

O amortecimento critico (c.,), € obtido através da Eq. (2.24):

Cop = 21,00, (2.24)

onde, w, - frequéncia natural do r-ésimo modo de vibrar;

m, — massa modal do r-ésimo modo de vibrar.

A relagao de amortecimento (¢,.), € obtida através da Eq. (2.25):

£, = ercw (2.25)
onde, ¢, — coeficiente de amortecimento modal do r-ésimo modo de vibrar.
O coeficiente de amortecimento modal (c,) pode ser reescrito por:

C. = 2. M0, (2.26)
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Os autovalores (1) sdo numeros complexos na forma da Eq. (2.27).
A2 =wi(l +in,) (2.27)
onde, @2 = “1/y, e n, =B +v/@2

onde, w, € a frequéncia natural do r-ésimo modo de vibrar e;

1, € o fator de perda de amortecimento para o r-ésimo modo de vibrar.

E importante ressaltar que e, é a frequéncia natural do r-ésimo modo de vibrar nao é
necessariamente igual a @, frequéncia natural do sistema ndo amortecido. No entanto os
valores sdao bem préximos quando a estrutura é levemente amortecida, situagdo comum na
maioria das estruturas em analise.

A parte imaginaria dos autovalores que representa a parte oscilatéria pode ser
escrita como:

1

7
r

Ap = e/ 1= &5 (2.28)

A parte real dos autovalores que representa o decaimento pode ser escrita como:

8, = &, (2.29)

A equacao da FRF no espago modal é representada por:

(eridlond  _ow _ (Wr)l¥nd
Hw2-w2)+i(nrwe?) "= et )+ i (k)

Hy(w) = T (2.30)

Conforme Sant’Anna (2007) quando se realiza uma analise modal de um modelo com
multiplos graus de liberdade, considerar o tipo de amortecimento como estrutural € muito
mais simples do que considera-lo viscoso. Portanto sempre que ndo ocorrer diferencas
significativas entre o uso de um ou outro tipo de amortecimento, deve-se optar pelo
amortecimento histerético devido a facilidade do tratamento analitico.
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2.5 — Modelos de Sistemas Completos e Incompletos

Na teoria estuda-se um modelo do qual se conhece todas as propriedades de
massa, rigidez e amortecimento, bem como as matrizes proprias sao conhecidas e
avaliadas, mas na realidade isto ndo é possivel. Na realidade nao € possivel medir todas as
coordenadas ou examinar todos os modos que a estrutura possui. Ha trés formas de se ter
um modelo incompleto, pela omissdo de alguns modos, ou pela omissdo de algumas
coordenadas, ou ambas. Considere a situacdo ideal de uma matriz da FRF (modelo
resposta) completa:

[H ()] ems

Suponha que se deseje limitar a descricdo de um sistema através da exclusdo de
algumas coordenadas ou formas modais. A FRF (modelo resposta) do sistema ficaria:

[ % () e

onde: H® - & a FRF (modelo resposta) do sistema reduzido a uma matriz n x n;
Outras implicagdes na redugao do modelo do sistema ocorrem no modelo resposta e

também nos modelos modais e espaciais:

e No modelo modal a eliminacdo de dados pertinentes a algumas coordenadas
resultam em uma matriz menor de autovetores, tornando-se uma matriz retangular n
X N, com N < n. Esta matriz ainda retém N colunas e a correspondente matriz de
autovalores é ainda N x N, porque temos ainda todos os N modos incluidos;

e Em alguns métodos, quando se trabalha com um modelo espacial existe a
necessidade de se redistribuir as propriedades de massa, rigidez e amortecimento.

E comum nao incluir os N modos, pois de forma geral ndo ha interesse nos modos
de altas frequéncias, até mesmo pela dificuldade de se obté-los. Um modelo resposta a FRF
sem todos os modos é representado pela Eq. (2.31).

. e A%
Hp(w) = Tw mmeEN_— -

\J.lf—l.n.l:—i'.‘l‘ru.l

(2.31)

B
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Algumas vezes é conveniente providenciar a correcdo do modelo resposta FRF
devido aos erros introduzidos pela retirada de alguns termos, isto € feito usualmente

adicionando uma constante ou termo residual [R] a FRF.

[H{w)] = [HF(w)]+ [R] (2.32)

Evidentemente, a redugcdo do modelo modal através do nimero de modos (m)
fornece uma matriz de autovalores de ordem m x m e uma matriz de autovetores de ordem

N x m:

[/-{';_1']:'?'1:'?'. ; [':;'].'\-'x:':v! (233)

2.6 — Tipos de Excitacao para Analise de Vibracao em Estruturas

Para caracterizar a resposta de uma estrutura podem-se utilizar diferentes tipos de

excitagdo: aleatoria ou randémica, senoidal e impacto.

2.6.1 — Excitacao Aleatdria ou Randémica

Segundo Cruz (2006), existe trés tipos de sinais aleatérios que podem ser utilizados:
aleat6rio puro, pseudo-aleatério e aleat6rio em pacotes (Burst Random).

O sinal aleatério puro € um sinal continuo ndo deterministico. O pseudo-aleatério é
um sinal aleatério durante certo periodo de tempo, apés este periodo o sinal se repete e o
aleat6rio em pacotes é um sinal aleatério cuja amplitude decai a zero no periodo de anélise
(time record) do analisador de sinais.

Devido a falta de repetibilidade do sinal aleatério puro, a FRF estara sempre sujeita
ao efeito de “leakage”. O leakage é um fendmeno que tende a espalhar a energia contida
numa linha espectral em linhas de frequéncias adjacentes no espectro, distorcendo-o, e
fazendo com que a amplitude seja subestimada e o fator de amortecimento superestimado
(STROUD, 1987; McCONNEL, 1995, apud CRUZ, 2006). Este fenbmeno ocorrerd quando o
sinal obtido n&o for periddico ou ndo couber totalmente no periodo de andlise do analisador
de sinais.

A grande vantagem de se utilizar o sinal aleatério puro, tomando um grande numero

de registros do sinal, estd na reducdo de nao-linearidades, ruidos, e distorgées nas
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medidas. Pois, com o sinal aleatério, cada registro de t segundos do sinal sera diferente do
anterior e do posterior, e ao fazer sucessivas medias nos registros, os efeitos de néo-
linearidades, ruidos e distor¢cbes nas medidas tenderdo ao valor esperado de zero. Desta
forma uma medida muito melhor da resposta linear estimada pode ser obtida (RAMSEY,
1976).

O sinal pseudo-aleatério traz como vantagem o fato de poder evitar a ocorréncia do
leakage, pois pode ser repetido no periodo de analise t, do analisador. Porém, devido a
cada registro ser igual ao anterior e ao posterior, ao se tomar um grande numero de médias,
os efeitos de ndo-linearidades ndo sao minimizados e apenas tem-se a reducao de ruidos.
O sinal aleatério em pacotes, devido a sua forma, relne as vantagens dos outros dois tipos
de sinais aleatorios, pois sua amplitude é zero ao final do registro temporal, eliminando a
possibilidade de leakage, e nao se repete em cada registro tomado pelo analisador.

2.6.2 — Excitacdo Senoidal

Excitacao senoidal é o sinal classico para se realizar andlise modal de estruturas. A
amplitude e a frequéncia do sinal sdo selecionadas de forma que inclua a frequéncia de
interesse. O sinal tem sua amplitude intensificada para o valor selecionado. Geralmente
aplicado com uso de um excitador eletrodinamico. E necessério garantir que as condicdes
de estacionariedade (frequéncia fixa) estejam garantidas antes da medicao ser realizada. O
problema mais sério que pode ocorrer é o efeito de uma resposta com sinal transiente
indesejado. Uma das vantagens é de obter medicbes na regido desejada. Alguns
analisadores de Fourier podem gerar sinais senoidais nao estacionarios “chirp ou rapida
varredura senoidal”. O chirp € um sinal que pode ser repetitivo periodic chirp ou ser
transiente se apresentando em pacotes burst chirp no periodo do analisador. Estes dois
sinais, devido as suas caracteristicas podem evitar o efeito de leakage.

2.6.3 — Excitacao por Impacto

Existem dois tipos de excitagao transiente: relaxagdo de um degrau step relaxation e
excitagcao por impacto.

O primeiro tipo é gerado a partir da retirada de uma carga estatica aplicada a
estrutura. Este procedimento é realizado através do rompimento de um cabo de peso
reduzido que traciona a estrutura. Quando este é rompido, mede-se a resposta transiente.
Este método se aplica em estruturas muito frageis ou muito robustas para serem excitadas

por um martelo.
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O sinal de excitagdo por impacto é gerado através da aplicacdo de um pulso
derivado do impacto de um martelo excitador na estrutura. A forca de impacto é
teoricamente um impulso, o nivel de energia aplicado a estrutura é em fungdo da massa e
da velocidade do martelo, ja que o impulso linear é igual a variacdo de momento linear.
Como ha dificuldade de se controlar a velocidade do martelo, o nivel de forca sera
controlado pela massa do martelo.

A faixa de frequéncia util para andlise modal € em fungéo da dureza das superficies
de contato e da massa do martelo. A dureza das superficies de contato afeta a forma do
pulso de forgca, que por sua vez determina o conteludo de frequéncia de seu espectro. Esta
faixa é inversamente proporcional a massa do martelo e diretamente proporcional a dureza
da ponta utilizada no martelo (Aplication Note: 243-3 da HP, 1986 e HALVORSEN; BROWN,
1977).

Na aquisicdo dos sinais para andlise modal, dois problemas podem surgir no
processamento de sinais temporais. O primeiro € a presenca de ruido nos sinais de forca
e/ou resposta, decorrente de um periodo de analise muito longo, e o segundo é o fenbmeno
de leakage, que ocorre quando o registro temporal for muito curto. No primeiro caso, como o
pulso de forca é geralmente muito curto em relacao ao periodo de analise, o que vem apos
o término do pulso é ruido. Este ruido é entdo processado como parte do sinal de forga, por
estar contido no periodo de andlise do analisador. Isto resulta em erros no processamento
da FRF. Este problema pode ser minimizado através de uma funcao janela, denominada
“‘lanela de forga”. A pequena oscilagao filter-ring que ocorre no final do pulso (devido ao
processamento digital) faz parte do mesmo e nao deve ser truncado pela janela (Aplication
Note: 243-3 da HP, 1986 e McCONNEL, 1995 apud CRUZ, 2006).

A resposta ao pulso é uma fungédo exponencial decrescente e pode decair a zero
antes ou depois do final do periodo de analise. Geralmente o sinal decaira a zero antes se a
estrutura for fortemente amortecida, entdo o sinal remanescente sera ruido, e novamente
serd necessaria uma fungéo janela para eliminar o ruido. Se a estrutura for levemente
amortecida, o sinal continuara a cair além do periodo de analise, € neste caso também se
devera utilizar uma fungao janela para forgar artificialmente o sinal a decair a zero ao final do
periodo de anadlise, para minimizar o efeito do leakage.

Outro problema relacionado com testes de impacto é a possibilidade de ocorréncia
de multiplos impactos no registro temporal do analisador repique.
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2.7 - Vibracao através de sinais nao senoidais e propriedades da FRF

Serdao apresentadas as propriedades da FRF, quando o sinal medido

excitacdo/resposta nao é um sinal senoidal, Fig. 2.3.
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Figura 2.3 — Tipos de sinais: (a) — Periddico; (b) — Transiente; (c) — Aleatério (fonte:
DUARTE; BARRETO, 2009).

I.Vibracao periddica: quando a excitacdo e sua resposta sdo periddicas, ou seja,
possui a mesma propriedade de periodicidade dos sinais senoidais. Neste caso ndao ha uma
simples relagdo entre os sinais de entrada e saida como nos sinais harménicos, onde basta
definir a amplitude e fase de cada parametro. No caso de sinais mais complexos, é
necessario definir uma funcao relacionando entrada e saida.

O método utiliza sinais peridédicos complexos de modo que ao excitar a estrutura o
sinal contenha todas as frequéncias de interesse. Ocorre a superposi¢cao de varios sinais
senoidais simultaneamente. Uma vantagem em utilizar este sinal para excitagao é o fato de
ser periddico, ndo ocorrendo o efeito leakage (vazamento).

Sao utilizadas as séries de Fourier para obter a resposta destes sinais, pois € 0 meio
mais facil. O principio basico da analise de Fourier é que qualquer fungao periédica pode ser
representada por uma série de senoides de frequéncias convenientes, amplitudes e fases. O
que deve ser notado é que, embora a FRF contenha exatamente as mesmas frequéncias do
espectro da forga, a magnitude de varios componentes € diferente, pois a FRF dos dados
varia consideravelmente com a frequéncia. Portanto obtemos a evolugdo histérica da
resposta que é periddica com o mesmo periodo da excitacdo, mas possui uma forma
bastante diferente da excitagéo.

Para obter as propriedades de uma FRF de um sistema através das medidas de
entrada e saida, quando a vibragdo é periddica deve-se determinar as componentes da
série de Fourier de ambos os sinais de entrada e saida. Ambos possuem 0 mesmo conjunto
de frequéncias discretas, os quais sao inteiros e multiplos de 2m/T, onde T é o periodo
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fundamental. Para ambos os conjuntos de dados, ha duas partes para cada componente
quer seja de resposta ou de excitagcdo com magnitude e fase (ou seno e cosseno).

Il.Vibragéo transiente: Neste caso ndo se pode tratar os sinais de excitacao e resposta
da mesma forma, pois ndo sao periédicos. No entanto é possivel estender a série de Fourier
para uma aproximacdao denominada Transformada de Fourier para o caso de periodos
considerados infinitamente longos.

Para muitos casos de sinais transientes, a funcdo de entrada deve satisfazer as
condicdes de Dirichlet:
e A funcgéao f(t) toma valores Unicos para t;
e A funcao f(t) deve possuir um namero finito de descontinuidades;
e A funcdo f(t) deve possuir um namero finito de maximos e minimos;
¢ A funcao f(t) deve ser integravel =>,J"fx|f(t}|dt =, onde f(t) pode ser complexa.
Satisfeitas as condigbes estabelecidas a Transformada de Fourier F(w) pode ser

calculada conforme:

Flw) = (Y5, ) o f(D)etetat (2.34)

Agora qualquer resposta X(w) para a frequéncia “w” da Transformada de Fourier da
resposta pode ser determinada por:

X¥lw) = Hlw)F(w) (2.35)

onde H(w) representa a FRF para uma entrada e saida particulares. Com o inverso da
Transformada de Fourier obtém-se:

x(t) = fjx{H{m}F(m}}ei“fdm (2.36)

Esta forma de analise denominada “Método de Duhamel” baseia-se na possibilidade
de se efetuar o célculo da resposta do sistema para um impulso unitario, cuja propriedade é
a de possuir uma magnitude infinita por um periodo infinitesimal. A resposta do sistema
denominada de Fungéao Resposta ao Impulso FRI, possui relagéo direta com a FRF, onde a

primeira encontra-se no dominio do tempo e a outra no dominio da frequéncia.
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Na pratica € muito mais comum calcular a Transformada Discreta de Fourier, onde

se assume que o sinal transiente é periddico.

[ll.Vibragdo Aleatéria: este é o mais complexo tipo de sinal onde excitacao e resposta
sdo escritas por processos aleatorios. Nao se pode considerar o sinal aleatério como
periddico, mesmo que se aceitasse que o periodo fosse infinito, pois propriedades inerentes
aos sinais aleatérios violam as condicoes de Dirichlet. Como resultado deste fato nem
excitagdo nem resposta podem ser calculados através da transformada de Fourier.

Utilizam-se dois parametros para descrever sinais aleatérios: um baseado no
dominio do tempo — as fungdes correlagdo; e outro no dominio da frequéncia — densidade
espectral.

Para se fazer uso destes parametros assume-se que o sinal aleatério € ergético.
Define-se funcdo de autocorrelagéo Rff(*._r} como a esperanga (ou médias) do valor do

produto de fit)f{t + 1), calculado ao longo do tempo por:
Rff(Tj =E[f®)f( + 11 (2.37)

Esta fungéo R;(7) ao contrario da fungéo f(t) satisfaz os requisitos para uso da

transformada de Fourier. Com o parametro resultante deve-se calcular a densidade
espectral. Neste caso a autodensidade espectral ou densidade espectral de poténcia (PSD)

€ real e calculada pela transformada de Fourier conforme:
Seelw)=1/5 [T Rep(etmdr (2.38)
Conceito semelhante pode ser aplicado a um par de fungdes, por exemplo, f(t) e

x(t), este produto é denominado de fungdes correlacdo cruzada e densidade espectral
cruzada. A fungéo correlagéo cruzada é definida como:

R.s(x)=Elx(t)f(t + 7)1 (2.39)

A funcdo densidade espectral cruzada, nem sempre é real; geralmente & fungéao
complexa na frequéncia conjugada 5.s(w) = 5:(w) definida como a transformada de

Fourier de acordo com:

Ser(@) = Y [ i Rup(De“ dr (2.40)
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A obtencao do sinal de saida quando o sistema esta sujeito a excitacao através de
vibracédo descrita por sinais aleatérios € baseada na relagao entre entrada/saida, no dominio
do tempo:

x(8) = [ h(e — D)f()at (2.41)

Através da equacao (2.41) pode—se obter uma expressao para x(t) e para x(t + 1), €
assim calcular a autocorrelagao da resposta:

R (1) =Elx{(t)x(t+1)] (2.42)
Pode-se obter a autocorrelagdo da resposta no dominio do tempo. No entanto é
trabalhoso. E mais simples trabalhar no dominio da frequéncia e obter a autocorrelagao da
resposta como um simples produto, fazendo-se uma analise similar a que foi realizada para

se obter a correlagdo cruzada entre excitagao e resposta, conforme Eq. (2.43) ou Eq. (2.44):
S () = H(m}Sxf(m) (2.44)

A partir das equacgbes (2.43) e (2.44), tem-se o método para determinagdo das
propriedades da FRF do sistema a partir da medicdo e andlise de testes efetuados com
vibracéo aleatéria. Portanto a estimativa da densidade espectral do sistema pode-ser obtida

através da Eq. (2.45), onde H{w) € denominado estimador H,(w):, € a Eq. (2.46) onde H({w)
€ denominado estimador H,{w):

Hy (w) = Sp(w)/Sep(w) (2.45)

H (m} = Sxx(m}fsxf (m}
(2.46)

Como sao utilizados diferentes valores para estas estimativas, deve-se fazer uma

verificagdo se sao idénticas, isto é feito através de um parametro denominado coeréncia:

y2 = Hilw) /Hz @) (2.47)
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O valor ideal para coeréncia é o unitario, quando isto ndo ocorre deve-se analisar o
motivo e determinar o valor correto para FRF, pois é provavel que ruido tenha degradado o
espectro medido. Préximo a frequéncia de ressonancia das estruturas a influéncia na
amplitude € do sinal da forga, 5, (), proximo as antiressonéncias a influéncia € do sinal de
resposta, 5,...(w). Portanto pode-se afirmar que H;(w) é melhor do que H,(w) nas regides de
antiressonancia, e vice-versa.

Uma forma de melhorar a coeréncia é realizar varias medidas sucessivas e acumular
médias para estimar a FRF. Desta forma pode-se melhorar a coeréncia adquirindo-se um
grande numero de médias, no entanto esta melhora sé sera possivel se a razao da baixa

coeréncia é ruido aleatério.

2.8 - Identificacao dos Parametros Modais

Pode-se classificar os métodos de identificagdo em métodos no dominio do tempo,
que identificam os parametros modais (ou espaciais) a partir das fungbes de resposta ao
impulso (FRI's) e métodos no dominio da frequéncia, que identificam os parametros a partir
das fungdes resposta em frequéncia (FRF’s). Estes dois grupos podem ser divididos em
métodos diretos e métodos indiretos (modais). Os métodos indiretos identificam o modelo
modal (frequéncias naturais, amortecimentos modais e formas modais) de uma estrutura,
enquanto os métodos diretos identificam o modelo espacial (matrizes de massa, rigidez e
amortecimento). Outra classificacdo pode ser feita em relagdo ao numero de modos
identificados simultaneamente. Pode-se ter métodos modo a modo (SDOF — Single Degree
of Freedom methods), que identificam um modo de cada vez, ou métodos multimodos
(MDOF - Multiple Degree of Freedom methods), que identificam varios modos
simultaneamente. Os primeiros métodos nesta Ultima classificagdo sao adequados em
sistemas que possuem modos com baixo amortecimento e que haja um fraco acoplamento
entre os mesmos, (CRUZ, 2006). Maia e Silva (2001) apresentam um panorama historico e
geral do desenvolvimento ao longo do tempo dos métodos de identificagdo modal.

Outra classificagao de métodos de identificagao diz respeito ao numero de pontos de
medigao usados simultaneamente em um ensaio modal. Quando sao utilizados apenas dois
pontos, um para medicao do sinal de entrada e outro para a medi¢éo do sinal de saida,
métodos SISO (Single-Input Single-Output). Pode-se ter também métodos SIMO e MIMO (o
significado de cada um é 6bvio) Os métodos MISO também sao utilizados, mas, em menor
escala (MAIA; SILVA, 1997, apud CRUZ, 2006).
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Duas técnicas no dominio do tempo foram utilizadas para identificacdo dos
parametros modais: exponencial complexa com minimos quadrados (LSCE) e identificacdo
estocastica do subespaco (SSI).

O método exponencial complexa minimos quadrados (LSCE- Least Square Complex
Exponencial), foi introduzido em 1979 e é a extensdo do método da exponencial complexa
para um procedimento global de identificagdo modal (SOEIRO, 2001). Portanto, este método
€ um método SIMO, ou seja, ele processa simultaneamente varias Fungdes Respostas
Impulsivas, referentes a varios pontos de medigao, que sao obtidas a partir da aplicagcao de
uma forga em um Unico ponto. Neste procedimento de analise, um conjunto consistente de
parametros globais (frequéncias naturais e fatores de amortecimento modais) séo obtidos
eliminando-se a variagdo destes parametros quando se aplica 0 método da exponencial
complexa em diferentes Respostas Impulsivas. E descrito em detalhes a seguir.

2.8.1 — Método Exponencial Complexa

A funcéao de resposta ao impulso entre os graus de liberdade j e k pode ser escrita na
forma (MAIA; SILVA, 1997 apud CRUZ, 2006; IGLESIAS 2000).

hy(E) = Epmg App et + AL €58 (2.48)
Reescrevendo a Eq. (2.48), em sua forma compacta:

hyalt) = B35, A, pe™ (2.49)

onde: s, = —w,.&, + iw,./ 1 — &2

A resposta h(t) quantidade real a uma série de L intervalos de tempo igualmente

espagados At:
hg = h{0) = Ei‘l-lﬂr
ha = 1B = Byt (2.50)
h; = h(Lit) = ziﬁl;qres,m:

Ou simplesmente:
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ho=h(0) = 51,4,
hy = h(AD) = T2, 4.1, (2.51)
hy = h(LAD) = 28,4,V
Sendo: 17, = gl
Para se determinar os valores de A, e V. utiliza-se o método de Prony. Existira
sempre um polindbmio em ¥, de ordem L, com coeficientes reais S, (denominados
coeficientes autoregressivos) tal que a seguinte relacao é verificada:

Bo + BV + BV .+ BV =0 (2.52)

Para realizar o calculo dos coeficientes f; e em seguida calcular V., € necessario
multiplicar ambos lados da Eq. (2.50) de g, até 5, e efetuar a soma do resultado, obtendo-

Se.:
b1 By =T (BB A, V) =22 (4,5, BV) (2.53)

O somatério interno representado na Eq. (2.53) é o polinémio de Prony representado
pela Eqg. (2.52). Como o valor deste polindmio € zero para cada valor de V., entao:

Y5 B;h; =0, paracada ¥, (2.54)
De forma anéloga, o produto para um deslocamento no tempo ¢é igual a:

YieiBiRiss = Ejzi{ﬁ}'ziiiﬂrvj-+l} = Eiii{ﬂrzjziﬁjvfl) (2.55)
sendo:

SEL B = (S ) =0 (256
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Portanto:
E?=lﬁ.ﬂ'h.:"+1 =0 (2.57)

Pode ser verificado que o somatorio sera igual a zero para qualquer deslocamento
no tempo. Portanto, fazendo L=2N, pode-se escrever:

Boho+ Fihy+ -+ Bay—1hop—q ... + Bayhoy =0
Bohy + frhg+ -+ foy_ g hog oo + Bamhams = 0

Boha ¥ fLhs+ -+ Bay_qhoyss o+ Bogloys2 =0 (2.58)
fohg +f hy+ -+ fay_qRoyeg ..t Bayhoyrg = 0
Bohoy—1 + frhoy + -+ Bay_qhay_g .. T Bowhay_1 =10
Sem perda de generalidade, fazendo-se f., = 1, matricialmente tem-se:
ho hl hz th—1 ﬂo th
b he hy o o || B | |Bowa
h, hs hi hwa || B, [71hwe (2.59)
_hZN—l th hZN—l h41v—2_ ﬂ h4N—1
2N-1
Na forma compacta:
[A] L\-‘x:ﬂf{ﬂ }zn-'xl = —{hl} 2l (2.60)

Através da equagédo (2.62), pode-se calcular os coeficientes auto-regressivos. Com
estes coeficientes é possivel calcular as raizes V,, da Eq. (2.52). E utilizando a Eq. (2.51) €
possivel calcular as frequéncias naturais e os coeficientes de amortecimento e finalmente

com estes valores pode-se calcular os residuos, conforme:

11 1 oo 1] A, he
Vi Vo, Vs o Vyy A, h,

Vi Vo Vi Vo || A=ihe 261)

Vi ViV VilAw) |k
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A extensao do método Exponencial Complexa para o método LSCE é muito simples.
O método LSCE é um método SIMO, ou seja, processa simultaneamente varias FRI’s,
referentes a varios pontos de medicao, que sao obtidas a partir da aplicacdo da forca em um
Unico ponto, pode-se reescrever a Eq. (2.58) para p fungdes resposta impulsivas, obtendo-
se:

[ oo Bl o = — (R} INx1 (2.62)

A solucdo de minimos quadrados pode ser encontrada através da técnica da

pseudo-inversa, como:

[R]* = ([R]T[R])~2[R]T => pseudo-inversa de h;
8} = [n*{n"]} (2.63)

A seguir sera detalhado o equacionamento do método SSI um método SIMO.
2.8.2 — Método de Identificagao Estocastica do Subespaco

Segundo Freitas, (2008), a SSI é baseada na decomposigao em valores singulares
(DVS) da projecao ortogonal do espaco das linhas futuras no espaco das linhas das saidas
passadas. Uma vez realizada a DVS da projecao ortogonal é possivel obter o modelo de
estado da estrutura e os parametros modais sdo estimados diretamente através da
decomposi¢do em autovalores e autovetores da matriz dindmica, material que descreve em
detalhes sua formulagdo pode ser encontrado em trabalhos de Overschee e Moor, (1996);
Alves (2005); Brincker e Andersen (2010).

Trabalhos publicados por Zhang; Brincker; Andersen, (2005) e Herlufse e Moller,
(2006) realizam comparacdes entre a técnica SSI com outras técnicas de extragdo dos
parametros modais nos dominios do tempo e frequéncia. Nunes Jr, (2006), utiliza a técnica
de identificacdo estocastica de subespagco para extrair os parametros modais de uma
estrutura do tipo frame com 48 gdI's onde a técnica é avaliada baseada nas condi¢des de
operagao da estrutura, sem forga de excitagdo medida.

De acordo com ALVES (2005), sera descrito a formulacao teérica do método SSI.
Seja a representacao de um sistema na forma de equagbdes de estado:

¥k +1) = Ax(k) + Bu(k) (2.64)
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ylk) = Cx(k) + Du(k) (2.65)

Aplicando-se uma entrada impulsiva unitaria da forma u =[1 0 0 ... 0], considerando,
ainda condicoes iniciais nulas, x(0)=0 (ALVES, 2005 apud ALVES e RIBEIRO 2004). Assim,
€ possivel obter, recursivamente, uma expressao para a resposta impulsiva, cuja dimensao

€ m x r, como demonstrado a seguir:

x(1) = Ax(0) + Bu(0) =B
k=0= {y(ﬂ} = Cx(0) + Du(0) = D.

=1 {X(E} = Ax(1)+ Bu(1) = AB
y(1) = Cx(1) + bu(1) = CB

B x(3) = Ax(2) + Bu(2) = AZF
k=2= {;;r(z} = Cx(2) + Du(2) = CAE.

B ¥(4) = Ax(3) + Bul(3) = A3EB
k=3= {1-‘(3} = Cx(3) + Du(3) = CA%B

x(k+ 1) = Ax(k) + Bu(k) = A*B

K="=k = Cx(k) + Dulk) = CA*1B =¥,

A sequéncia demonstrada acima resulta na Eq.(2.66):
¥=D,¥, =CB,Y, = CAB,...,¥, = CA¥ 1B (2.66)

Esta sequéncia de matrizes é conhecida como matrizes dos Parametros de Markov.
Estes parametros sdo utilizados como a base para identificacdo de modelos discretos no
dominio do tempo, Eq. (2.64) e Eq. (2.65), representadas por quatro matrizes constantes A,
B, C e D. Ja que D=Y,, apenas as matrizes A, B e C necessitam ser determinadas.

Uma realizagéo é a determinagdo de um tripé [A, B, C] processo de construcdo da
representagdo, em espago de estados, de um sistema a partir de dados experimentais. A
realizacdo [A, B, C] pode ser transformada para a realizagao [1,W 1B, cW]. A diagonal da

matriz Aipossui a informagdo dos amortecimentos modais e frequéncias naturais
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amortecidas. A matriz W™ E a amplitude modal inicial e a matriz W a forma dos modos nos

pontos de sensores.

h<

s Y,

k+1
k+2

Y,
H(K—l): k:+1

k+a-1 k+a

Yoo CA*'B CA'B CA***B
Yiip CA*B  CA"'B CA**F'B (2.67)
Yk+a+ﬂ,2 CA k+a72B CA k+a71B CA k+a+/i‘—3B

Onde a e B sdo parametros que compdem, respectivamente, nimero de linhas e o
nuamero de colunas da matriz de Hankel.

Considerando k=1:

Yl Y2

Y

HOoy=| >
Ya Yl+a

Para k=2:

Y2 Y3

Y Y
H()= :3 :4

Y Y.

Ya+,8—1

Yﬁ+l

Y2+ﬁ

Ya+ﬂ

CB CAB
CAB CA’B
CA*“'B CA®B
CAB CA’B

_|CA’B  CA’B
CA*B CA*"'B

Sea=nef=n(ondené aordem do sistema), a matriz tem posto n.

H(ik — 1) = B, A*1Q,

CA"'B
B
CA"B (2.68)
CAa+ﬁ72B
CA’B
p+1
CA™'B (2.69)
CA a+ﬂ—1B
(2.70)

onde F, € a matriz de controlabilidade e @z € a matriz de observabilidade, obtidas a
partir das Eq. (2.71) e Eq. (2.72) :
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C
CA
P, =| CA’ (2.71)
a-1
_CA dm(a+1)xn
Qg = [BABAZB .. AB71B] . pey (2.72)

O processo de identificacdo inicia-se com a decomposicdo da matriz de Hankel,

através da decomposicao de valores singulares:
H(0) = RLST (2.73a)

onde as colunas das matrizes R e S sao ortonormais e = é uma matriz retangular:

i, O
T = [ 5 G] (2.73b)
com:
I, =diagloy, 03,..,0;,051,, 0n) (2.73c)

e g; (i=1, 2, ..., n) monotonicamente decrescente oy = 0, = -+ = 0; = g;24 = - 0, = 0.
Seja R, e S, as matrizes formadas pelas n primeiras colunas das matrizes R e S,
respectivamente, a matriz H(0) é reescrita como:

H(0) = R,ZST (2.74)

Como as matrizes R e S sdo ortonormais, por conseguinte R, e S, também,

aplicando a propriedade da ortogonalidade:
RIR, =1, =5k5, (2.75)
Considerando k =1 na Eq. (2.70) e igualando a Eq. (2.74), obtém-se:

P.Qp = R\Z.ST = P,Qp = R, 5Y/%sT (2.76)
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Realizando uma analogia entre o primeiro e 0 segundo membro da Eq. (2.76), pode-

se extrair as seguintes relagdes:
P, =R,2" e Qp =1,/%sI (2.77)
Considerando k =2 na Eq. (2.70), obtém-se:
H(1) = P,AQg (2.78)
Substituindo a Eqg. (2.77) na EQ. (2.78):
H(1) = R,TM2 45/ sT (2.79)
Para se determinar a matriz A identificada realiza-se a seguinte manipulacédo
matematica:
> Pré e pés multiplica-se os membros da Eq. (2.79) por R% e 57;

> Aplica-se a propriedade demonstrada na Eq. (2.75);
» lIsola-se a matriz A.

Assim:
RIH(1)S, = RIR, . ATYSTs, (2.80a)
RLH(1)S, = 1,245,°1, (2.80b)

Para isolar a matriz A basta pré e p6s multiplicar a Eq.(2.80b), por E;m:

1 4a _q . —q/a 1/2 3 ——1/2
S RTH()S, 5 = 5y ast s (2.81)

—_ iy
1/2 1/2

A =%, "RIH(1)S,Z, (2.82)

onde a matriz A é a matriz A identificada. Para determinacdo das matrizes B e C sdo

definidas duas matrizes auxiliares Eq. (2.83) e Eq.(2.84):
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I'm

E, = Om (2.83)
Om m(fB-1)xm

E.=[I.0, .. Or]rxr'l'c:—l} (2.84)

onde 1., e 1, sdo matrizes identidades de ordem m e r, respectivamente e 0,, e O,
s&o matrizes quadradas nulas de ordem m e r, respectivamente. Desta forma, determina-se
a matriz B (observabilidade) multiplicando-se a matriz de controlabilidade Eq. (2.72) pela Eq.
(2.83):

B=0QpEpm (2.85)
Iln

A _ Om

B:[( B)nxm(AB)W(AZB)W...(A,B 13) ] I (2.86)
Om m(fB-1)xm

B=(B), 1.=(B),, (2.87)

Na pratica para se obter a matriz B (observabilidade) identificada é necessario

utilizar a decomposicao da matriz de Hankel conforme Eq. (2.88):

. 1/2

B =3 SIE, (2.88)

Identifica-se a matriz C (controlabilidade) de forma similar a matriz B, multiplica-se a
Eq. (2.83) pela Eq.(2.72):

A

C=E. P, (2.89)
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- (©,, |

(CA) -

(ea!)
L Xn_lr(a-1)xn

é = [II Or T Or]rxr(a—l) (290)

C=1.(0) (2.91)

rxn

Da mesma forma da matriz B para se identificar a matriz C utiliza-se a

decomposicdo da matriz de Hankel, substituindo a Eq. (2.77) na eq. (2.89):

R 1/2
& =E,R,% (2.92)

Finalmente, a matriz D identificada, segundo a Eq. (2.66), o parametro de
Markov quando k=0:

D=y, (2.94)

Os métodos LSCE e SSI ndo requerem estimativas iniciais para os parametros
modais, mas deve-se estimar o niumero de modos considerados na analise. Um numero
superestimado de modos é geralmente fornecido e, desta forma, serd necessario
posteriormente distinguir os modos verdadeiros dos modos computacionais. Isto pode ser
feito através das informacdes do diagrama de estabilizacdo, do coeficiente MCF (Modal
Confidence Factor — Fator de Confianga Modal), do coeficiente MAC-Coeréncia de
Amplitude Modal ou através do MSV-Valor Singular do Modo.

2.8.3 — Coeréncia de Amplitude Modal - MAC

Segundo Zhang; Brincker; Andersen (2001) o MAC é um coeficiente de correlagéao
entre dois vetores modais quaisquer proposto pelos autores do ERA ( Eigensystem
Realization Algorithm). De acordo com Cruz (2005) se o MAC entre duas formas modais for
igual a “1” entdo estes vetores estao perfeitamente correlacionados. Na pratica, qualquer
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valor entre 0,9 e 1,0 é considerado uma boa correlacdo. Se o coeficiente tiver valor menor,
entdo havera um grau de inconsisténcia inversamente proporcional do coeficiente. O MAC
pode ser entendido como sendo o produto escalar entre a evolugao temporal “esperada” do

modo ", g

12 3}

., € aidentificada, §;, onde “*” significa transposto conjugado, conforme:

,\:'|ET[ETE||§[EE|
onde o indice “i” estd compreendido no intervalo [1,n] em que n € a ordem estimada para o

sistema.

2.9 — Analise Modal Operacional

Andlise modal tem sido amplamente utilizada para solucionar problemas nas
diversas areas da engenharia, com destaque para mecanica e civil, onde sua aplicagao visa
solucionar, principalmente, questées relacionadas a vibragcdo excessiva em maquinas e
carregamentos dindmicos em estruturas civis. Estas questdes iniciam-se na fase de projeto
onde, com estudo preliminar dos parametros modais: frequéncias naturais, amortecimentos
e autovetores, procura-se otimizar no equipamento e/ou na estrutura as solicitacées de
trabalho. Ap6s a construcdo e a colocacdo em uso, 0s parametros identificados sao
utilizados para o monitoramento da saude estrutural, visto que alteracées em seus valores
podem indicar a possibilidade de ocorrer falhas.

A técnica classica para identificacdo dos parametros modais AME (Analise Modal
Experimental) utiliza a medigdo, com o auxilio de acelerdbmetros, dos sinais de excitacao
(realizada artificialmente) e resposta da estrutura em estudo. Posteriormente, a estimacao
dos parametros é feita com o uso de algoritmos desenvolvidos, 0s quais permitem que se
utilizem técnicas no dominio da frequéncia ou do tempo. No entanto, segundo Zhang;
Brincker; Andersen (2005) a AME, em fungdo de suas caracteristicas de aplicagao, possui
algumas limitacoes:

. Em grandes estruturas, devido a elevada massa, torna-se dificil e, as vezes,
impraticavel a excitagdo por meios artificiais. Seria necessario um valor elevado de energia

qgue fosse capaz de excitar os modos de vibrar de interesse no estudo;

[I. Ao se realizar o ensaio em laboratério (ambiente controlado), podem ocorrer
sensiveis divergéncias em relacao aos resultados obtidos da avaliacéo feita em campo;
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[l. Muitas vezes os componentes sao testados isoladamente em laboratério,

sem que estejam montados nos equipamentos a que se destinam.

Para suprir essas deficiéncias, na década de 90, George H. James e Thomas G.
Carne, trabalhando na Sandia National Laboratories of American, desenvolveram a Técnica
de Excitagdo Natural (NExt), também denominada de Método de Analise Modal Operacional
(AMO), que tem a caracteristica principal de utilizar como excitagdo o carregamento em uso
da estrutura ou ambiental, obtendo-se apenas os sinais de resposta, geralmente aceleragao,
para extracao dos parametros modais (FERNANDEZ; REYNOLDS; AENLLE 2010). Ao se
realizar a extragcao dos parametros modais, nestas condigdes, eliminam-se as desvantagens
apresentadas pelo método AME, descritas anteriormente.

Hermans e Auweraer (1999) aplicaram a técnica em trés casos: na caracterizagao da
suspensao traseira de um veiculo em uso, na andlise de um componente de uma aeronave
comercial em v6o e na identificacdo dos modos de uma ponte de concreto em condicbes
normais de operacao.

Segundo James lll; Carne; Lauffer (1993), a teoria que justifica o NExt exige que um
sistema multimodal, excitado por entradas aleatérias, produza funcbes de autocorrelacao e
correlagdo cruzadas que sao soma de decaimentos senoidais. Esses decaimentos senoidais
devem possuir as mesmas frequéncias naturais amortecidas e taxas de amortecimento dos
modos do sistema em andlise. Consequentemente, as funcbes de autocorrelacdo e
correlagdo cruzada possuem a mesma forma da funcéo resposta ao impulso e, deste modo,
podem ser usadas em algoritmos de andlise modal. Contudo, para se fazer uso desta nova
técnica, a maioria dos trabalhos considera que a excitagdo é um sinal aleaté6rio do tipo ruido
branco gaussiano.

A excitacdo ser um sinal aleatério do tipo ruido branco, ndo é, a principio, um
empecilho ao uso da metodologia, visto que a maioria das estruturas em condigbes
operacionais possui esse tipo de excitacdo. Contudo, de acordo com Chen e Li (2004) nem

sempre ocorrem, como o sinal de terremotos, ventos fortes ou forgas de impacto.

2.9.1 — Aspectos Teobricos

Um sinal do tipo ruido branco caracteriza-se por sua aleatoriedade e, por isso, sé
podem ser definidos através de propriedades estatisticas. Por apresentar um amplo
espectro de poténcia, ao ser aplicado sobre uma peca ou equipamento em analise, é
possivel excitar todos os modos de interesse. Essa situagdo também pode ser obtida com o

uso de um sinal impulsivo, tendo em vista que seu espectro de frequéncia é semelhante ao
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do ruido branco. Se os modos encontram-se dentro da banda excitada pelo sinal impulsivo,
eles podem ser identificados. A teoria de AMO abordada a seguir foi desenvolvida por
James lll; Carne; Lauffer (1993)

Seja a equacao do movimento dada pela Eq. (2.6), repetida aqui por comodidade:

[MI{E(0)} + [CHa (@} + [K]{x(2)} = {F(£)} (2.6)

Efetua-se uma transformagéo modal conforme esta indicada por:
x(®} =Efemle (0 (2.96)

onde [#] é a matriz modal, {5} € o vetor de coordenadas modais e £¢}” € a r-ésima forma
modal. Aplicando a Eqg. (2.96) na Eqg. (2.6) obtém-se a Eq. (2.97) que caracteriza o

movimento em coordenadas modais.

§T(8) + 28T wlgm () + Wl T () = — [¢7) (2.97)

m

Onde w?, é a r-ésima frequéncia modal, ¢ é a r-ésima taxa de amortecimento modal

e m” é a r-ésima massa modal.

Considerando uma forga {f} qualquer e condigdes iniciais nulas, a solugdo da

equacao. Eq. (2.97) é obtida através da convolugao ou integral de Duhamel, dada por:

g (0) = [ o™V {F(D}g7(t —DDdr (2.98)
onde: gr(t) = m:'mr_exp(—f’"m;t}sen(mz} (2.99)
wh=wh(1- q”"‘}l"rz (2.100)

Onde: «f frequéncia modal amortecida. Utilizando a Eq. (2.98) e Eq. (2.96), obtém-

se a solugao para {x{t)}:
()} = Ermfon) eV (F@Yg™ (¢ —1)dr (2.101)

onde: n € o niUmero de modos.
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A equagdo (2.101) pode ser desenvolvida para uma Unica saida, x4 (t), devido a

uma Unica forga, f,.(t) aplicada em um ponto k. Isso é demonstrado por:
xa(t) = Xy {0797} L. fi@ g7 (t —Ddr (2.102)

onde @ é a i-ésima componente da forma modal r.

A funcao resposta ao impulso, com entrada em k e saida em i, é obtida quando F(t}
na Eq. (2.102) € uma fungdo delta Dirac em 71 igual a zero. A equagao (2.103) foi obtida
resolvendo a integral apresentada na equacao anterior.

ig(t)=X%" &exp (—¢rwlt)sen(wit) (2.103)

=1 _.r. .7
mﬁ_ln'

Segundo James lll; Carne; Lauffer (1993), o proximo passo no desenvolvimento
tedrico € a obtencao da fungao correlagéo cruzada entre duas respostas (x € x;), devido a
uma entrada do tipo ruido branco. No entanto, neste ponto, a proposta € de se utilizar
excitagdo impulsiva, aplicada em um ponto especifico k, efetuando-se o calculo da fungéao

correlacdo cruzada tem-se:
R; j1(T) = E[x (£ + T (8] (2.104)

Substituindo a Eq. (2.103) na Eq. (2.104), fica comprovado que a funcdo de
correlacdo € um somatério do decaimento senoidal, como € a caracteristica da fungéo
resposta ao impulso do sistema original. Portanto, podem ser utilizadas técnicas classicas
de extragdo de parametros modais no dominio do tempo, como a LSCE ou a SSI, para
caracterizagcdo de estruturas cuja excitagcdo seja um sinal impulsivo. Em termos de modos
complexos da estrutura, a fungao correlagdo pode ser escrita por:

Ri;(kT) =X ¢, Crre™T (2.105)

onde: ,; € 0 i-ésimo componente da r-ésima forma modal;
C,; € a constante que associa o0 j-ésimo sinal de resposta, que é o sinal de referéncia
com o r-ésimo modo e;

Ar é o r-ésimo autovalor complexo.
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Como a fungado correlagdo cruzada representa a funcado resposta ao impulso do
sistema original, segundo Min, Fan e Huaihai (2005) pode-se escrever a FRI como se
segue:

he;(KT) = B32, @4 Fp e (2.106)

Onde F;; € o fator de participagao modal.

2.10 — Ortonormalizacao de autovetores

Na analise modal operacional obtém-se os autovetores nao normalizados { W}. Uma
forma de estimar o fator de escala de cada forma de vibrar é modificar o comportamento
dindmico da estrutura, alterando a rigidez ou a massa. O método de adicionar pequenos
valores de massa é, em muitos casos, a maneira mais simples para estimar os fatores de
escala, envolve repetidas andlises modais depois de modificar a estrutura através do
acréscimo do valor da massa em diferentes pontos da estrutura, onde os modos de vibrar
sdo conhecidos.

Parloo et al., (2003) recomendam adicionar no maximo 3% da massa total para
estruturas simples, ja Fernandez et al., (2005), utilizaram entre 5% e 7% da massa total de
uma viga. As massas adicionais segundo Parloo et al., 2003; Aenlle et al., 2005 devem ser
posicionadas nos nés de maior deslocamento (picos e vales das formas de vibrar) visando
causar uma pequena alteracao no valor das frequéncias naturais. Os fatores de escala que
ortonormalizam as formas de vibrar obtidas através da AMO sdo determinados utilizando as
frequéncias naturais e as formas modais da estrutura com e sem modificacao.

De acordo com Aenlle et al., (2010) a precisao obtida na estimativa dos fatores de
escala depende tanto da precisdo na identificagdo de parametros modais (frequéncias
naturais e modos de vibracdo) quanto na estratégia de mudanca de massa utilizada para
modificar o comportamento dindmico da estrutura. Estratégia de mudanca de massa
significa definir a magnitude, a localizacdo e o numero de massas a serem anexadas a
estrutura.

O processo de modificagcdo da forma de vibrar da estrutura através do acréscimo de
pequenas massa pontuais esta representado pela Fig. 2.3.
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ESTRUTURA SEM MASSA

ESTRUTURA COM MASSA
ADICIONAL

ADICIONAL

Analise Modal Operacional:

Y

A

= Simulada em Elementos finitos;
= Experimental.

g

Obtencio parametros Modais:

» Frequéncia natural;
» Amortecimento modal:;
»# Autovetores niio ortonormalizados.

Obtencio do Fator de Escala

Figura 2.4. Esquema do método de mudanga de massa (adaptado de AENLLE et al,
2010).

Os autovetores normalizados podem ser representados pela Eq. (2.107):

(¢} =a{ V] (2.107)

onde a é o fator de escala.

Formulas simples para determinar os fatores de escala podem ser derivada a partir
das equacdes para obtencao dos autovalores da estrutura original e da estrutura modificada.

A equacdo cléssica para o calculo dos autovalores nos casos de estruturas ndo-amortecidas
ou com amortecimento proporcional é dada pela Eq. (2.108):

[ml{®g}wj = [KI{®;} (2.108)
onde: {®;] representa o autovetor normalizado;

w, frequéncia natural;

[rn] a matriz de massa;

[K] a rigidez matriz.

Se for realizada uma mudanc¢a no valor da massa da estrutura de modo que a matriz

de massa seja representada por ([m]+ [Am]), ocorrerd alteracdo nos valores das
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frequéncias naturais. De acordo com Fernandez; Reynolds; Aenlle (2010), a mudanga nos
valores das frequéncias naturais ndo deve ser grande, apenas o suficiente para reduzir erros
de estimativas, em torno de 5%, mantendo as formas de vibrar praticamente inalteradas. A
equacao (2.108) torna-se:

([m] + [amD{ @} ] = [Kl{%,] (2.109)
Onde: {®,} e w, sdo 0s novos parametros modais da estrutura modificada.

Supondo-se que a mudanca de massa seja tdo pequena que as formas modais ndo
se alterem significativamente, ou seja: ({®;} = {®,} = {®}) e combinando as equagdes Eq.
(2.107), Eqg. (2.108) e Eqg. (2.109), o fator de escala desconhecido pode ser
obtidas por meio da equagao Eq. (2.110):

| ':'U-' E_'U-'SI

¢ = OVl W

(2.110)

Na Equacéo Eq. (2.110), podem ser utilizadas ambas as formas: modos modificados
com acréscimo de massa { ¥;} ou modos sem acréscimo de massa { W ). No entanto, de
acordo com Brincker e Andersen (2003) os melhores resultados sao obtidos usando a Eq.
(2.111):

| (wi-wi)

0= e ami v,

(2.111)

2.11 — Consideracoes sobre o capitulo

A revisdo tedrica apresentada forneceu a base tebdrica necessaria para o
desenvolvimento de programas em ambiente Matlab®

> tratamento de sinais obtidos através de realizagdo de ensaios experimentais de
andlise modal em vigas e placas com aplicagao de excitagdo harménica e impulsiva.
As rotinas transformam os sinais do dominio do tempo para o dominio da frequéncia,
considerando o efeito leakage, o uso de janelamento, selecdo do ponto inicial do
sinal e dizimag&o de pontos;
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» extragcdo de parametros modais exponencial complexa com minimos quadrados
(LSCE) e identificacao estocastica do subespacgo (SSlI).

A extracao dos parametros modais de uma estrutura utilizando apenas os sinais de
saida, quando a excitagao é do tipo impulsiva, apresenta-se como uma alternativa muito Gtil,
principalmente em ambientes de laboratérios, quando se considera a facilidade de se obter
uma forga impulsiva em contrapartida a um carregamento que simule um sinal tipo ruido
branco, o qual necessita de equipamentos caros para ser gerado, como um shaker.

Em especial o uso da AMO com excitagao transiente para este trabalho, deixa mais
proximas as simulagdes numéricas da situagédo real proposta neste trabalho, conforme
relatado no capitulo de introducéo, é o ruido de impacto o maior responsavel pelo incobmodo
gerado em ambientes de edificios residenciais.



CAPITULO III

CONTROLE PASSIVO DE VIBRAGAO

Este capitulo apresenta uma revisdo bibliografica sobre materiais viscoelasticos, os
quais sdo utilizados na confeccdo de absorvedores dinamicos de vibragdo. E apresentado o
método de calculo de ADV’s criado por Den Hartog (1956) e uma variagdo do método
desenvovido por Espindola e Silva (1992), para controle modo a modo. E feito também um
resumo da utilizacdo dos ADV’s para controle em uma banda de frequéncia desenvolvido
por Bavastri (1997), e finalmente uma revisdo sobre os termos utilizados em processos de
otimizacao através do uso de algoritmos genéticos.

3.1 — Materiais Viscoelasticos

Viscoelasticidade € a area que aborda as propriedades caracteristicas de alguns
materiais que, ao serem deformados, exibem comportamento elastico, armazenando
energia mecanica, e também comportamento viscoso, dissipando energia. Estes materiais
possuem propriedades mecanicas dependentes da temperatura e da frequéncia de vibracao
e podem ser caracterizados por duas propriedades transientes: fluéncia e relaxacédo. Sao
produzidos nas mais diversas formas tais como borrachas, resinas, vernizes, esmaltes,
acrilicos e vidros.

Em dindmica estrutural, as principais caracteristicas requeridas desses materiais
sdo: rigidez, resiliéncia e grande capacidade de dissipagao de energia vibratéria. Por esse
motivo, 0s materiais viscoelasticos sdo largamente empregados em projetos de estruturas
aeronauticas, prediais, de maquinas diversas e em dispositivos estruturais, tais como

isoladores e neutralizadores dindmicos de vibragao (DA SILVA, 2005).
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Oliveira (2006) utiliza material viscoelastico em uma configuracdo sanduiche para
introduzir amortecimento estrutural na carcaga de um compressor hermético com objetivo de
reduzir ruido e vibracgao.

Espindola; Bavastri; Lopes, (2009) apresenta um trabalho onde através de dois
modelos de absorvedores dindmicos: tipo péndulo e comum, realiza uma comparagao ao
utilizar um modelo com material histerético e outro modelado com material viscoelastico com

base nos parametros fracionarios.

3.1.1 — Modelos para Materiais Viscoelasticos

3.1.1.1 — Modelos com Derivada de Ordem Inteira

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

A equacdo constitutiva geral para viscoelasticidade linear utilizando derivadas de
ordem inteira de Nashif et al (1985) apud Da Silva (2005), € dada por:

d™o(t) d"(r)

o(t) + T _ b, ——— = Epe(t) + TV _ B, —— (3.1)

dt™ de™

onde: #(t) € a tensao;
=(t) é a deformacéo;
b,., E; € E,, sS40 parametros caracteristicos do material;

m e 11 S4o numeros inteiros.

O comportamento viscoelastico pode ser modelado de forma simples por modelos
compostos por molas e amortecedores.

Se o elemento de mola e o amortecedor estdo associados em série e sujeitos a
mesma carga, temos o modelo de Maxwell. A combinac¢do dos elementos de amortecimento
e rigidez em paralelo é conhecido como modelo viscoelastico de Kelvin-Voigt. O modelo
Zener é composto por uma mola em paralelo com um elemento Maxwell — sendo o caso
mais simples do modelo Maxwell generalizado.

Ha fortes limitacdes para estes modelos, pois quando uma tenséo é aplicada em um
elastbmero tém-se trés classes de deformagbes, nem sempre corretamente modeladas (1)

uma elastica instantanea; (2) uma eléstica retardada e (3) um fluxo viscoso irrecuperavel,
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nem sempre corretamente descritos pelos modelos citados. Ainda assim, estes modelos
podem ser utilizados para descrever a resposta viscoelastica de elastbmeros sobre pequena
regiao de temperatura e/ou tempo, embora nas aplicagées seja muito frequente o interesse
em uma ampla regido de tempo e temperatura.

Em fungcdo do comportamento tensao/deformacéao descrito € necessario um numero
elevado de parametros para uma razoavel precisdo. Para materiais viscoeldsticos com
propriedades mecanicas fortemente dependentes da frequéncia em faixa ampla, o numero
de derivadas temporais M e N na série deve ser grande, Eq. 3.1. Conseqlientemente, a
quantidade de parametros empiricos necessarios no modelo pode ser elevada exigindo um
esforgo computacional muito grande (CRUZ, 2004 apud CECCON, 2008).

3.1.1.2 — Modelo com Derivada de Ordem Fracionaria

Os modelos que utilizam mola-amortecedor viscoso apresentam comportamento
impreciso, devido a relagdo tensdo-deformacdo definido no tempo por uma equagao
diferencial de ordem inteira. No entanto, esta equagéo diferencial pode ser generalizada
substituindo as derivadas de ordem inteira por derivadas de ordem fracionaria (DA SILVA,
2005).

Os modelos com derivada fracionaria tém provado ser uma ferramenta poderosa
para descrever o comportamento dindmico de varios materiais. Uma das vantagens de
utiliza-los é que eles produzem uma representacao analitica bem comportada nos dominios
do tempo e da frequéncia. Além disso, a forma mateméatica tem seu fundamento em teorias
moleculares que governam o comportamento mecénico do meio viscoelastico, permitindo a
descricao do comportamento dindmico real (BAGLEY; TORVIK, 1983). Finalmente, eles séo
causais e suficientemente simples para céalculos na engenharia (BAGLEY; TORVIK, 1986).

Bagley e Torvik (1979) apud Ceccon (2008) construiram uma relagéo constitutiva
tensdo-deformagédo dindmica para elastémero usando célculo fracional e, em 1983,
introduziram uma equagao constitutiva geral para viscoelasticidade com operadores de
ordem fracionaria. Para isso, ajustaram satisfatoriamente dados experimentais uniaxiais no
dominio da frequéncia utilizando um modelo matematico de quatro parametros. A definigao
de derivada e integral fracionaria pode ser vista com maiores detalhes em Cruz (2004) apud
Ceccon (2008).

A equacao constitutiva unidimensional em derivada fracionaria conforme Bagley e
Torvik (1983), esta representada por:

o(t) + 2M_, b, DFma(t) = Ege(t) + TV_, E, Done(t) (3.2)
m=1 n=1
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onde: by, fm @ EgeE, s30 o0s pardmetros do material. As expressdes DFm g Dén
representam derivadas de ordem fracionérias f,, e o,. Em seus estudos Bagley e Torvik
(1983) observaram que « e § para muitos casos analisados eram aproximadamente iguais.
Posteriormente verificou-se que a condicdo « = é necessdria para que 0 modelo
matematico seja consistente com as leis da termodinamica (BAGLEY; TORVIK, 1986,
MAKRIS, 1997). Quando M=N=1 e #=p§ a Eq.(3.2) é reescrita conforme Eq.(3.3) e é

denominada modelo de derivada fracionaria com quatro parametros.

ol(t) + by D=[a(t)] = Eyelt) + E; D=[e(t)] (3.3)

Aplicando a transformada de Fourier na Eq.(3.3):

o(Q) + by ((Q)*[o(Q)] = Epe(Q) + B4 (1Q1)*[e(Q)] (3.4)

Define-se 0 médulo de elasticidade, E.{()), dependente da frequéncia “Q)”, conforme:

_ ol)  Eg+E (i0)°
B =5 =100 (3.5)

Ou alternativamente, segundo Pritz (1996), como:

Ep+E=(i0K)°
1+( 0k

E.(Q)= (3.6)

onde E; = E..,b; = b= e E_({1] € o modulo de elasticidade complexo do material. Em geral
este modulo é fungéo da frequéncia e da temperatura.

E, e E. representam as assintotas inferior e superior conforme pode ser visto na
Fig. 38.1. O expoente a representa a inclinagdo da reta tangente a curva de E{i2) no seu
ponto de inflexdo (que esta associado ao ponto de maximo fator de perda). O parametro b,
que tem unidade de tempo, é denominado tempo de relaxagao e determina o deslocamento
horizontal da curva de E(Q) na Fig. 3.1.

O fator de perda é um parametro adimensional que caracteriza a absorcdao de
energia realizada pelos materiais, também denominado loss factor ou tandela , é a razédo
entre a resposta viscosa e elastica dos materiais. Materiais com elevado fator de perda (alta
defasagem entre a excitacdo e a resposta) possuem uma componente viscosa elevada,
dissipando mais energia do que materiais que possuam valores menores para fatores de
perda.
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O paréametro =, que € a ordem da derivada fracionaria, influéncia as curvas de
modulo dindmico e fator de perda. Quanto menor o valor de “a”, menor é a inclinagdo da
curva do médulo dindmico. O pico do fator de perda também varia com « Os picos sao

menos acentuados para os menores valores de a's (DA SILVA, 2005).

{escala logaritimica)

médulo dindminco
fator de perda

Jator de perda ¢ mddulo dindmico de elasticidade

Figura 3.1 — Representagéo gréfica dos pardmetros do modelo de derivada fracionaria de
quatro parametros (CECCON, 2008).

Ainda, o médulo de elasticidade complexo, E_.({1), pode ser escrito de forma geral,

conforme:
E.(Q) = E(Q[1 + ing(Q)] (3.7)

onde: E(Q)) é a parte real de E_((}), também denominada médulo dinamico de elasticidade;

ng((1) & denominado fator de perda, o qual é representado por:

_ ImlE(0)]
ne(Q) = o (3.8)

Usualmente trabalha-se com materiais viscoeldsticos em cisalhamento. Para esses

casos, tem-se que o modulo de cisalhamento complexo € obtido através da Eq.(3.9):
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w0 Gt
6. (Q) = PO~ 1+b,0@)= (3.9)

De forma similar ao moédulo de elasticidade, pode-se escrever:

6.(Q) = Go*G=(i0B)" (3.10)

1+b. (0B
Utilizando a representacdo na forma complexa, obtém-se:
G (Q) = G(QI[1 + ins ()] (3.11)

onde: . € o modulo de cisalhamento complexo;
Gy € a assintota inferior do modulo de cisalhamento (comportamento elastico);
.. € a assintota superior do modulo de cisalhamento (comportamento vitreo);
o € a ordem da derivada fracionéria;

@ € o parametro real (@ = b; = b%).

Para respeitar as condigbes de trabalho interno e a taxa de dissipagdo de energia
nao negativos a partir das Eq.(3.9), Eq.(3.10) e Eq.(3.11) é necessario que as restricoes
sobre os parametros G. = Gy =0, @ == 0 sejam respeitadas, assumindo ainda que
0< Q<o

Considera-se que, para borrachas em geral, tem-se 5z((2) = n:(Q) =n{Q),

Snowdon (1968), onde 6(Q) = Re[G, ()] e na(Q) = ;’“Egjﬂ

A frequéncia onde o fator de perda tem seu maximo, (1, esta representada na
Eq.(3.12), conforme Pritz (1996):

Q= _(&)1"‘2‘* (3.12)

Esta é a frequéncia de transicdo do material. Para melhor uso do amortecimento
inerente ao material viscoelastico é conveniente que a frequéncia de anti-ressonancia dos
ADV’s, denotada por (1, esteja tdo perto quanto possivel da frequéncia (1,,. Portanto, pode-
se considerar (), = (1,,,. Esta Ultima expressao deve ser considerada como uma restricao

imposta a frequéncia dos ADV'’s.
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E conveniente representar a rigidez dindmica de um elemento de material
elastomérico em uma forma geral conforme Eq.(3.13) (NASHIF et al., 1985 apud CECCON,
2008):

E(Q)=L6.(0) = La(Q)[1 + in(Q)] (8.13)

Onde: L é uma constante com dimensao de comprimento que depende da geometria

do elemento e de suas insergcbes metdlicas. Na auséncia de amortecimento ({2} = 0J,
tem-se:

K (Q) =LG.(Q) = LG (Q) (3.14)

Uma amostra de borracha trabalhando em cisalhamento puro ter4d como rigidez
dindmica a Eq.(3.15), representada pela Fig. 3.2:

K.(0) =26,(Q) (3.15)

onde: 4 é a area cisalhada;

h € a altura entre as areas carregadas;

Em pecas de formas irregulares, onde esse tipo de material é utilizado “L”, pode ser
determinado experimentalmente. Esta forma de representar a rigidez de um material

viscoelastico é muito utilizada em controle de vibragao e ruido pela sua simplicidade.

Figura 3.2 — Representacdo da borracha trabalhando em cisalhamento puro (CECCON,
2008).
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3.1.2— Temperatura e Frequéncia de Transigcéao

Segundo Lopes et al., (2007), os materiais viscoelasticos apresentam dependéncia
tanto da frequéncia quanto da temperatura, sendo apropriado utilizar a seguinte formulagao:

G, (QT)=6(Q T +ine(QT)] (3.16)

onde: (1 representa a frequéncia;
T € a temperatura.

Segundo Coan (2005) e Ceccon (2008) para diversos materiais de interesse, a chave
para se obter uma caracterizacdo dinamica ampla, € o assim chamado principio de
superposicao frequéncia temperatura (FERRY, 1980; NASHIF et al, 1985 apud CECCON,
2008). Este principio estabelece que as diversas curvas de propriedades dindamicas podem
ser superpostas, em uma temperatura de referéncia qualquer, por meios de deslocamentos
em frequéncia apropriados, formando assim duas curvas mestras Unicas, uma para cada

propriedade, conforme representado abaixo:
6o(0) = (22)6@m) (3.17)
Ng o) =ng(QT) (3.18)

onde: T € a temperatura (em escala absoluta);

Ta € a temperatura de referéncia (escala absoluta);

(2 é a frequencia;

Q. = [e,(T)Q] é a frequéncia reduzida;

«, € o fator de deslocamento (cujos valores situam-se: 0 < @, <=1 para T=T,, €
o, > 1paraT < Ty);

g é a densidade;

7, € a densidade a temperatura de referéncia.

As relagdes e condicOes apresentadas anteriormente estabelecem que, exceto por
T, . . ) ,
um fator (DP“ETP:I, via de regra desprezivel, para o médulo de cisalhamento, as

propriedades dinamicas obtidas a uma frequéncia “0)" e temperatura “T” sdo iguais as
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propriedades dindmicas a uma frequéncia composta “()”, e a uma temperatura “T,”. Embora
a temperatura de referéncia seja arbitraria, sua escolha, para um certo conjunto de dados
experimentais, tera influencia na qualidade da representacao final obtida (LOPES et al,
2007).

A determinacdo do fator de deslocamento «, € de grande importancia para o
processo de consolidagdo das curvas. Tipicamente, o que se faz é estimar os valores que
fazem com que as curvas parciais se desloquem em frequéncia de tal modo que
superposicbes completas sejam alcancadas na temperatura de referéncia, (FERRY, 1980
apud CECCON, 2008). Uma expressao simples pode ser obtida pelo ajuste desses valores
a uma equagao empirica, denominada equagao WLF Williams-Landel-Ferry:

—8,(T-I)
B +(T-Tp)

logyea,(T) = (3.19)

onde: & e &, sao parametros a serem determinados para cada material.

Portanto, a partir da Eq.(3.13) os valores respectivos do médulo dindmico de
elasticidade ou de armazenamento ({2} e do fator de perda ({2} para o modelo de quatro

parametros séo dados por:

G4 Gt G ) b2 [Qal T %o os( T/ |+ Gu b E[Qal TIPS
1420, [0al T)]%cos( T/, |+ b2 [0alT)]22

G(Q) =

(3.20)

(G==Go)b:[0a(T))%sem( <7,
Go +(Gg +Gu)b2[0a(T) 1% 0s( /) + Gu b2 0a(T)I?a

n(Q) =

(3.21)

Uma vez consolidada, as propriedades dinamicas sao exibidas de forma padronizada
(1ISO 10112, 1991) em nomogramas, conhecidos como nomogramas de frequéncia reduzida,
conforme Fig. 3.3. Esses nomogramas desenvolvidos por Jones (1978) apud Lopes (2007),
a partir do gréfico de frequéncia reduzida (FERRY, 1980 apud LOPES, 2007), tém sido
adotados tanto por pesquisadores quanto por fabricantes de materiais viscoelasticos.
Expressdes paramétricas tem sido freqientemente ajustadas aos dados, de sorte que
representagdes continuas estejam disponiveis, tanto na forma grafica quanto na analitica,
segundo Lopes et al., (2007).
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Figura 3.3 — Graficos de caracterizacdo dinamica: (a) fator de deslocamento versus
temperatura (b) nomograma de frequéncia reduzida. (fontes: ISO 10112, 1991;
ESPINDOLA, 1990 apud LOPES et al., 2007).

Em geral, o médulo dindmico de elasticidade dos materiais viscoelasticos aumenta
com a frequéncia e diminui com a temperatura. O fator de perda, por outro lado, aumenta
com a frequéncia até um valor maximo e depois diminui. Esse comportamento se repete
com o aumento da temperatura (NASHIF et al., (1985) apud CECCON (2008); ESPINDOLA,
(1992)).

A Fig. 3.4 apresenta um esboco desse comportamento, assumindo que a
temperatura é constante. A frequéncia onde ocorre o valor maximo do fator de perda é
denominada de frequéncia de transicdo. Este ponto de maximo corresponde,
aproximadamente, a maior inclinagéo na curva do médulo dindmico, e a partir desse ponto o

material perde resiliéncia assumindo comportamento vitreo.
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Figura 3.4 — Representagéo gréfica da variacdo do médulo dindmico e do fator de perda

com a frequéncia para uma temperatura constante (DA SILVA, 2005).

Observa-se na figura 3.4 a presenca de trés regides distintas:

A regido | (baixas frequéncias ou altas temperaturas) € caracterizada pelos valores
baixos, e praticamente constantes, de rigidez (mddulo dindmico) e fator de perda.
Esta regido € muito importante para os projetistas de isoladores de vibragdo. O
material viscoelastico, operando nessa regido, devido a sua baixa rigidez (elevada
flexibilidade), permite niveis muito baixos de transmissibilidade sendo, portanto
interessante a sua utilizacdo em isolamento mecanico de vibracdes, na fabricacao de
molas elastométricas e isoladores de vibragcao, com grande estabilidade estrutural;

A regiao Il é conhecida como zona de transicdo do material (vizinhanga da
frequéncia e da temperatura de transi¢cdo). Nessa regido a rigidez do material
aumenta com a frequéncia (ou com a reducdo da temperatura) em incrementos
relativamente grandes. O fator de perda aumenta seu valor até atingir o seu maximo.
Apoés alcangar este valor maximo, o fator de perda tende a diminuir novamente.
Nessa regido ocorre o valor maximo do valor de perda. A regido Il € a mais
importante para projetos de ADV’s e também de estruturas tipo sanduiche, sendo
naturalmente a mais desejada pelos projetistas devido aos elevados valores do fator
de perda;
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lll.  Um material viscoelastico trabalhando na regido Ill ndo possui maiores utilidades. A
rigidez nessa regiao torna-se muito elevada, préxima a do ago ou do aluminio. O
fator de perda volta a ter valores muito pequenos. O material passa a ter um

comportamento vitreo.

3.2- Controle de Vibracao

Segundo Ewins (1994) o estudo do efeito de vibragdo em estruturas sempre foi feito
com objetivo de determinar a natureza e a extensdo dos niveis de resposta da estrutura
submetida aos carregamentos dindmicos e validar os modelos tedricos.

Caetano et al (2005), realizaram uma AMO em uma ponte apoiada por cabos em
Millau, Franga, extraindo os parametros modais através da técnica SSI com objetivo de
validar o modelo tedrico construido em elementos finitos.

Hoje em dia, devido a variedade de produtos desde uma ponte pénsil de alguns
quildmetros de extensdo (Millau, Franca) a dutos para resfriamentos por onde passam
gases com grande velocidade, ha necessidade de se identificar e interferir nas propriedades
dindmicas quer seja de componentes ou dos produtos montados, de modo que se possa
garantir a integridade estrutural, a durabilidade e o bom funcionamento dos equipamentos.
Nao se pode deixar de lado o conforto dos individuos que estdo diretamente ligados ao
funcionamento e ao uso dos equipamentos quanto a exposicdo a niveis de ruidos
aceitaveis, de acordo com a legislagao.

De acordo com Da Silva (2005), existem trés formas de reduzir os niveis de vibragao:

I.  Atuar sobre a forca de excitagdo eliminando-a, reduzindo sua amplitude e/ou
alterando a sua frequéncia;
[I.  Atuar sobre a estrutura, variando seus parametros dindmicos (massa, rigidez e
amortecimento);
[ll.  Acoplar um sistema auxiliar ao sistema principal ou primario procurando neutralizar a

vibragao e seus efeitos.

Dificilmente consegue-se atuar sobre a forga de excitagao, principalmente quando se
imagina que pode ser o0 vento, ou devido ao impacto de um objeto qualquer com forca e
local de queda aleat6rios. Atuar sobre a estrutura primaria também se torna um problema
complexo em situagdes onde se tem uma grande estrutura pronta em uso, ou quando se

trata de algo simbdlico cujo aspecto nao pode ser alterado por questbes estéticas. Portanto,
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a terceira hipdétese torna-se viavel em um grande numero de aplicacées onde se deseje a
reducao, e até mesmo a eliminagéo, da vibracao.

O sistema auxiliar ou sistema secundario acoplado ao sistema principal pode ser de
dois tipos de acordo com o objetivo desejado:

. Tipo MK — com massa-mola, Den Hartog (1956) demonstrou que a amplitude de
vibragcao do sistema primario para uma determinada frequéncia natural de interesse
tende a zero quando a frequéncia do sistema primario e secundario coincidem, ou
seja, quando ocorre a sintonia da frequéncia do sistema secundario. Ao fixar o
sistema secundario em um determinado ponto da estrutura principal onde se deseje
eliminar a amplitude vibratéria, gera-se forcas de reagéao, redistribuindo a energia
vibratéria no espectro de frequéncia, alterando a FRF de forma tal que elimina a
frequéncia natural original do sistema primario, e faz surgir duas novas frequéncias
naturais em torno da frequéncia extinta. Por este motivo, segundo Dayou, 2006
recebe a denominacao de Neutralizador Dindmico de Vibragdo (NDV);

II.  Tipo MCK — com massa-amortecimento-mola, além de gerar for¢as de reacao sobre
determinado ponto da estrutura o elemento amortecedor viscoso promove a
dissipacdo da energia vibratéria, sendo denominado Absorvedor Dindmico de
Vibracdo (ADV). A utilizacdo do elemento amortecedor possui a capacidade de
ampliar o efeito dissipador de energia do ADV sobre uma banda de frequéncia em

torno da frequéncia de sintonia.

Os primeiros ADV surgiram com Frahm em 1902 com objetivo de reduzir o
movimento de rolagem em navios. Ormondroyd e Den Hartog em 1928 desenvolveram
modelos matematicos que representavam os ADV com amortecedor viscoso para controle

de vibragado em estruturas considerando apenas um grau de liberdade (gdl).

3.2.1 — Neutralizador Dindmico de Vibragao (NDV)

Quando problemas de vibragdo ocorrem em uma frequéncia especifica ou em faixas
estreitas de frequéncias, a solucao indicada é o uso de NDV’s massa-mola ou MK. O NDV
consiste de uma massa (m,), fixado por uma mola de rigidez (k) a uma estrutura principal
representado pela massa (m;) € uma mola de rigidez (k;), a qual possui problemas
relacionados a vibracao excessiva. A configuracdo do sistema esté representada pela Fig.
3.5:
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A denominacdo NDV ¢é utilizada ao invés de ADV devido ao fato que ao ser acoplado
a estrutura o NDV ndo dissipa a energia vibratéria, faz uma redistribuicdo da energia no
espectro de frequéncia com o objetivo de neutralizar uma frequéncia especifica, ou uma

faixa estreita de frequéncia.

M2 T X2

[

ki

S S S SS

Figura 3.5 — Representagao de um Sistema com Neutralizador Dinamico de Vibragao.

De acordo com Lima e Rade (2001) o principio basico do funcionamento do NDV
consiste na sele¢do dos valores dos parametros de m; e de k, de tal forma que a frequéncia

. Ik, . A
natural do subsistema representado pelo NDV, w; = *Jl *fmz, coincida com a frequéncia de

excitagdo do sistema (sintonizagcdo de frequéncias), de tal forma que a amplitude da
resposta do subsistema primario seja zero, conforme demonstrado por (DEN HARTOG,
1956). As equacgdes (3.22) e (3.23) descrevem o movimento do sistema acoplado, conforme
Fig. 3.5.

mj_.'lxl'l =+ klxl - kg (.'X'g - xlj = Froswi (322)

Moy + ko (x2—24) =10 (3.23)

As respostas harménicas em regime permanente para o movimento entre as duas

massas sao dadas pelas Eq.(3.24) e Eq.(3.25):
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Realizando as diferencia¢des e substituindo as Eq.(3.24) e Eq.(3.25) nas Eq.(3.22) e
Eq.(3.23), obtém-se:

Fl} = le—mlmz =+ kl + k:} - k:X: (326)
Xz(_mzmz + k:} - 'ECEXI =0 (327)

Introduzindo nas equacgdes (3.26) e (3.27) a definigao de frequéncia natural

apresentada anteriormente para o subsistema secundario e definindo frequéncia natural

. . k . : .
para o subsistema principal como wy = *nJl lfml, obtém-se a amplitude X; do subsistema

primario:

&l _ 1 i () i
R T

K Ra

(3.28)

Observa-se na Eq.(3.28) que o numerador sera igual a zero quando a frequéncia
natural do subsistema secundario {w- ) for igual a frequéncia de excitacdo do sistema {w),.
Nesta situacdo a amplitude da resposta do subsistema primario (X)) sera nula, e ocorrera
uma mudanga na resposta do sistema, surgirdo duas novas frequéncias naturais, proximas
a frequéncia natural do sistema primario.

Os NDV’s tipo MK possuem apenas elementos que armazenam energia cinética e
potencial elastico, ndo existindo qualquer tipo de dissipagao de energia vibratéria, o controle
ocorre através de forgas de reagdo. Devido a esta configuragdo segundo Ceccon (2008)
dois problemas ocorrem: a amplitude de vibracdo do NDV é grande, o que pode causar a
sua ruptura por fadiga; e variagées na frequéncia de excitagdo, podem fazer com que ocorra
a dessintonizagao da frequéncia do NDV, o que pode aumentar a amplitude de vibracao do
sistema composto, devida a uma coincidéncia com a frequéncia de ressonancia, levando ao
colapso da estrutura. A solucdo para este tipo de ocorréncia € o de se introduzir
amortecimento no NDV.

3.2.2 — Absorvedor Dinamico de Vibracao (ADV)

Absorvedores dinamicos de vibracdo (ADVs) sdo essencialmente dispositivos de

parametros concentrados de massa e rigidez que, uma vez conectada a uma determinada
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estrutura, chamada estrutura primaria, sdo capazes de absorver a energia vibratéria no
ponto de conexdo e promover uma redugédo dos niveis de vibracao (DEN HARTOG, 1956;
LIMA; RADE, 2001). Um ADV, em sua configuracao basica, somente é capaz de absorver o
movimento vibratério referente a uma Unica coordenada espacial.

Marques (2000) apresentou um estudo com trés configuragbes de Absorvedores
Dinamicos adaptativos: corda vibrante, pendular e tipo viga com atuadores piezeéletricos.
Cujos parametros fisicos de inércia, rigidez e amortecimento podem ser variados, de forma
controlada proporcionando a sintonizagdo desejada.

Wong e Cheung (2007), desenvolveram um projeto para obter os parametros
otimizados para construgdo de absorvedores dindmicos de vibragdo para controlar a
vibragéo de estruturas excitadas pelo movimento do solo.

Saldarriaga (2007), criou uma metodologia para controle passivo de vibragao
aplicada a rotores flexiveis, baseado no uso de absorvedores viscoelasticos, projetando um
sistema de absorcao de vibragcbes composto por um conjunto de absorvedores colocados
em cada um dos apoios do rotor. Sua metodologia identifica e ajusta os modelos de rotor
flexivel, os amortecedores viscoelasticos e o sistema rotor-mancais-apoios viscoelasticos.

Sun et al ( 2007), realizaram um estudo onde propdem o uso de absorvedores
dindmicos de vibragdo para o controle de vibracdo em estruturas excitadas por varias
frequéncias harménicas, utiliza 0 modelo de absorvedor tradicional em comparagdo com um
modelo no qual a rigidez possui a capacidade de variar, construido com um elastémero de
material magneto-reoldgico.

Borges (2008), apresentou trabalho com absorvedores dindmicos de vibracdo nao
linear (ADVnl), particularmente com relagao as estratégias de modelagem e aplicagdes. Ao
introduzir o efeito da nao linearidade na rigidez do sistema, conseguiu aumentar a eficiéncia
do dispositivo na banda de frequéncia de interesse, com utilizagao de otimizagdo através da
aplicagao de algoritmos genéticos.

Saidi et al ( 2008), propuseram a utilizagdo de absorvedores dindmicos de vibragao
para controlar a vibragao no piso de edificagdes construidas.

Fernandes (2008) desenvolveu uma técnica de identificacdo, localizagdo e
minimizacdo de falhas de um sistema primario acoplada a um Absorvedor Dindmico de
Vibragdes tipo Lamina Vibrante (ADVLV).

Ospina (2008) realizou um estudo comparativo entre amortecedores de massa
sintonizados multiplos interligados e nao interligados, o estudo é feito em um modelo de
edificio tipo shear frame de vinte andares.

Kuik et al (2009), desenvolveram estudo sobre o controle do ruido causado por
vibragdes de baixa e média frequéncia originadas em painel excitado por uma forga pontual,
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através do uso de varios absorvedores dindmicos sintonizados. Realiza simulagbes em
elementos finitos com e sem interacdo fluido-estrutura, para verificar os resultados da
transmissdo da pressao sonora pelo painel.

Santos (2009), apresentou um estudo do problema de vibragdes excessivas em laje
de concreto armado, que levam ao desconforto dos seus usuarios. Propde o uso de
amortecedores de massa sintonizados para redugdo da amplitude de vibragéo, aplica os
parametros construtivos obtidos em uma laje de academia de ginastica.

Ao se introduzir um elemento dissipador de energia, estes dispositivos sao
denominados massa-mola-amortecedor (MKC). Nesta condicdo além de gerar forgas de
reacao sobre a estrutura, o ADV promove uma dissipagdo de energia vibratéria o que
possibilita que seja utilizado em uma banda maior de frequéncia. O absorvedor consiste de
uma massa (m,), fixada por uma mola de rigidez (k,) € um amortecedor do tipo viscoso (c),
por exemplo, a uma estrutura principal representado pela massa (m;) e uma mola de rigidez
(k4), conforme Fig. 3.6.

ki

Figura 3.6 — Representacao de um Sistema com ADV Tipo MKC

O modelo matematico deste tipo de ADV foi desenvolvido por Ormondroyd e Den
Hartog (1928). Segundo Silva (2005), esses dispositivos MKC com amortecedores viscosos
sao dificeis de construir e, em geral, utilizados apenas como comparagcao dos modelos
matematicos no estudo de controle de vibracbes. Em 1968 Snowdon, construiu modelos
matematicos que utilizavam, ao invés de mola e do elemento viscoso, um material
viscoelastico, que possui melhores caracteristicas construtivas.

O material viscoelastico substitui a mola e o amortecedor viscoso. Devido as suas
caracteristicas de material resiliente, dissipador de energia e de facil modelagem, tem sido
amplamente utilizado na construgéo dos ADV’s. O efeito dissipador de energia reduz o nivel
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de vibragdo no ADV, além de produzir o efeito de “espalhar’ a absor¢do de vibracdo em
frequéncias préximas a frequéncia de sintonia, tornando-o mais efetivo em uma banda de
frequéncia maior.

De acordo com Den Hartog (1956), se o sistema primario possui amortecimento nulo,
existirao dois pontos fixos no grafico da FRF, representados na Fig. 3.7. A partir desta
caracteristica foi desenvolvido um método de sintonia do ADV denominado Método dos
Pontos Fixos.

20, - e : ; e

O =@ =T ®>m
L=
—

Do —~03—0

Frequéncia

Figura 3.7 — Grafico dos pontos fixos P e Q (Fonte: DAYOU JEDOL, 2006).

Observa-se no grafico da Fig. 3.7, quatro curvas, sendo:

l. A primeira curva ({x==) representa o sistema sem o ADV, caracterizado pelo pico de
uma das frequéncias naturais;

[I. A segunda curva ({=0) apresenta dois picos para cima em torno da frequéncia de
ressonancia e um pico para baixo na frequéncia de antiresonancia, caracterizando a
atuacao de um NDV. Esta curva cruza a curva do sistema sem NDV em dois pontos
P e Q denominados pontos fixos;

[ll. A terceira curva com ({=0,01), também cruza a curva do sistema original nos pontos
fixos, com amplitude maxima acima dos valores dos dois pontos P e Q;

IV. A quarta curva com ({=0,03), cruza a curva do sistema original nos pontos fixos,
sendo que as amplitudes maximas sao iguais, esta € a situagao otimizada para o uso
dos ADV’s.
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A fixacdo de ADV’s ao longo da estrutura modifica o seu comportamento, o qual é
apresentado no espago modal descrito em termos da amplitude modal do vetor

deslocamento.
3.2.3 — Comportamento Dindmico de Estruturas Continuas

A formulacédo geral para descrever o comportamento de estruturas continuas — varios
graus de liberdade - com ADVs fixados é obtida em termos da amplitude modal do vetor de
deslocamento transversal. Considerando-se um sistema que possui condigdes de contorno
arbitrarias e com aplicacao da forca de excitagdo em um ponto, de forma geral, a amplitude
do deslocamento de cada ponto na estrutura pode ser expressa em termos de um numero

finito de modos:
wix) = [ﬂlﬁr]{q} (3.30)

onde: @ — € o vetor normalizado da forma modal avaliada no ponto x;

g — é o vetor de deslocamento modal da estrutura.
Sem o ADV a amplitude do deslocamento modal pode ser escrita, como:
q=Agy (3.31)

onde: A - é a matriz diagonal de amplitude modal complexa da estrutura;
g, — € o vetor da forga de excitagéo atuando sobre a estrutura, obtido por:

Gp = P(x;)F (3.32)

onde: x; - € a localizag&o da forga de excitagao;

F — é a amplitude da forga de excitacao.

A m-ésima componente da amplitude modal complexa é obtida através de:

A, = L (3.33)

T Mel i et i2wf e |

onde: M, - € massa global da estrutura;
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w,, - € a frequéncia natural da estrutura;
£.- € 0 amortecimento da estrutura;

w - € a frequéncia da forga de excitagao.

Quando o j-ésimo ADV for fixado, o comportamento dindmico da estrutura é
modificado e torna-se um sistema acoplado. A amplitude do deslocamento modal do novo
sistema é dada por:

q=Agy[l + ApKpT] ™! (3.34)

onde: I - é a matriz identidade de dimenséo M,
K - é a matriz diagonal de rigidez dos ADVs de dimenséo J;
@ - € a matriz normalizada das formas modais de dimensdo M x J, onde a mj-ésima
entrada é a amplitude modal da estrutura na j-ésima posi¢cao do ADV.
A rigidez dindmica do j-ésimo ADV, é obtida através de:

S| 1+izde;
Ky =—Mjw* [1—.5:'*_3+:'2$_,-'rxj] (3:35)
onde: M, - € a massa do j-ésimo ADV;
£; - € o amortecimento do j-ésimo ADV;
a; - a relagéo de sintonia do j-ésimo ADV.

O amortecimento do j-ésimo ADV, é obtido por:

5 = Do, (3.36)

onde: C; - € o coeficiente de amortecimento do j-ésimo ADV;

A relagéo de sintonia «; do j-ésimo ADV, € obtida através de:

%=§ (3.37)

onde: w; - é a frequéncia natural do j-ésimo ADV, obtida através da Eq.(3.38):

[k
Wy = ,_JE (3.38)
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onde: k; - € a rigidez do j-ésimo ADV;

M, - € a massa do j-ésimo ADV.

A média temporal da energia cinética é obtida por meio da medi¢cdo da vibragao
global da estrutura a qual é proporcional ao somatério do quadrado das amplitudes da
velocidade. Matematicamente a energia cinética € fornecida, por:

KE =22 g1y (3.39)

3.2.4 — Teoria dos Pontos Fixos

Caso ocorra mudanca na frequéncia de ressonancia do sistema primario, devido a
uma mudanca da frequéncia de excitacdo o ADV torna-se pouco efetivo. Para superar este
problema foi desenvolvido um método de otimizagdo denominado teoria dos pontos fixos,
baseado na selegdo da rigidez, de tal forma que as alturas de dois picos da FRF
consecutivos tornem-se iguais. De acordo com Dayou (2006) a relagéo de ajuste ideal do
ADV é encontrada em fungdo das massas dos sistemas primario e secundario,sendo:

for="/(1 4 2 (3.40)
onde: u - € a relagao entre as massas do ADV e do subsistema primario;

Pode-se obter a relagdo de ajuste ideal do ADV em funcgao das frequéncias: da forca
de excitacao e da frequéncia étima de ressonancia do ADV, ou seja:

e = Do, (3.41)

onde: w - € a frequéncia da for¢a de excitacao;
w,. - € a frequéncia 6tima de ressonancia do ADV.

Segundo Dayou (2006) a proporc¢ao ideal de amortecimento do ADV pode ser obtida
através da relacdo de massa entre os dois subsistemas, Eq.(3.42). Desde entao a teoria dos
pontos fixos tem sido utilizada como referéncia para fabricagdo de ADVs para controle de
vibragao para sistemas relativamente simples. Também tem sido utilizada com sucesso para
controle das respostas em estruturas continuas com modos cujas frequéncias naturais sao
desacopladas (espagadas), devendo-se observar que ao se reduzir a amplitude de vibragéo

em um ponto, em estruturas continuas, ocorre o aumento das amplitudes em outros pontos.



65

S ‘\'I 3#{;'8{.1 + p)? (3.42)

Os pontos fixos podem ser estabelecidos considerando duas situagdes, em relacao a
energia cinética da estrutura: quando o amortecimento é zero; e quando é infinito, de acordo
com a Fig. 3.7. Conforme se verifica os dois pontos P e Q sdo pontos comuns a todas as
curvas de amortecimento do ADV. Estes pontos P e Q séo pontos fixos da energia cinética
da estrutura com o ADV fixado. Segundo Den Hartog (1956): “A sintonizagdo dos
neutralizadores dindmicos é mais efetiva quando os maximos valores de resposta do
sistema primario sao iguais e coincidem com os pontos fixos”, conforme se verifica na Fig.
3.7.

De acordo com Dayou (2006) é possivel otimizar a sintonia de um ADV para
controlar vibragdes globais de estruturas continuas. O procedimento é similar ao utilizado
por Den Hartog (1956) para reduzir a amplitude de deslocamento em estruturas com um
grau de liberdade sem amortecimento. A equacao (3.43) apresenta a otimizagdo do
amortecimento do ADV:

_ [Buen(xy) /
e = | /8[1+ uop L (x, )13 (3.43)
\
onde: ¢,,, € a forma modal normalizada para o modo m;

X, € a posicao de fixagdo do ADV.

Ainda segundo Dayou (2006) devem ser consideradas duas condi¢des, quando se
procura obter a otimizagdo de um ADV sobre o controle de vibragbes globais em uma
estrutura continua:

e quando se altera as rela¢des de massa y;

e quando se altera o posicionamento sobre a estrutura.

Quando a relagao entre as massas do ADV e da estrutura aumenta a energia
cinética também aumenta. Para frequéncias de ressonancia baixas € necessaria uma
relagdo y maior, ou seja, em regides de frequéncias naturais baixas € necessario o uso de
ADVs com massa maior. Para valores baixos de amortecimento as curvas de energia
cinética possuem resultados semelhantes. Com relag@o ao posicionamento do ADV verifica-
se que ao localiza-lo no ponto de maior amplitude modal, maior é a redugao da energia
cinética. Da mesma forma se for localizado sobre um né nao tera efeito algum. A localizagéo

do ADV em pontos que possuem a mesma amplitude modal, nem sempre resulta na mesma
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reducdo, é possivel que o motivo seja a influéncia do ponto onde é aplicada a forca de
excitacao.

O amortecedor de massa sintonizado sé funciona, de acordo com Viguié e Kerschen,
(2009) quando for sintonizado precisamente na frequéncia de vibragdo do modo. O
desenvolvimento de absorvedores de vibragdo néo linear que sejam efetivos para uma faixa
maior de frequéncia originaram: os absorvedores de vibragdo autoparamétrico e o
dissipador de energia nao linear (NES _ Nonlinear Energy Sink). O NES explora a
transferéncia de energia entre os modos e o fendmeno da saturacdo, que ocorre de forma
quadratica em sistemas acoplados sujeitos a excitagcao primaria. Nao possui preferéncia por
frequéncia de ressonancia, o que o torna um absorvedor de frequéncia independente e
possuindo ressonancias internas com relagao 1:2.

A eficiéncia do controle de vibracdo sobre uma estrutura depende de um projeto
adequado do ADV, com a especificagdo dos parametros de massa, amortecimento e rigidez,
bem como a determinacao da localizacado de sua fixagao na estrutura principal. Geralmente
o local 6timo deve ser sobre o ventre dos modos de interesse e a situagdo oposta seria
sobre o0 n6 onde caso fixado nao teria efeito eficaz algum.

De acordo com Da Silva (2005) quando se tem poucos modos a controlar, utilizando
a teoria modal é possivel escolher os pontos 6timos de localizagdo a partir de um universo
restrito de possibilidades. Trabalhando em um sub-espaco do sistema primario € possivel
operar sobre um sistema de equagdes reduzido, diminuindo sensivelmente o esforco

computacional para essa andlise.

3.2.5 — Quantidades Equivalentes Generalizadas para um ADV

Espindola e Silva (1992), introduziram os conceitos de quantidades equivalentes
generalizadas, que podem ser obtidas através da massa dindmica e da impedancia
mecanica, ambas as grandezas calculadas na base de um absorvedor dindmico de
vibragbes. Utilizando o Método dos Elementos Finitos € possivel representar o
comportamento de um absorvedor dindmico de vibragdo como uma massa e um
amortecedor viscoso ligado a terra, resultando em um modelo comum que ndo tem graus
adicionais de liberdade (FLOODY; ARENAS, 2005)

Um ADV viscoelastico simples é composto de uma massa conectada a base através
de um elemento resiliente, que pode ser uma mola em paralelo com um amortecedor ou
uma peca de material viscoelastico (SNOWDON,1968 e ESPINDOLA, 1990 apud
BAVASTRI, 1997), possuindo uma rigidez complexa conforme a Eq.(3.44).
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K (w,68) =16 (w,6) = L6(w,8)[1 +in(w,8)] (3.44)

onde: K, - é arigidez complexa do ADV;
L - é um fator de forma do ADV;
G. - € 0 modulo de cisalhamento complexo do material viscoelastico;
f - € a temperatura sobre o material viscoelastico;
Para simplificar a notagéo, sera considerada uma situagao de temperatura constante
e & sera omitida.

A impedancia mecéanica na base do ADV é definida por:

_ Flu) —imguiliGglw)
Zu(w) = wx(w)  mawi-L6:(w) (3.45)
A massa dindmica na base do ADV é calculada como:
_ Flw) LG ()
M, (w)= e e L ey (3.46)

A frequéncia de antiressonancia do ADV é definida como sendo aquela que, na
auséncia de amortecimento, faz com que o denominador das Eq.(3.45) e Eq.(3.46) se
igualem a zero, ou seja:

w2 = &) (3.47)

Ma

Na auséncia de amortecimento, a parte imaginaria de G, € nula, portanto
G.(w) = clw).

O conceito fundamental do funcionamento dos ADV’s baseia-se no seguinte
principio: Quando a frequéncia de ressonancia de uma estrutura, a qual esta fixado o ADV,
coincide com a frequéncia de antiressonancia calculada na base do ADV pela Eq.(3.47), é
necessdria uma forga infinita, se o amortecimento estd ausente, para provocar um
deslocamento na base do ADV.

Definindo:

LG(w) = Le{w)r{w) (3.48)
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rw) =z, == (3.49)

Pode-se reescrever as Eq.(3.48) e Eq.(3.49):

_ Fw) r{w)[L+in(w]

Za(W) = S = TIMa S (3.50)
_Fw)  rludBinuw)]

MalW) = —rt@ = M Frtoiltrintel (3:51)

A parte real da impedancia mecéanica, Eq.(3.50), é definida como sendo

amortecimento viscoso generalizado ¢, {w) dado por:

r ':-:J.L:-' nlulsg
—r()] "+ I (udnlui]

Ca (W) =mgw, = (3.52)

A parte real da massa dindmica, Eq.(3.51), é definida como sendo a massa

generalizada m,{w) resultando em:

rl)f=5- rE-IJ.I:'[1+ ]|
 [cE ()] + [y w2

mgl(w)=-m (3.53)

Chega-se a uma equivaléncia dindmica entre os dois sistemas apresentados na Fig.
3.8:

- L e
) T;{{mj E 4 xw

m

T Fluw)

Figura 3.8 — Sistemas equivalentes: (a) ADV sobre base sem massa e (b) parametros
equivalentes generalizados Da Silva (2005).

A impedéancia mecéanica do sistema, conforme Fig. 3.8:
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Z(w) = (w) +iwm {w) (3.54)

De acordo com Espindola e Silva (1992), o sistema a controlar sente o absorvedor
com uma massa m.{w) fixada ao longo das coordenadas generalizadas Xx{t) e um
amortecedor viscoso de constante ¢_{w) ligado a terra.

Considera-se, portanto, um sistema primario genérico ao qual é fixado um ADV de
um grau de liberdade a sua coordenada fisica g{t), conforme se verifica na Fig. 3.9:

m, ] cal)
LG (w) T « m, @
o) =

Sistema Primario
Sistema Primario

Figura 3.9 — Sistemas equivalentes: NDV sobre sistema primario equivalente Da Silva
(2005).

A vantagem de se utilizar os parametros equivalentes generalizados reside no fato
de se poder trabalhar somente com uma formulagéo baseada nas coordenadas fisicas do
sistema primario, apesar da adicdo de gdls introduzidos pelo acoplamento dos ADVs a

estrutura do sistema primario.
3.2.6 - ADV’s Fixados a Sistemas Primarios com Geometria Complexa

Para varios ADVs adicionados a uma estrutura (sistema primario com varios gdls) a
equacao do movimento no dominio da frequéncia, considerando parametros equivalentes

generalizados, esta representada por:
X))} = [K +ial - mzﬂ]_l{F(m}} = [H{w)] (3.55)
Onde: Me({ sdo a matriz de massa e de amortecimento do sistema composto

(sistema primario e ADVs acoplados).

De forma reduzida pode-se reescrever a Eq.(3.55):

X(w)}=D7HF(w)} = [H(w)] (3.56)
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Para p ADVs fixados ao longo de p coordenadas generalizadas X1, X2,..., Xkp, S€NAO
as massas e amortecimentos equivalentes generalizados meys, Mg ,..., Mep € Cet, Ce 2,..., Cep. A
nova massa e o novo amortecimento do sistema composto sdo calculados Eq.(3.57) e
Eq.(3.58):

0 O 0 0
) 0, 0 ... 0
M=M+ 3.57
00 m, o5
0 O 0 0
0 O 0 0
_ 0 Cu 0 0
C=C+0 0 , 0 (3.58)
. ‘ep
0 O 0 0

A equagdo (3.58) s6 é valida no dominio da frequéncia, pois os parametros
equivalentes generalizados sao fungao da frequéncia. O conceito de espago modal poderia
ser aplicado para o sistema composto, entretanto este ndo fica desacoplado uma vez que a
transformacao de coordenadas nao diagonaliza parte das matrizes i e . E importante notar
também que, dependendo do modelo matematico, pode-se trabalhar com milhares de graus

de liberdade (matrizes computadas numericamente por elementos finitos)
3.2.7 — Truncamento

Na pratica, utiliza-se um ndmero menor de modos a serem atenuados pelos ADVs
dentro da faixa de frequéncia de interesse. Nesta situagdo, a matriz modal utilizada €&

bastante reduzida. Considere uma transformacgéo linear:
X(w) = DPF(w) (3.59)

onde: @ é a matriz modal truncada do sistema primario, de ordem n x #-. (onde n representa
o numero de gdis e i 0 numero de modos de interesse. Em geral fi << n, € P(w) sdo as

coordenadas no dominio modal (coordenadas principais). Realizando a substituicao da

equagao 3.55 em 3.59 e pré-multiplicando por fth, obtém-se:

[—w? [diagl[:?ﬁ}-} + My ()] + im[dmg{@-:} +Ca(w)] + [diag{ﬂz}-}]}ﬁ(m} = N(w) (3.60)
onde:
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- ~T

N{w) = Flw) (3.61)
ﬁﬂ':}'sk} (m:} = ij:lmelq:'r,jq:'nk (362)
Cajin(@) = Ty €01 Py P, (3.63)

A equacado (3.60) representa um sistema de dimensado fi<<n € sua solugcédo
corresponde aos parametros equivalentes generalizados. Ela mostra que no espaco modal o
sistema de equacdes nao é desacoplado. Isso ocorre devido a adicdo dos absorvedores ao
sistema primario.

Fazendo a transformacdo inversa da Eq. (3.59), encontra-se a solucdo nas
coordenadas fisicas. Da Eq. (3.60) e Eq. (3.61) mostra-se que:

X(w) = DH1(w)D Flw) (3.64)
onde:
D =Dy — w*My(w) +iwC,lew) (3.65)
e:
Dy = diag(k; — i;” + twé;) (3.66)

A matriz D, é diagonal enquanto a matriz T, que representa o sistema composto nao
€ diagonal.

Pode-se reescrever a Eq. (3.6) no espagco modal utilizando os autovetores
normalizados pela matriz de massa:

Dy = diag'[mij— w? + iEE}-mm}-) (3.67)

Fazendo uma equivaléncia com sistemas de um grau de liberdade e utilizando a Eq.

(3.64), pode-se reescrever a matriz da fungéo transferéncia do sistema composto:

H(w) = B5-1(u)D" (3.68)
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Cada elemento desta matriz é reescrito como:
ij‘:m} = Zf::lz;i'a:i D:‘s‘:d:’:c:'}(d}jf] (3.69)

Onde D,, sdo elementos da matriz D1 e ¢, s@o elementos da matriz .

A FRF no espaco modal do sistema composto D~ pode ser calculada conhecendo-
se 0s parametros modais da estrutura a controlar (sistema primario) e as caracteristicas dos
ADVs acoplados a ela. E importante lembrar que no espaco modal conta-se com um niimero
reduzido de equacdes fi < n.

Partindo-se da formulagdo descrita anteriormente pode-se optar por dois caminhos
diferentes para controlar as vibragdes do sistema primario:

e Controle modo a modo — aplicada por (SILVA, 1991, apud DA SILVA, 2005),
despreza-se o acoplamento do sistema e procura-se um controle modo a modo
através de uma correlagéo direta com a teoria de Den Hartog (1956), para um gdl;

e Controle em banda larga de frequéncia — este procedimento leva em consideracao o
acoplamento do sistema composto e baseia-se em técnicas de otimizagao nao linear

para encontrar as caracteristicas dos absorvedores.

3.2.8 — Otimizacao dos Parametros dos ADV’s

Da equacéo (3.55) o vetor {F{w)} é o vetor de excitacdo. Ele é definido como tendo
valores unitarios para uma coordenada generalizada onde existem excitagdo e valor nulo
guando nessa coordenada néo existe excitacdo. Considerando o vetor excitagdo como uma
funcéo generalizada delta de Dirac aplicado de forma pontual, ou seja, excita-se um ponto
(coordenada generalizada) e observando-se a resposta em outros pontos da estrutura,
pode-se reescrever a Eq. (3.60):

[D; + D,]P(w) = N(w) (3.70)
onde:

D, = {—m:[dmg[frﬁj)] + im[diag{&f,-j] + [diag{ffjj]] (3.71)

e
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Dy = f—w?Mi (w) + iwiy(w)) (8.72)
Assim, a FRF do sistema, no espago modal, é dada por:
P(w) = [Dy + D] 1N (w)] (3.73)

A partir das Eq. (3.59), Eq. (3.61) e Eq. (3.73), pode-se obter a resposta do sistema
X(w), na forma:

X (w)} =[], + D1 [@] (F(w)) (3.74)

Portanto a funcao transferéncia do sistema composto (sistema primario + ADVs) é:

(@) = [B]ip; + D12 (@] (3.75)

Para sistemas com um gdl, a relagdo de massas entre o absorvedor e o sistema
primario, de acordo com a Eq. (3.53) é definida por Den Hartog (1956) como:

w="re/yy == varia de 0,1a 0,25 (3.76)

Espindola e Silva, (1992) propuseram uma relagdo de massa modal para sistemas
com multiplos gdls, para controle modo a modo:

?‘J‘LQEF:_.'I' o
p=—— (3.77)
Posteriormente, Bavastri (1997) empregou esta relacao para controle em banda
larga, definindo a massa dos ADVs por meio da média aritmética. Isto é, a massa dos ADVs
€ calculada para cada modo dentro de uma banda de frequéncia. Posteriormente, é tomada

a média desses valores, para todos os modos.

A funcao objetivo é definida para determinar os parametros étimos dos ADVs, obtida
a partir das condigdes:
¢ fons(x):R" =R
(8.79)

. fori () = Imax|P(w,x)lll2, @ < w < w,
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onde || ||, representa a norma-2 e w,; € w, S&0 0s limites inferiores e superiores
respectivamente, da banda de frequéncia na qual se quer efetuar o controle. Assim o
problema de otimizagéo é definido como:
* min fg,;{x); (3.80)
. xf =X = xf
onde {x} é o vetor de projeto e x e x¥ seus limites inferior e superior respectivamente. Os
componentes deste vetor {x} sdo as frequéncias de antiressonancia de cada um dos ADVs
acoplados ao sistema primario. Ou seja, constroi-se um vetor com 0s valores maximos de
cada P;{w,x). Obtém-se a minima norma euclidiana possivel desse vetor, conforme Fig.
3.10.

coc~——o- 3>

Frequéncia

Figura 3.10 — Fung&o Objetivo (DA SILVA, 2005).

Desta forma, ao finalizar o processo de otimizacdo dos parametros dos ADVs,
obtém-se como saida, as frequéncias naturais étimas para cada ADV acoplado ao sistema
primario, bem como suas posicées de instalacdo e o valor da massa (adotada igual para
todos os ADV’s).
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3.3 — Técnicas de Otimizacao

O projeto de um sistema pode ser formulado como um problema de otimizacdo onde
uma medida de performance é maximizada (ou minimizada) enquanto restricbes sao
satisfeitas. Qualquer problema, no qual parametros sao determinados enquanto restricdes
sao satisfeitas, pode ser formulado como um problema de otimizagao (ARORA, 1989, apud
Da SILVA, 2005).

O processo de otimizagdo pode ser resumido no fluxograma apresentado na Fig.
3.11:

Identificagao do problema

(1) Variaveis do projeto;

(2) Fungao objetivo;

(3) Restrigdes a serem satisfeitas

G—

Descrigao do problema

“Modelo Matematico”

—

Estimativa Inicial

—

Alterar par@metros
Analise <:: utilizando uma técnica de
otimizacao.

< —]

Satisfaz critério
de
convergéncia?

Verificar Restrigdes

Figura 3.11 — Representagao de um Processo de Otimizagao.

Os problemas de otimizagao sdo baseados em trés pontos principais:
e codificacdo do problema;
e funcao objetivo — funcdo matematica que define a qualidade da solugdo em funcao

das variaveis de decisdo. E a fungéo que se deseja maximizar ou minimizar;
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e espaco de solugdes associado.

Segundo Da Silva (2005), na engenharia um grande numero de problemas de
otimizagdo que usualmente se trabalha, sdo nao-lineares, de dimensdo elevada, com
espaco de busca relativamente grande e multimodal, isto €, com varios extremos (minimos
ou maximos). Esse tipo de problema demanda mecanismos de busca que sejam capazes de
determinar o 6timo global (maximo ou minimo global) e ndo convergir prematuramente para
6timos locais. Os algoritmos genéticos mostram-se eficientes na determinagdo de uma

medida proxima desse 6timo global de uma fun¢gdo multimodal de varias variaveis.

3.3.1 — Algoritmos Genéticos

Os algoritmos genéticos sdo uma familia de modelos computacionais inspirados na
evolugdo, que incorporam uma solugcdo potencial para um problema especifico numa
estrutura semelhante a de um cromossomo e aplicam operadores de sele¢ao e cruzamentos
a essas estruturas de forma a preservar informagbes criticas relativas a solugédo do
problema.

Howard; Hansen; Zander (2005), utilizaram um modelo de algoritmo genético em
conjunto com uma rede de computadores interligados para otimizar o projeto e a localizagéo
de absorvedores passivos de vibragao e ruido.

Vieira (2008), propds um esquema de otimizagao baseado na implementagao de um
Algoritmo Genético integrado com uma estratégia de computagédo paralela, de forma a
mitigar o alto custo computacional das analises por elementos finitos necessarios a
avaliagdo do comportamento de risers empregados na exploragao de petréleo offshore.

Cada individuo, dentro da populacdo, representa uma solugao para o problema que
se pretende resolver. Baseia-se no principio evolucionario proposto por Charles Darwin
(1859), onde partindo de uma populagcédo de individuos, cada qual com sua adaptabilidade
associada, ou aptiddo, desenvolveram-se, através de cruzamentos e mutagbes, novos
individuos. Esses formardo uma nova populacao ou geracao. Os individuos mais aptos ou
mais adaptados terdo mais chance de sobreviver e reproduzir, garantindo filhos ainda
melhores adaptados. Esses individuos com aptiddes crescentes representam solugdes cada
vez mais préximas da solugdo 6tima. Espera-se, portanto, com as sucessivas geracgoes,
chegar ao individuo idealmente adaptado, o que corresponde ao global 6timo.

Bavastri; Doubrawa; Espindola (2007), utilizaram um método hibrido de otimizagéao.
Com poucas geragdes construiram um modelo de AG para localizar um ponto préximo do
ponto 6timo global, depois se utilizou de um método de otimizagao nao-linear para finalizar a
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convergéncia. Este método foi aplicado em um projeto de neutralizadores viscoelasticos
para linhas de transmisséo elétrica.

O processo de solucao adotado nos algoritmos genéticos consiste em gerar, através
de regras especificas, um grande numero de individuos, populacdo, de forma a promover
uma varredura tao extensa quanto necessaria do espago de solugoes.

O fluxograma da Fig. 3.12 apresenta a estrutura basica de um Algoritmo genético.
Para que ocorra cada iteragdo do algoritmo genético € necessario que sejam aplicadas
quatro operagdes basicas: calculo da aptidao, selegdo, cruzamento e mutagdo. Ao fim
destas operagdes cria-se uma nova populacdo, denominada de geragdo que, espera-se,
represente uma melhor aproximagdo da solugdo do problema de otimizagdo que a
populacao anterior.

Identificagao do problema

(1) Variaveis do projeto;
(2) Fungao objetivo;
(3) Restrigdes a serem satisfeitas

I

Populacao Inicial.

l

Calculo da Aptidao

Satisfaz critério
de
convergéncia?

Mutagéao

Selecao ) Reproducao

Figura 3.12 — Representacédo de Basica de um AG.
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As etapas para construcdo de um AG, representadas pela Fig. 3.12, estdo detalhadas a

sequir:

VI.

Gerar a populagao inicial — Uma populagao de n individuos é gerada aleatoriamente.
Cada individuo da populagao representa uma possivel solugao para o problema, ou
seja, um ponto no espaco. A populagao inicial é gerada atribuindo-se aleatoriamente
valores aos genes de cada individuo (cromossomos);

Célculo da aptidao - A aptidao bruta de um individuo da populagéo é o valor da
probabilidade de ser selecionado para reproducao calculado pela fungéo objetivo do
problema de otimizagdo. A aptidao bruta é em seguida normalizada (aptidao
normalizada), para permitir um melhor controle do processo de selec¢éo;

Critério de parada - Como critério de parada do algoritmo em geral sédo utilizados a
aptiddo do melhor individuo em conjunto com a limitagdo do numero de geragoes.
Outros critérios podem envolver, por exemplo, um desvio abaixo de um valor
especificado pelo projetista para um determinado parametro do problema;

Selecao — Nesta fase os individuos mais aptos da geracao atual sdo selecionados, e
utilizados para gerar uma nova populagao por cruzamento. Cada individuo tem uma
probabilidade de ser selecionado proporcional a sua aptidao;

Reproducéo — os individuos selecionados na etapa anterior sdo cruzados. Uma das
maneiras de realizar a reprodugdo € criar uma lista de forma aleatéria com os
individuos selecionados, criando-se uma segunda lista, denominada lista de
parceiros. Cada individuo selecionado € entdo cruzado com o individuo que ocupa a
mesma posicao na lista de parceiros;

Mutacao — A operagéo de mutagao é utilizada para garantir uma maior varredura do
espaco de estados e evitar que o algoritmo genético convirja muito cedo para
minimos locais. A mutagao é efetuada, por exemplo, alterando-se o valor de um
gene de um individuo sorteado aleatoriamente com uma determinada probabilidade,
denominada probabilidade de mutagdo, ou seja, alguns individuos da nova
populacao podem ter um de seus genes alterados aleatoriamente.

A selecdo, o cruzamento ou crossover e a mutagcao sdao os operadores genéticos,

destinam-se a manipular os individuos selecionados a partir da populagéo de uma geracao

anterior, visando a obtencdo de algum individuo candidato com melhor performance ou

fitness.

O cruzamento utiliza-se das caracteristicas genéticas que os pais transmitem para os

filhos. A mutacdo tem a funcdo de introduzir material genético inexistente até entdo e
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também repor material perdido em geracdes passadas. Enquanto o cruzamento busca uma
solugéo melhor partindo de individuos pré-existentes (exploitation), a mutagdo promove uma
investigacao em areas do espaco de busca ainda nao avaliadas (exploration).

O elitismo é bastante comum, depois de aplicados todos os operadores descritos
anteriormente, o melhor individuo de uma populagdo pode desaparecer na geragao
seguinte. No entanto é interessante para o AG que o individuo mais apto de uma geragéao
seja transferido para a geragcao seguinte para que seu material genético seja aproveitado.
Essa estratégia € chamada de elitismo e hoje é muito comum nos AG'’s tradicionais.

De Jong (1975) foi quem primeiro propds o elitismo. O processo ocorre copiando 0
individuo de maior fitness para a geragao seguinte, sem qualquer alteragcao no seu conteudo
genético. Isso garante que a melhor solugdo sempre estara presente em qualquer uma das
geragoes e sera mantida até o final do processo.

Nos AG’s, o processo de sele¢cdo dos individuos mais fortes € extremamente
impiedoso. A natureza nos ensina que essa competicdo néo é tao acirrada assim. Existem
diferentes espécies com papéis ecologicos diferentes, os nichos, que ndo competem entre
si. Essa idéia levou ao conceito do compartilhamento ou “niching” ou “sharing”,
(GOLDBERG e RICHARDSON, 1987).

Um aspecto relevante dentro da estratégia dos AG’s € a correta configuracao dos
seus parametros de influéncia. Parametros mal condicionados podem prejudicar todo o
processo.

Vale ressaltar que nao existe muita literatura disponivel nessa area uma vez que
esses parametros estdo altamente relacionados com o problema especifico em questéo.
Observou-se que o correto dimensionamento desses parametros se baseou, na maioria dos
trabalhos pesquisados, no empirismo e na experiéncia dos autores. A seguir alguns dos
principais parametros de influéncia.

.  Tamanho da Populagao

Indica o numero de individuos ou cromossomos presentes em cada geragao.

O tamanho da populacdo esta intimamente relacionado com a eficiéncia global do
algoritmo. Uma populagédo grande apresentard uma maior diversidade de solugdes,
possibilitando uma boa convergéncia por cobrir uma regidao maior do espaco de busca.

Cada individuo deve ser avaliado pelo menos uma vez em cada geragao. Isso
significa efetuar o processamento da funcédo de avaliagdo um numero de vezes igual ao
tamanho da populacdo. Portanto, uma populacdo com um grande numero de individuos,

representa um esfor¢go computacional maior.
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Uma populagdo pequena pode reduzir o desempenho do algoritmo, reduzindo a
capacidade de exploracdo do espago de busca.

Segundo Goldberg (1989) o tamanho da populacao cresce exponencialmente com o
nuamero de parametros do modelo, para codificagao binaria. Como exemplo de critério para
o tamanho de populagdo pode-se citar o Critério de Goldberg onde o tamanho n da
populacao pode ser encontrado por:

n = 1,65 % 2021 (3.81)

onde / é o numero de bits necessarios para representar um cromossomo. Entretanto pode-
se observar que esse tamanho de populacao € utilizado apenas como uma referéncia e nao
propriamente como um critério. Se assim fosse aplicado, encontrar-se-ia tamanhos de
populagado demasiado grandes, e muitas vezes impraticaveis.

Precisa-se entdo encontrar um tamanho de populacdo que seja grande o suficiente
para se ter certa eficiéncia, e pequeno o bastante para que o esforgo computacional nao
seja demasiado elevado. Em geral relaciona-se o tamanho da populagdo com o tamanho do
cromossomo, ou seja, quanto maior o tamanho do individuo maior devera ser o tamanho da
populagdo para que se consiga uma diversidade razoavel.

O critério de Goldberg resulta em populagdes de ordem elevada, muitas vezes acima
de 3000 individuos. Na maioria das aplicagcbes reportadas na literatura o tamanho das
populacdes empregadas fica entre 50 e 200 individuos (DA SILVA, 2005).

[l. Probabilidade de Cruzamento

Este parametro determina qual sera a probabilidade de ocorrer ou ndo o cruzamento
entre dois individuos de uma populagao que foram selecionados para tal.

O algoritmo introduz maior nimero de novos individuos nas geragdes futuras quanto
maior for essa taxa. Isso possibilita uma exploragdo maior do espago de busca com maior
velocidade, ou seja, com menor nimero de geragdes. Entretanto, quando essa taxa € muito
elevada, aqueles individuos com boas aptiddes podem ter seu material genético retirado das
geragdes seguintes. Valores muito baixos de probabilidade de cruzamento podem tornar a
convergéncia muito lenta.

Usualmente a probabilidade de cruzamento varia de 0,5 e 0,95.
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[ll. Probabilidade de Mutagéo

O principal objetivo da mutagéo é introduzir material genético inédito nas geracdes
sucessivas, prevenindo que sejam formadas populagbes saturadas de cromossomos
idénticos, ou mesmo similares, a medida que o processo do algoritmo avanca. A taxa de
probabilidade de mutagdo indica quando havera ou ndo essa introducdo de material
genético através da mutagéo.

Altas taxas de mutacdo podem tornar o processo de otimizacdo uma simples busca
aleatéria. Taxas muito pequenas retiram da mutacao a capacidade de exploracao de regides
promissoras do espaco de busca.

Os valores de referéncia para a probabilidade de mutagdo ficam em torno de

P, = '1;}1, sendo n o tamanho da populagdo. Em termos de ordem de grandeza, os valores
mais comuns adotados nos trabalhos encontrados na literatura ficam entre 0,007 e 0, 1.

Em AG a fungdo objetivo ou custo é comumente chamada de fungéo fitness ou
funcéo de aptiddo. Em alguns casos a fungéo objetivo pode ser complexa, demandando um
elevado custo computacional. Ha problemas em que a avaliagdo de um Unico cromossomo
requer uma simulagcdo completa de um processo que pode demorar algumas horas de
implementagdo computacional.

O objetivo do algoritmo genético deste trabalho é encontrar a localizagdo 6tima de
um sistema de controle passivo de vibragdo, composto por ADV’s, sobre uma laje de
concreto de um edificio. Os parametros construtivos desses ADV’s, massa e frequéncia de
sintonizagdo, sdo otimizados para cada possivel localizagao, portanto sera utilizada uma
funcao multiobjetivo.

De acordo com Da Silva, (2005), para uma funcao multiobjetivo, existe um conjunto
de solugdes de compromisso, conhecidas como solugdes Pareto-6timas, que sdo baseadas
em objetivos competitivos. Neste trabalho as duas fung¢des conflitantes s&o a redug¢édo da
velocidade de vibracdo da “laje” e a massa dos ADV'’s.

Nos trabalhos de Espindola e Bavastri (1997 a 2006), observa-se que, empregando
a teoria modal, onde o valor da massa € calculada em funcdo dos deslocamentos das
formas de vibrar normalizadas pela massa, a massa total dos ADV’s adicionados a estrutura
€ de 4 a 5 vezes menor do que a encontrada através da teoria de um gdl para o sistema
primario.

A relagdo entre a massa da estrutura primaria e do ADV se torna muito menor
quando os deslocamentos possuem valores menores, fato este que ocorre na estrutura em
estudo (laje) ao sofrer o carregamento por impacto, em funcdo desta possuir massa
elevada.
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Em geral, estabelecer um critério de convergéncia para AG nao constitui uma tarefa
facil. Nao se pode saber com certeza se o algoritmo ja convergiu para um valor proximo ao
6timo global. Caso a convergéncia tenha se dado de forma local € necessario que o
algoritmo continue explorando o espaco de busca. Por outro lado, se a convergéncia
ocorreu para um valor considerado adequado, o algoritmo deve parar o processo de busca.
Existem alguns procedimentos que podem ser adotados. Entre eles se destacam:

e Ajustar um valor esperado para a diferenga entre o étimo e a média entre as aptiddes
dos individuos da populagao. Essa estratégia possui a vantagem de nao requerer um
valor determinado a priori para o 6timo global;

e Ajustar um valor esperado para a diferenca entre a aptiddo do melhor individuo da
geracao atual e da geracao anterior ou anteriores. Essa estratégia tem a vantagem
de prevenir que o algoritmo tente refinar a busca demasiadamente tornando a
convergéncia final muito demorada;

e Ajustar um nimero maximo de geragdes a ser avaliado: este € um critério do tipo fail
safe. E sutil quando se comparam as performances entre dois AG’s com diferentes
parametros de evolugao.

Na maioria dos casos utiliza-se uma combinacdo de duas ou mais dessas
estratégias. Devido ao mal condicionamento do problema e do desconhecimento da sua
solugéo (valor esperado), no presente trabalho utilizou-se como critério de parada o nimero

maximo de geragoes.
3.4 — Consideracoes sobre o capitulo

A definicdo do material viscoelastico a ser utilizado na constru¢ao dos ADV'’s torna-
se relativamente simples com auxilio de nomogramas. A utilizagado da proposta de Espindola
e Silva (1992) para o célculo das massas dos ADV’s, torna-se bastante interessante em
relacdo a de Den Hartog (1956), devido ao reduzido percentual da massa do ADV em
relagdo a massa da estrutura.

O controle de uma banda de frequéncia com um numero reduzido de ADV'’s,
metodologia desenvolvida por Bavastri (1997), reduz o custo de instalacao.

Através do uso de algoritmo genético foi realizada a otimizagdo dos parametros
construtivos do ADV: frequéncia de sintonizagao e massa. Assim como ponto de instalagao
na estrutura. A busca dos parametros 6timos pode ser realizada através da minimizagao da
velocidade quadratica de vibragao da estrutura (laje).



CAPITULO IV

PROCEDIMENTOS EXPERIMENTAIS E RESULTADOS

Este capitulo apresenta a descricdo dos ensaios e simulagdes numéricas realizadas
durante o desenvolvimento deste trabalho, os quais serdo apresentados de forma
simplificada a sequir:

I. Para verificar a viabilidade de se utilizar as caracteristicas fisicas do concreto
fornecidas pela NBR 6118, para modelar a estrutura de fixagcdo dos ADV’s, foi realizado um
ensaio em uma laje de concreto para se obter a FRF;

Il. Utilizando uma placa metalica foram realizadas varias analises modais operacionais
variando o tipo de excitagdo para obtengdo dos parametros modais, inclusive com
contaminagao por sinais harmdnicos, onde o objetivo foi de verificar a viabilidade de se
utilizar a excitagao tipo transiente;

lll. A metodologia adotada para se projetar os ADV’s estd baseada nos autovetores
ortonormalizados, com objetivo de verificar se 0 uso de uma técnica que adiciona massa em
nés da estrutura pode fornecé-los, foram realizadas simulagdes em uma viga e uma placa
metalica;

IV. Uma AMO com excitacéo transiente foi realizada em uma laje de concreto para se
obter o valor da carga aplicada (simular o impacto de um salto contra o piso), tempo de
aplicacao da carga, tempo de permanéncia do efeito da carga, coeficientes de rigidez e
massa para matrizes do modelo numérico representativo da laje a ser construido;

V. E demonstrada a maneira utilizada para projetar os ADV’s a serem instalados na
laje de um edificio, o processo de otimizagcado que leva a obtencao dos parametros fisicos de
construcao: massa, frequéncia de sintonizacao, e posicao de instalacéo na laje;
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VI. Finalmente é realizada uma simulagdo numérica, onde € modelado um ambiente
com e sem ADV’s instalados, é feita uma comparagdo da pressdo acustica dentro do

ambiente apéds ser realizado um carregamento por impacto no centro da estrutura.

4.1 — Estudo da Resposta Modal em uma Laje de Edificio

Com objetivo de verificar se as caracteristicas fisicas do concreto (coeficiente de
elasticidade longitudinal, transversal e densidade), fornecidas pela NBR 6118 eram
adequadas para construir um modelo numérico representativo de uma estrutura real, foi
realizada uma analise modal experimental sobre uma laje em concreto de um edificio em
construcdo com as dimensdes de 629 x 586 x 12 (cm). Os valores obtidos para as
frequéncias naturais foram comparados com os valores extraidos através de um modelo em
elementos finitos da mesma estrutura.

Apesar do concreto ser um material compésito, constituido de cimento, areia, brita e
uma malha de ago, nas simulacbes realizadas o comportamento mecénico da laje foi
considerado homogéneo e isotrépico. O valor de referéncia para resisténcia a compressao
do concreto foi obtido no projeto do edificio e suas demais caracteristicas: modulo de
Young, coeficiente de Poisson e peso especifico na NBR 6118:

Resisténcia do concreto a compresséo: 3 x 10’ Pa;
Modulo de Young: 3,0672 x 10" Pa;

Coeficiente de Poisson: 0,2;

Peso especifico: 2,5 tf/m®;

NN

Dimensodes da placa: 629 x 586 x 12 (cm).

A similaridade das condi¢cdes de contorno entre a estrutura real, caracterizada por
engaste em vigas em todo perimetro da laje, foi assegurada inserindo restricbes de
deslocamento no modelo numérico criado no software Ansys®, com elementos estruturais
SHELLG63, possui seis graus de liberdade em cada né do elemento, referentes a translagcao
nodal e rotacdo dos eixos.

Com objetivo de identificar as trés primeiras formas de vibrar foi realizada analise
modal, obtendo como resposta a Fig. 4.1.
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Figura 4.1 — Trés primeiras formas de vibrar extraidas com software Ansys®.

As formas de vibrar forneceram um indicativo de onde se situam os nos referentes a

estas formas de vibrar. Este indicativo foi utilizado para definir as posigbes onde foram

fixados os acelerdmetros, conforme Fig. 4.2.
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Figura 4.2 — Posicionamento dos acelerbmetros na laje.

Objetivando validar o modelo simulado foi realizado um experimento com a utilizagao

dos seguintes instrumentos:

1) Acelerdmetro Briiel & Kjaer tipo 4514 com as seguintes caracteristicas (BRUEL &
KJAER, 2011C):
= Sensibilidade: 1 a 50 mV/ms® (10 a 500 mV/g);
= Faixa de frequéncia: 1 a 10000 Hz;
= Frequéncia de ressonancia: 32 kHz;
= Sensibilidade transversal: menor que 5%.
2) Placa de aquisicdo com software PULSE Briel & Kjeer tipo 3560-L com as
seguintes caracteristicas (BRUEL & KJAER, 2011F):
= Dois canais para acelerobmetro, microfone ou martelo de impacto;

= Software Pulse com facilidades para analises de vibragao e acustica.

Na laje foi aplicado um carregamento impulsivo, gerado por uma pessoa com cerca

de 90 kg de peso saltando a uma altura de 50 cm e caindo sobre a estrutura, sendo a
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resposta a esta excitagdo medida por dois acelerébmetros piezoelétricos em conjunto com
uma placa de aquisicdo. A frequéncia de amostragem utilizada foi de 1024 Hz com 3200
linhas no dominio do tempo.

As trés frequéncias naturais observadas a partir dos sinais de aceleragao de vibragao
medidos, juntamente com aquelas determinadas por meio da analise modal utilizando a
simulacao através do método de elementos finitos encontram-se reunidas na Tab. 4.1, bem

como o erro relativo respectivo, tomando-se como referéncia os valores experimentais.

Tabela 4.1 — Comparacgao entre Freq. Nat. Ensaio x Simulagéo - Laje.

FREQ; NATURAIS ENSAIO (Hz) SIMULACAO (Hz) DIFERENCA (%)
Primeiro 17,75 19,297 8,72
Segundo 37,75 37,539 - 0,56
Terceiro 40,12 40,895 1,93

Os resultados obtidos apresentaram pequena diferenca percentual entre a simulagao
e 0 ensaio, 0 que confirma a coeréncia dos valores adotados para o médulo de elasticidade,
coeficiente de Poisson e densidade do concreto. Apesar da laje “in loco” possuir erros da
ordem de centimetros em sua geometria estes ndao foram significativos a ponto de causar
diferencas percentuais elevadas entre os valores obtidos por meio do modelo simulado e o
experimental.

A partir desta analise, verifica-se viavel a adogéao de um modelo em elementos finitos
de uma estrutura de concreto “laje” com os parametros fornecidos pela NBR 6118. Conclui-
se, portanto que o modelo em elementos finitos se constitui em um método confiavel para o
estudo da aplicacdo de absorvedores dindmicos de vibracdo objetivando a reducdo das
respostas vibratorias e consequente atenuagao de ruido decorrente de excitagdo impulsiva.

4.2 - Estudo da Resposta de uma Estrutura através de uma AMO com

Excitacao Transiente

Para verificar a viabilidade da proposta de se utilizar excitacdo transiente em
substituicdo a excitacao do tipo ruido branco para anélise modal operacional em estruturas,
foram realizadas simulagdes utilizando um modelo de elementos finitos com software

Ansys® e posteriormente ensaios experimentais.
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4.2.1. Andlise Modal via MEF

Uma andlise modal “de uma placa de ago de 400 x 600 mm com espessura de 1/8”,
densidade de 7800 kg/m® , médulo de elasticidade longitudinal 2,07 x 10'! Pa, coeficiente
de Poison 0,3 e sem restricbes de deslocamento foi realizada com software Ansys®,
utilizados elementos shell63, para extracdo das dez primeiras frequéncias naturais, cujos
valores podem se vistos na tabela 4.2.

Tabela 4.2 — Frequéncias naturais — Andlise Modal — via MEF.

Frequéncias Naturais (Hz)

12 28 32 42 52 6° 78 8? 9 10°

44,33 47,17 102,09 109,69 127,22 147,12 188,91 217,37 263,67 297,12

Os valores obtidos por intermédio das simulacdes permitiram delimitar a banda de
frequéncia de interesse e também foram utilizados como referéncia para avaliacdo dos
valores extraidos nos ensaios com o uso da técnica de andlise modal operacional. Os
modos de vibrar obtidos nesta simulacao forneceram a indicacdo de posicionamento dos
acelerbmetros, de tal forma que sua posi¢cdo nao coincidisse com um no, garantindo desta
forma que todos os modos de interesse fossem observados quando da realizagdo dos
experimentos. Na figura 4.3 sdo apresentadas as dez primeiras formas de vibrar obtidas
através da simulagéo.

Figura 4.3 — Placa de acgo de 600 x 400 (mm) x 1/8”e seus dez primeiros modos de vibrar.

4.2.2. AMO com excitagao impulsiva

Com intuito de validar os resultados gerados computacionalmente, foi realizada a
montagem experimental, conforme apresentado na Fig. 4.4, com a utilizagdo dos seguintes

instrumentos:
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1) Acelerébmetro Brilel & Kjaer tipo 4514 com as seguintes caracteristicas (BRUEL &
KJAER, 2011C):
= Sensibilidade: 1 a 50 mV/ms? (10 a 500 mV/g);
= Faixa de frequéncia: 1 a 10000 Hz;
* Frequéncia de ressonancia: 32 kHz;
= Sensibilidade transversal: menor que 5%.
2) Placa de aquisi¢cdo com software PULSE Briel & Kjeer tipo 3560-L com as
seguintes caracteristicas (BRUEL & KJAER, 2011F):
» Dois canais para acelerdbmetro, microfone ou martelo de impacto;
= Software Pulse com facilidades para analises de vibragéo e acustica.
3) Martelo de impacto Briiel & Kjeer tipo 8206-003 com as seguintes caracteristicas
(BRUEL & KJAER, 2011E):
= Sensibilidade: 1,14 mV/N;
= Erro linear: menor que +1%;

= Impacto com ponteira de aluminio, plastico ou silicone.

Foi realizada uma AMO com excitagdo impulsiva. Dois acelerébmetros foram
utilizados, sendo um mantido fixo (sensor de referéncia) na posicao 1 durante todo o ensaio
e o segundo foi deslocado conforme sequéncia indicada pela Fig. 4.4, realizando-se um total
de 5 ensaios. As posicoes foram selecionadas na borda da placa com objetivo de evitar a
coincidéncia com um né.

A forga impulsiva foi aplicada sobre a posi¢éo 1, sendo extraidas vinte médias em
cada ensaio. A frequéncia de amostragem utilizada foi de 1024 Hz com 3200 linhas no
dominio do tempo. As fungdes de autocorrelagao e correlagao cruzada foram calculadas em
relagcao a resposta do acelerémetro de referéncia.

Os dados relativos a cada ensaio foram processados simultaneamente, sendo
adotado para a estimativa (dos autovalores) das dez primeiras frequéncias naturais a
técnica de andlise modal no dominio do tempo exponencial complexa com ajuste de

minimos quadrados (LSCE).
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Figura 4.4 — Placa de ago de 600 x 400 (mm) x 1/8”, com um acelerbmetro de
referéncia e outro deslocavel.

O gréfico da figura 4.5 apresenta as curvas dos espectros cruzados dos pontos
mostrados na Fig.4.4.
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Figura 4.5 — Espectros para os sinais medidos.
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Nesse gréafico observa-se um pico relativo a uma frequéncia natural em torno de 275
Hz. Essa frequéncia ndo foi identificada na analise modal realizada com software de
elementos finitos, provavelmente devido as diferencas na geometria entre a peca real e a
simulada. Por esse motivo essa frequéncia ndo sera considerada para efeito de comparacgao
entre os métodos de analise modal.

Na tabela 4.3 sdo mostrados os resultados obtidos através da simulacdo em
elementos finitos e da andlise modal operacional, bem como a diferenca percentual entre os

mesmos, tendo como referéncia os valores simulados.

Tabela 4.3. Frequéncias naturais simuladas, experimentais e diferenga relativa.

Frequéncias Naturais (Hz)

Modos 12 28 3 42 52 6° 72 8° 9° 10°
Simul. E.F. 44,33 | 47,17 | 102,09 | 109,69 | 127,22 | 147,12 | 188,91 | 217,37 | 263,67 | 297,12
AMO 48,75 | 52,99 | 101,42 | 104,75 | 132,98 | 140,71 | 185,10 | 209,69 | 255,65 | 304,93

Diferengas(%) | 9,09 8,90 0,66 4,71 9,60 4,55 2,05 3,66 3,13 9,74

Em termos percentuais, os valores dos erros variaram de 0,66% a 9,60%. As
variagdes se justificam devido as imperfeicoes da geometria da placa real diante da
geometria simulada no MEF, e das condi¢des de contorno dentre outros fatores.

4.2.3. AME Tradicional com Excitacado impulsiva

Com um martelo instrumentado com ponta de PVC, uma placa de dois canais e dois
acelerémetros (especificados anteriormente) foi realizada uma analise modal experimental
tradicional, com configuracdo semelhante a andlise modal operacional descrita
anteriormente. O acelerdmetro foi deslocado conforme sequéncia indicada pela Fig. 4.3
realizando-se um total de cinco ensaios. O impacto foi aplicado sobre a posi¢cdo 1, sendo
extraidas dez médias de cada ensaio. A frequéncia de amostragem utilizada foi de 1024 Hz
e adquiridos 3200 pontos no dominio do tempo.

A andlise modal experimental tradicional — (AME) com excitagdo impulsiva foi
realizada para obtencao das frequéncias naturais utilizando o estimador H;. Na tabela 4.4
encontram-se os valores obtidos: na andlise modal experimental tradicional — (AME), na
analise modal operacional — (AMO) com excitacdo impulsiva, bem como a diferenga
percentual entre os mesmos, tendo como referéncia os valores obtidos na AME.
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Tabela 4.4. Excitagao Impulsiva: AMO x AME.

Frequéncias Naturais (Hz)

Modos 12 2° 3 42 5 6° 78 8? 9? 10°
AME 48,46 | 52,83 | 101,43 | 104,64 | 133,41 | 140,89 | 185,46 | 210,12 | 256,24 | 303,48
AMO 48,75 | 52,99 | 101,42 | 104,75 | 132,98 | 140,71 | 185,10 | 209,69 | 255,65 | 304,93
Diferencas(%) | 0,60 0,30 0,00 0,10 0,32 0,13 0,19 0,20 0,23 0,05

Em termos percentuais, os valores variaram de 0,00% a 0,60%. Pode-se afirmar,
portanto, que nao existem diferencas significativas entre os resultados obtidos por cada um
dos métodos.

4.2.4. AMO com Excitacao tipo Ruido Branco

Uma nova analise modal operacional foi realizada, tendo como excitagdo um sinal
tipo ruido branco (AMO tradicional), foi aplicado sobre a lateral da placa ensaiada, sendo
gerado um sinal a cada 16 segundos e extraidas sessenta médias de cada ensaio, com
auxilio de uma placa de aquisicdo de dois canais e dois acelerébmetros (especificados
anteriormente), com frequéncia de amostragem de 1024 Hz, sendo adquiridos 16384 pontos
no dominio do tempo. Um acelerémetro foi mantido fixo (sensor de referéncia) na posigao 1
e 0 segundo foi deslocado conforme sequéncia indicada na Fig. 4.4, realizando-se um total
de cinco ensaios.

As fungdes de correlacdo foram calculadas em relacédo a resposta do acelerémetro
de referéncia. Com o algoritmo LSCE foram extraidas as dez primeiras frequéncias naturais
a partir das fungdes correlagao, cujos valores foram comparados com os obtidos na anélise
modal operacional com excitagao impulsiva.

Na tabela 4.5 encontram-se os valores obtidos: na analise modal operacional —
(AMO) com excitagdo tipo ruido branco, na analise modal operacional — (AMO) com
excitagdo impulsiva, bem como a diferenca percentual entre os mesmos, tendo como

referéncia os valores obtidos na AMO com excitagao tipo ruido branco.

Tabela 4.5. AMO: Excitacao Impulsiva x Excitagdo Ruido Branco.

Frequéncias Naturais (Hz)

Modos 18 2° 3 42 5 6° 78 8? h 10°

Ruido Branco | 48,77 | 53,52 | 101,40 | 103,33 | 133,18 | 141,03 | 185,67 | 209,76 | 255,80 | 303,28

Impulsiva 48,75 | 52,99 | 101,42 | 104,75 | 132,98 | 140,71 | 185,10 | 209,69 | 255,65 | 304,93

Diferencas(%) | 0,04 0,99 0,02 1,37 0,15 0,23 0,31 0,03 0,05 0,37
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Em termos percentuais, os valores das frequéncias naturais variaram de 0,02% a
1,37%. Essa pequena variacdo comprova a eficacia do método com utilizacdo de excitacao

impulsiva.

4.2.5. Avaliagao da sensibilidade do método

Segundo Scionti (2005) a identificagdo de um sistema dindmico é uma situagéo
critica, devido ao elevado numero de modos obtidos, sendo que apenas alguns sdo modos
reais.

Um aspecto importante no caso da andlise modal operacional é a presenca de
excitagoes harménicas adicionadas ao carregamento aleatério, principalmente devido a
sistemas rotativos associados. Devido a presenca de excitagdo harmdnica, o processo de
identificacdo dos parametros modais pode perder a sua robustez (SILVA; PEREIRA;
FREITAS, 2008)

Com objetivo de verificar a sensibilidade do método quanto a contaminacédo do sinal
com componentes harmonicos, e posicionamento do acelerébmetro de referéncia, dois novos
experimentos foram realizados:

12. Foi introduzido experimentalmente um componente harménico com frequéncia
fundamental de 83,79 Hz junto com a excitagédo transiente gerada pelo martelo com ponta
de PVC e nova AMO foi realizada. Verifica-se na Fig. 4.6 a magnitude da FRF pontual, onde
se destacam a frequéncia fundamental do sinal harmdnico, seu terceiro multiplo, 251,4 Hz e
a frequéncia natural de 255,1 Hz. Esta regido foi escolhida por apresentar uma grande
proximidade entre as frequéncias dos modos operacional e natural.
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Autoespectro FRF puntual (posigao 1)
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Figura 4.6 — Auto-espectro da FRF puntual com componente harménico.

Segundo Cruz (2006), pode-se identificar a presenga de um modo operacional (sinal
harménico introduzido) com a utilizagao da fungao densidade de probabilidade (FDP), a qual
caracteriza o sinal harmdnico introduzido com dois ou mais picos no grafico, conforme Fig.
4.7(a), ou seja, seu valor maximo ndo coincide com o valor da fungdo obtida para sua
média. Ja para os harmdnicos associados as frequéncias naturais do sistema, denominados
naturais, a FDP apresenta um pico unico localizado no valor da média da fung¢ao, conforme
Fig. 4.7(b).

Modo operacional ‘ _Modo natura!J

gAY
T,

R

1
i

Figura 4.7 — (a) Fungéo Densidade de Probabilidade para o Modo Operacional.
(b) Funcao Densidade de Probabilidade para o Modo Natural.
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Outra técnica utilizada para se verificar a presenca do modo operacional foi realizada
através do uso do algoritmo LSCE para extracao das frequéncias naturais e amortecimentos
modais. Obteve-se o valor de 251,2260 Hz para a frequéncia do sinal harménico e de
0,0007063 para o amortecimento. Este valor é bem inferior aos demais, deveria ser zero
visto que nao se trata de uma frequéncia natural da estrutura. Este erro ocorre devido aos
arredondamentos nos calculos do algoritmo LSCE.

2°, Para verificar a sensibilidade do método quanto ao posicionamento do
acelerémetro de referéncia, um experimento final foi realizado, deslocando o acelerdmetro
de referéncia da posi¢do 1 para a posicao 3 (vide Fig. 4.4). Com o algoritmo LSCE foram
extraidas as dez primeiras frequéncias naturais a partir das fungdes correlagédo, cujos
valores foram comparados com os obtidos na analise modal operacional com excitagao
transiente e acelerémetro na posicao 1. Na tabela 4.6 encontram-se os valores obtidos bem
como a diferenga percentual entre os mesmos, tendo como referéncia os valores obtidos na
AMO com acelerbmetro de referéncia na posicao 1.

Tabela 4.6. AMO — Excitacdo Transiente com Mudanca de Posicao do Acelerémetro

de Referéncia.

Frequéncias Naturais (Hz)

Modos 12 28 32 42 52 6° 78 8? h 10°

AMO - ref. 48,75 | 52,99 | 101,42 | 104,75 | 132,98 | 140,71 | 185,10 | 209,69 | 255,65 | 304,93
(Posigéo 1)

AMO - ref. 49,69 | 53,46 | 101,84 | 104,15 | 133,08 | 140,52 | 185,35 | 209,33 | 255,59 | 306,23
(Posicao 3)

Diferengas(%) | 1,89 0,87 0,41 0,58 0,08 0,13 0,13 0,17 0,02 0,42

Em termos percentuais, os valores das frequéncias naturais variaram de 0,02% a
1,89%. Como os valores sdo pequenos, pode-se afirmar que o método é eficaz mesmo
guando se altera a posicao do acelerdmetro de referéncia.

4.3 — Obtencao dos autovetores ortonormalizados de uma Estrutura através de
uma AMO com Excitacao Transiente

Com objetivo de obter as frequéncias naturais, os amortecimentos modais e as
formas de vibrar de uma estrutura, ortonormalizadas pela matriz de massa, através de uma

AMO com excitacao transiente, foram realizadas trés simulagdes utilizando um modelo de
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elementos finitos: para uma viga, para uma placa metdlica e finalmente em uma laje de

concreto.

4.3.1. Ortonormalizacédo dos autovetores de uma viga de aco

Uma andlise modal em um modelo de elementos finitos de uma viga de ago com
condi¢des de contorno engastada-livre com os dados especificados na Tab. 4.7 foi realizada
com software Ansys®, modelada com elementos BEAM3 o qual possui trés graus de
liberdade em cada né, translacdo nodal nas direcoes X e Y e rotacdo sobre o eixo Z. Nesta
simulagao a viga foi dividida em vinte elementos e vinte e um nés, para se obter as dez
primeiras frequéncias naturais e os respectivos autovetores ortonormalizados pela matriz de

massa.

Tabela 4.7. Caracteristicas Fisicas da Viga utilizada na Simulagéo.

Caracteristicas Fisicas
Comprimento (m) 1,0
Largura (m) 0,0127
Altura (m) 0,0254
Area Secao Transversal (m?) 3,2258x10™
Momento de Inércia (m?) 4,3357x107°
Massa (kg) 2,516
Densidade (kg/m°) 7800
Moédulo de Elasticidade Long. (Pa) 2,07 x 10"
Coeficiente de Poisson 0,3

Para simular uma AMO, foi realizada uma andlise transiente da viga com software
Ansys®, com duragédo de um segundo, sendo simulada uma excitacdo impulsiva de duragao
de 2,5 x10®° segundos e amplitude de 1 N, aplicada no extremo da viga ( 21° né), posicao
considerada para o sensor de referéncia, incremento de tempo de 1,875 x 10, coeficientes
de amortecimento de 10 para a matriz de massa e de 5 x10” para matriz de rigidez (valores
obtidos através de um pré-teste empirico). Foram obtidos os sinais das respostas relativas a

20 nos, ja que a posicao do 1° esta associada ao engaste. Estes dados foram processados
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com a técnica SSI (Stochastic Subspace Identification), foram identificadas nove das dez
primeiras frequéncias naturais e formas de vibrar. Em um segundo momento foram
adicionadas massas no valor de 1% da massa total da viga nos noés.

Com o modelo numérico, construido com o software Ansys®, utilizando o elemento
MASS21 foi adicionada massa aos nos, nova andlise transiente foi realizada semelhante a
descrita anteriormente. A técnica SSI foi aplicada para obtengéo das frequéncias naturais da
viga com massa adicionada nos nés.

As frequéncias naturais da viga obtidas com analise modal e com analise transiente
(AMO) extraidas através da técnica SSI (sem e com massa adicional) encontram-se na Tab.
4.8. O oitavo modo nao foi identificado provavelmente por ser um modo lateral.

Tabela 4.8. —Frequéncias naturais obtidas nas simulagoes.

Frequéncias Naturais (Hz)

Modos 18 2° 3 42 5 6° 78 8? h 10°

Analise 10,57 | 66,22 | 185,36 | 363,09 | 599,93 | 895,75 | 1250,5 | 1288,2 | 1664,1 | 2136,8
Modal

SSl 10,57 | 66,21 | 185,34 | 362,99 | 599,49 | 894,27 | 1246,5 X 1654,7 | 2117,1
(sem massa
adicional)

SSl 9,75 61,07 | 170,90 | 334,69 | 552,92 | 825,43 | 1152,2 X 1533,1 | 1968,6
(com massa
adicional)

Como o modelo da viga € numérico praticamente nao ha diferengcas entre as
frequéncias naturais obtidas na analise modal e na andlise transiente (AMO), sem massa
adicional, realizadas pelo software Ansys®, o erro € no maximo 1%. Ja a comparagao entre
as frequéncias naturais obtidas nas andlises transientes (AMO) e extraidas através da
técnica SSI com e sem massa adicional é de aproximadamente 7 %.

Utilizando os paradmetros modais da estrutura extraidos através da rotina SSI
(frequéncias naturais e autovetores nado normalizados) as formas de vibrar foram
normalizadas pela matriz de massa, Tab. 4.9. Parloo et al., (2004), validou 0 método de
normalizacdo das formas de vibrar através da realizagdo de uma AMO com vibracédo
ambiente e com vibracao forcada em uma estrutura civil de grande porte, uma ponte na
talia.
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Tabela 4.9. — Cinco primeiros Autovetores obtidos através de Analise Modal com a
AMO/Técnica SSI (aplicado o fator de escala).

NOS | 1°MODO 2°MODO 3°MODO 4°MODO 5°MODO

A.M. SSI A.M. SSI A.M. SSI | AM. SSI A.M. SSI
qo 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000
3o 0,0211 | 0,0213 |-0,1168 | -0,1159 | 0,2874 | 0,2839 | -0,4849 | -0,4753 | 0,6765 | 0,6560
5o 0,0805 | 0,0812 |-0,3795 | -0,3767 | 0,7618 | 0,7526 | -0,9498 | -0,9308 | 0,8313 | 0,8061
7o 0,1721 | 0,1734 |-0,6632 | -0,6584 | 0,9532 | 0,9417 | -0,5472 | -0,5363 | -0,2651 | -0,2571
ge 0,2898 | 0,2920 | -0,8616 | -0,8553 | 0,6631 | 0,6552 | 0,3970 | 0,3891 | -0,8774 | -0,8508
11° 04281 | 0,4310 |-0,8997 | -0,8931 | 0,0252 | 0,0250 | 0,8909 | 0,8731 | -0,0001 | -0,0001
13° 0,5814 | 0,5849 | -0,7432 | -0,7377 | -0,5967 | -0,5895 | 0,4121 | 0,4039 | 0,8818 | 0,8550
150° 0,7450 | 0,7489 | -0,3998 | -0,3968 | -0,8285 | -0,8186 | -0,4999 | -0,4899 | 0,2857 | 0,2771
17° 0,9147 | 0,9189 | 0,0882 | 0,0876 | -0,4979 | -0,4922 | -0,8101 | -0,7940 | -0,7554 | -0,7325
19° 1,0873 | 1,0917 | 0,6601 | 0,6555 | 0,2876 | 0,2837 | -0,0662 | -0,0649 | -0,3712 | -0,3600
D40 1,2608 | 1,2652 | 1,2605 | 1,2517 | 1,2600 | 1,2443 | 1,2594 | 1,2343 | 1,2586 | 1,2205
Fator 1,2652 1,2517 1,2443 1,2343 1,2205
escala

Na tabela 4.9 pode-se comparar as cinco primeiras formas de vibrar obtidas através
da analise modal (autovetores normalizados pela matriz de massa), e da andlise modal
operacional simulada em elementos finitos realizadas com o software Ansys®, as formas de
vibrar obtidas através da AMO via técnica SSI foram ortonormalizadas aplicando o fator de
escala obtido através do acréscimo de massa nos nos.

Observa-se que as diferencas nos valores dos deslocamentos nodais ndo foram
significativas, as maiores ocorreram na segunda casa decimal e as formas de vibrar se
mantiveram iguais. Portanto pode-se considerar que através da técnica é possivel se obter

0s autovetores ortonormalizados pela matriz de massa.

4.3.2. Obtencao dos autovetores nao escalados de uma Placa, através da AMO

Uma analise modal em um modelo de elementos finitos de uma placa de ago
engastada em uma das extremidades e livre nas demais realizada no software Ansys®,
modelada com elementos SHELL63 com os dados especificados na Tab. 4.10 foi realizada
para se obter as dez primeiras frequéncias naturais e 0s respectivos vetores de
deslocamentos ortonormalizados pela matriz de massa, sendo que a placa foi dividida em

160 elementos e 99 nos;
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Tabela 4.10. Caracteristicas Fisicas da Placa utilizada na Simulagéo.

Caracteristicas Fisicas
Comprimento (m) 0,53
Largura (m) 0,0635
Altura (m) 0,00635
Area Secao Transversal (m?) 2,137x10™
Momento de Inércia (m?) 0,040
Massa (kg) 1,667
Densidade (kg/m?®) 7800
Médulo de Elasticidade Long. (Pa) 2,07 x 10"
Coeficiente de Poisson 0,3

Para simular uma AMO, foi realizada uma analise transiente de uma placa de aco
com software Ansys®, com duragcdo de um segundo, sendo emulada uma excitagao
impulsiva de duragdo de 1 x10™ segundos e amplitude de 10 N, aplicada no 98° né, Fig. 4.8,
posicdo considerada para o sensor de referéncia, incremento de tempo de 1x 10™segundos,
coeficientes de amortecimento de 10 para a matriz de massa e de 5 x10” para matriz de
rigidez .

3 39

8]

Figura 4.8 — Placa de aco.

Estes dados foram processados com a técnica SSI| (Stochastic Subspace
Identification), foram identificadas oito das dez primeiras frequéncias naturais (a 3° e a 8°
correspondem a nés de flexao lateral) e formas de vibrar. As frequéncias naturais da placa
obtidas com analise modal e com analise transiente (AMO) extraidas através da técnica SSI
encontram-se na Tab. 4.11.
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Tabela 4.11. — Comparagdo entre as Frequéncias Naturais obtidas através de
Analise Modal e com a AMO/Técnica SSI.

Frequéncias Naturais (Hz)

Modos 18 28 3? 42 52 6° 78 8? 9 10°
Analise 18,97 | 118,94 | 186,52 | 312,57 | 333,90 | 657,02 | 948,01 | 1091,0 | 1108,4 | 1613,5
Modal
SSl 18,98 | 118,88 X 311,57 | 332,68 | 647,92 | 921,38 | 1051,1 X 1511,5
Diferengas(%) | 0,05 0,05 X 0,31 0,37 1,39 2,81 3,67 X 6,32

Observa-se que as diferencas percentuais sao baixas, no entanto a medida que a
ordem do modo aumenta a diferenca também aumenta, isto ocorre devido a falta de um
numero maior de modos de ordem mais elevada que possam contribuir na formagao dos de
ordem menor.

A Tab. 4.12 apresenta as formas de vibrar dos cinco primeiros modos com o
respectivo MAC.

Tabela 4.12. — MAC entre as formas de vibrar obtidas através de Analise Modal
realizada no Ansys® e com a AMO/Técnica SSI.

MODOS 1a 2a 3a 4a 58

MAC (%) 100 99,44 95,03 100 94,34

O valor elevado do MAC confirma a situagao ja demonstrada na simulagéo da viga,
onde as formas de vibrar possuem grande semelhanca. Pode-se, portanto afirmar que
através de uma AMO com excitacdo transiente pode-se obter as frequéncias naturais e

formas de vibrar de uma estrutura.

4.3.3. AMO excitagao transiente caracterizacdo modal de uma laje real

Uma caracteristica vital para aplicacdo do método de dimensionamento dos ADV’s
desenvolvida por Espindola (1999) é o emprego dos autovetores ortonormalizados pela
matriz de massa para o calculo da massa dos ADV'’s.

A determinagao da posigao de fixagdo e das caracteristicas construtivas dos ADV’s
se ajusta com perfeicdo a um procedimento de otimizagdo nao deterministico, como o
algoritmo genético ou de solidificacao (simulated annealing).

O uso de um modelo modal analitico representativo do sistema primario (laje) e
composto (laje e ADV’s) é desejavel ao invés do modelo em elementos finitos, sob o ponto
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de vista de reducdo da complexidade computacional, e consequentemente do tempo de
processamento. Neste item é apresentada uma estratégia para obtencdo deste modelo
analitico.

O método de andlise modal operacional em conjunto com a técnica de identificacdo
estocastica do subespago foram utilizados para extragdo dos parametros modais em uma
laje de concreto protendido com peso de 15 toneladas por Fernandez et al., (2010).

Primeiramente foi realizada uma analise modal operacional com excitagdo impulsiva
em uma laje de concreto real, discretizada em 60 pontos, Fig. 4.9, ndo sendo considerados
0s pontos das arestas, 0s quais se encontravam engastados em vigas, por onde 0s
acelerémetros foram deslocados. O impacto sobre a laje foi realizado em seu centro

geométrico onde foi fixado o acelerémetro de referéncia.
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Figura 4.9 — Laje de concreto.
Cada aquisicao teve a duragao de vinte segundos, com frequéncia de amostragem
de 8192 Hz e 4096 pontos, no dominio do tempo. Os sinais foram processados através da
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técnica SSI resultando na estimativa das dez primeiras frequéncias naturais e respectivos
coeficientes de amortecimento contidos em uma banda entre 200 e 1000 Hz.

Em seguida, os coeficientes de amortecimento estimados no experimento foram
empregados para o calculo dos coeficientes de proporcionalidade associados as matrizes de
massas e rigidez de um modelo de elementos finitos da laje, conforme Eq. (2.26) e Eq.
(2.28), cujas caracteristicas fisicas estao listadas na Tab. 4.13. Nunes (2005), por exemplo,
estimou os coeficientes a partir dos amortecimentos modais de dois modos extraidos de

uma andlise modal realizada em uma laje de um edificio residencial.

Tabela 4.13. Caracteristicas Fisicas da laje utilizada na Simulagéao.

Caracteristicas Fisicas
Comprimento (m) 4,82
Largura (m) 4,34
Altura (m) 0,10
Densidade (kg/m®) 2500
Médulo de Elasticidade Long. (Pa) 3,0672 x 10"
Coeficiente de Poisson 0,2
Massa (kQ) 5229,7

Para tornar a simulagdo computacional mais fidedigna, foram determinadas médias
do tempo e das amplitudes dos impactos experimentais. Foi adotado como tempo de
duracéo da simulagdo um valor superior @ média do tempo necessario para que o sistema
real retornasse a sua condi¢ao de equilibrio estatico.

Os dados obtidos experimentalmente encontram-se resumidos na Tab.4.14.

Tabela 4.14. Dados obtidos experimentalmente.

Coeficiente para matriz de massa 312,4399
Coeficiente para matriz de rigidez 3,5291 E-006
Carga aplicada 1412,7 N
Tempo de aplicacao da carga 0,0015 seg
Tempo de permanencia do efeito da carga 0,20 seg
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Com as caracteristicas fisicas da laje real e os coeficientes calculados para a matriz
de amortecimento, foi construido um modelo em elementos finitos da laje com o software
Ansys®, modelada com elemento SOLID45 gerando 16.878 elementos e 25.872 nés, e
realizada uma andlise modal. O elemento SOLID45 é utilizado para criar modelos
tridimensionais de estruturas sélidas é definido por oito nés com trés graus de liberdade em
cada no e translacao nas trés diregdes.

As frequéncias naturais obtidas através da AMO/SSI aplicada aos dados
experimentais e aquelas obtidas com analise modal do modelo encontram-se na Tab. 4.15.

Tabela 4.15. — Comparacgao entre as Frequéncias naturais dos modelos experimental
e simulado.

Frequéncias Naturais (Hz)

Modos 18 28 32 42 52 6° 78 8? 9 10°

Experimental | 257,6 | 311,8 342,3 420,9 475,5 535,1 633,4 883,7 956,4 992,4

Simulado 257,6 | 310,7 | 343,5 409,3 | 478,21 | 533,2 634,0 884,2 952,3 994,2

Diferengas(%) | 0,00 0,35 0,35 2,76 0,57 0,36 0,09 0,06 0,43 0,18

Em termos percentuais, os valores das frequéncias naturais variam de 0,00 a 2,76 %.
Essa pequena variagéo valida o modelo construido em elementos finitos.

Com os parametros modais obtidos na andlise modal do sistema simulado em
elementos finitos, realizada pelo software Ansys®, foi construido um modelo analitico
numérico no ambiente Matlab® de acordo com a Eq 2.19 repetida baixo por comodidade.
Na Fig. 4.10 é apresentado o grafico da FRF de receptancia do n6 onde a carga foi aplicada,
onde se verifica a ocorréncia de uma alta densidade modal facilitando a redugédo da
amplitude de vibracdo com a instalacao de poucos ADV’s.

Hy(w) = Bi0 (2.19)

—w?)+i( 28wy
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Figura 4.10 — FRF Pontual — Modelo da Laje.

O conjunto de simulagdes numéricas e ensaios experimentais utilizando a AMO com
excitagdo impulsiva possibilitou a comprovagéao que é possivel obter os parametros modais
(frequéncia natural, coeficiente de amortecimento modal e autovetores ortonormalizados
pela matriz de massa), permitindo modelar numericamente uma estrutura real de forma
satisfatoria.

Assim os parametros construtivos dos ADV’s podem ser calculados sem a
necessidade de construcdo de um modelo em elementos finitos, bastando realizar uma
AMO com excitagdo transiente em uma estrutura sem e com massa adicional, para
obtencdo dos autovetores ortonormalizados pela matriz de massa, frequéncias naturais e
taxas de amortecimentos modais a serem utilizados em um modelo analitico para a

otimizacao dos parametros construtivos e posicao de instalacdo dos ADV'’s.

4.4 — Estudo da resposta de uma laje de concreto com e sem ADV

Com objetivo de se verificar a atenuagcdo na amplitude de vibracdo da laje de
concreto modelada anteriormente em elementos finitos, foram calculados os paréametros
construtivos de ADV’s através de rotinas computacionais desenvolvidas em ambiente
Matlab®, de acordo com a metodologia desenvolvida por Espindola (1999), a serem fixados
em pontos desta estrutura

O material utilizado na construcdo simulada é o viscoelastico e o valor do fator de
perda adotado como sendo 0,6, semelhante ao adotado por Bavastri (1997) visto que o
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objetivo deste trabalho, apesar de ndo ser o de construir o modelo real, € o de utilizar
parametros que caracterizem materiais de facil obtengéo.

De acordo com a teoria deve-se preferencialmente utilizar os ADV’s para controlar as
frequéncias naturais da estrutura responsaveis pelos maiores deslocamentos, para isto sua
fixacdo deve ser feita nos pontos que mais se deslocam. A andlise modal da laje de
concreto modelada em elementos finitos forneceu 110 modos de vibrar dentro da faixa de
frequéncia de interesse.

A banda de frequéncia de interesse foi selecionada de 200 a 1000 Hz em fungéo da
elevada densidade modal, além da permanéncia do elevado Nivel Sonoro de Impacto
Normalizado, L'n comprovado por ensaios realizados por Ferraz (2008) em uma laje de

concreto com 100 mm, Fig. 4.11.
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Figura 4.11 — Ensaio de impacto em laje de concreto (FERRAZ, 2008).

Optou-se para primeira analise projetar ADV’s para o controle dos trés modos que
causam os maiores deslocamentos da laje, cujas frequéncias naturais, nés respectivos e

deslocamentos s@o apresentados na Tab. 4.16.
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Tabela 4.16. — Frequéncias Naturais e NOs responsaveis pelos maiores
deslocamentos da Laje.
N°do MODO FREQ. NATURAL (Hz) NO DESLOCAMENTO (m)
52 622,0 5008 -0,0348
68 7476 5032 0,0351
44 569,2 5032 0,0360

Como os modos de n° 68 e 44 possuem o maior deslocamento no mesmo n6 optou-
se por controlar o modo 44 por possuir 0 maior deslocamento entre os dois. Portanto, nesta
primeira analise construiu-se um modelo com dois ADV’s.

Os valores o6timos para as frequéncias de sintonia dos ADV’s foram obtidos
empregando uma metodologia de otimizagéo hibrida, onde a estimativa determinada foi um
algoritmo genético, com populacdo de 150 e 15 geragdes, adotada como estimativa inicial
em um procedimento deterministico, visando a melhoria da estimativa final. A fungéo
objetivo consistiu da minimizacdo da norma do maior deslocamento. Os valores

determinados encontram-se na Tab. 4.17.

Tabela 4.17. — Parametros Otimizados dos ADV'’s.

Massa (Kg) Relagao de Massa (Kg) | Massa (Kg) | Frequéncia de Sintonia dos Norma
Total Massa Técnica Técnica ADV's Deslocamento
Laje Hartog Espindola 1° 2° (m)

5229,7 0,1 522,97 19,918 500,0 500,0 5,5465x10®

Utilizando a Técnica desenvolvida por Den Hartog (1956) e adotando a relagéo entre
as massas dos ADV’s e da estrutura primaria em 10% (a literatura indica até 25%) resultaria
em uma massa dos ADV’s de 522,97 Kg. Ja ao utilizar a técnica de Espindola (1999) a
massa calculada através dos autovetores ortonormalizados pela matriz de massa, é
reduzida para apenas 19,92 Kg. Este foi o principal motivo para se adotar esta técnica, pois
este peso representa um carregamento desprezivel para uma laje de mais de cinco
toneladas.

O grafico da Fig. 4.12 apresenta a receptancia puntual para o sistema primario (sem
controle) e o sistema composto com os ADV'’s instalados com valor de referéncia 1.
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Figura 4.12 — Receptancia— Modelo da Laje em elementos finitos.

Observa-se na figura 4.12 que, apesar de ter sido realizada uma simulagdo cuja
intengdo consistia no controle de duas frequéncias naturais 569,2 Hz (44° modo) e 622 Hz
(52° modo), a instalagdo dos ADV’s influenciou todos os modos entre 200 e 1000 Hz,
situagdo ocorrida em funcdo do elevado acoplamento causado pela insergdo destes
dispositivos. Como o objetivo principal deste trabalho é a maxima redugao da amplitude de
vibracdo de uma laje, os dispositivos ao funcionarem como absorvedores dinamicos
multimodais (ADVM), fornecem uma caracteristica desejavel. No entanto deve-se ressaltar
que ocorreu forte influéncia nos modos almejados.

Tendo em vista que o objetivo principal deste trabalho é o de minimizar o valor da
pressao sonora, e que esta é diretamente proporcional a velocidade média quadratica, foi
realizada uma simulacao semelhante a anterior, onde a unica diferenca foi a minimizacao da
velocidade média quadratica de vibragdo da laje ao invés da minimizacao do deslocamento
como funcéao objetivo empregada em AG. Nas curvas apresentadas na figura 4.13, pode ser
observado o comportamento associado a cada fungdo objetivo, a saber: norma do
deslocamento e velocidade média quadratica.
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Figura 4.13 — Comparagéo de otimizagao deslocamento x velocidade média quadratica.

Observando as curvas de deslocamento tragadas pode-se afirmar que as diferencas
nao sao significativas. Apesar disto, neste estudo sera utilizada, a partir deste ponto, a
minimizacdo da velocidade média quadratica, utilizada pela associagdo direta desta com
pressao sonora.

Para verificar se a posicdo de fixacdo dos ADV’s e sua massa influenciam
significativamente na resposta da estrutura quando excitada impulsivamente, foi realizada
uma simulagao buscando, além da otimizagdo da frequéncia de sintonia dos ADV’s, seu
posicionamento e valor da massa 6timos (considerada idéntica para todos os ADV’s). Na
tabela 4.18 sao apresentados os resultados otimizados, bem como a norma da velocidade
média quadratica, considerando uma populagédo de 200 individuos e vinte gera¢des. Sendo
que a massa foi limitada ao valor calculado através do método criado por Espindola (1999).

Tabela 4.18. — Parametros Otimizados dos ADV'’s.

Frequéncia de Sintonia dos ADV’s N6 de Fixagdo ADV's Massa (Kg) Norma
10 0 10 50 Espindola Velocidade (m)
500 500 61 105 19,91 4,1968 x10°
10

O efeito da introdugdo destes ADV’s com estes parametros otimizados pode ser

observado na Fig. 4.14.
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Figura 4.14 — Receptancia puntual, sistema primario e secundario com otimizacao de
frequéncia, posicao e massa.

Quando se comparam os dados da Tab. 4.17 (busca otimizar apenas as frequéncias
de sintonia dos ADV’s) com os obtidos na Tab. 4.18 (busca otimizar: frequéncia de sintonia,
posicao de fixacdo e massa), observam-se os mesmos valores para frequéncias de sintonia.
A posicao de fixagao, que para primeira situagdo seriam os nds de maior deslocamento (61
e 58) mantém-se o n6 61 (ndé central) ocorrendo mudanga na segunda posi¢cdo. Quanto a
massa limitada em 19,918 Kg, praticamente alcanga este valor.

Este resultado confirma, portanto a teoria de posicionamento dos absorvedores em
nds de maior deslocamento, pois € uma posi¢ao selecionada. Outro ponto a ser ressaltado é
a forte influéncia do aumento de massa na reducao da amplitude de vibracao, visto que o
seu valor alcangou o limite superior estabelecido pela restri¢ao.

O valor da massa de cada ADV representa cerca de 0,38 % da massa total da
estrutura. Valor relativamente baixo, que, no entanto pode prejudicar a estética devido ao
volume de material a ser fixado em um ponto da laje.

Por este motivo, uma nova simulacao foi realizada visando controlar os modos de
vibrar responsaveis pelos dez maiores deslocamentos. O valor da massa para cada ADV
serda reduzido, pois segundo a teoria de Espindola (1999), a massa do ADV é inversamente
proporcional ao nimero de ADV’s. Os modos e nos objetos desta nova analise encontram-
se na Tab.4.19.
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Tabela 4.19. — Frequéncias naturais e nds responsaveis pelos dez maiores
deslocamentos da Laje.
N°do MODO FREQ. NATURAL (Hz) NO IDESLOCAMENTOI (m)
56 653,2 5896 0,0328
36 501,3 7528 0,0330
90 875,5 5024 0,0332
103 960,0 5032 0,0334
11 301,2 5024 0,0335
75 7711 3496 0,0338
10 301,2 5072 0,0347
52 622,0 5008 0,0348
68 747,6 5032 0,0351
44 569,2 5032 0,0360

Em virtude dos nés relativos aos modos associados as frequéncias de 875,5 Hz, 960
Hz e 747,6 Hz apresentarem como né de maior deslocamento os mesmos nds de outros
modos cujos valores para os deslocamentos sdo maiores, ndo foram utilizados para o
calculo dos parametros construtivos dos ADV’s. A simulagao foi realizada para a instalagao
de sete ADV’s.

Na figura 4.15 sdo apresentadas as curvas das respostas em frequéncia puntual do

sistema primario e para o sistema composto com dois e sete absorvedores.

Sistema Primario

Sistema Composto - 2 ADV

Sistema Composto - 7 ADV
T

dB

1000

Figura 4.15 — Comparagéo entre o sistema com dois e sete ADV’s.
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Fica evidente que o fator de maior relevancia para reduzir a amplitude de vibragéo é
o valor da massa do ADV, tendo em vista que dois ADV’s com massa de 19,91 Kg
forneceram uma atenuacdo muito maior do que sete ADV’s com 1,70 Kg cada. A Tab. 4.20
apresenta os parametros construtivos do sistema de controle com sete ADV'’s.

Quanto a posicao novamente comprovou-se que o no central (61) onde se verifica o
maior deslocamento é uma posigdo comum as duas simulagdes. Das sete posicoes
otimizadas pelo AG, trés coincidem com os n6s de maior deslocamento dos modos de
interesse. Pode-se concluir que os nds de maior deslocamento sdo um forte indicativo para
fixacdo dos ADV’s, apesar de ndo ser exato. De acordo com Da Silva (2005), quando a
densidade modal da estrutura é elevada ou quando os modos estdo suficientemente
acoplados, a localizagéo de absorvedores ndo é 6bvia para o projetista.

Tabela 4.20. — Parametros Construtivos para Sete Adv’s.

Fator de Numero do ADV’s
Perda 0,6 1o 50 30 40 5o 6 70
Freq.Sint. 305,8 279,0 298,1 375,7 402,1 459,5 553,6
Posicéo 77 50 39 58 61 56 105
Massa(Kg) 1,70
Norma (m/s®) 2,0779 x 107

Para confirmar a influéncia do valor da massa na redugdo da amplitude do
movimento da laje, foram realizadas duas simulagcdes com sete ADV’s, se alterando,
entretanto no AG o limite superior da restricdo para massa.

Foram consideradas duas possibilidades: primeiro adotou-se como limite superior de
restricao o triplo do valor estipulado segundo a metodologia proposta por Espindola (1999) e
na segunda o séxtuplo deste mesmo valor.

Na tabela 4.21 encontram-se resumidos os valores otimizados das frequéncias de
sintonia, das posigdes de fixagdo e das massas de cada absorvedor, bem como os valores
obtidos das normas da velocidade média quadratica em fungcdo dos limites superiores
utilizados no AG como restricdo para a massa nos trés casos.
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Tabela 4.21. — Pardmetros Construtivos para Sete Adv’s, com limite superior de
restricdo de massa alterados para: RS1(uma vez a massa), RS2(irés vezes a massa),
RS3(seis vezes a massa).

Fator de Perda 0,6 ADV’s
1 2 3 4 5 6 7
RS1 305,8 279,0 298,1 375,7 402,1 459,5 553,6
Freq.Sint. RS2 295,1 364,6 363,2 398,0 426,4 309,5 562,7
(H2) RS3 265,3 255,4 291,9 336,4 368,9 486,8 525,4
Frequéncia Natural 301,2 301,2 501,3 569,2 622,0 653,2 7711
RS1 77 50 39 58 61 56 105
Posicdo RS2 55 31 83 66 39 94 61
(No) RS3 89 50 31 63 105 83 61
N6 maior Desloca. 60 66 94 61 58 72 39
RS1 1,70
Massa(Kg) RS2 5,18
RS3 10,5
Massa Téc. Espindola 1,7536
RS1 2,0779 x 10°°
Norma RS2 4,2940 x 10°°
(m/s)
RS3 1,2906 x 107°

Ao se comparar os resultados étimos para as frequéncias de sintonia, observa-se
para cada um dos absorvedores, valores relativamente proximos em sua maioria, diferencas
de no maximo 100 Hz. O mesmo nado ocorrendo ao se comparar as mesmas frequéncias
com as frequéncias naturais dos modos de interesse, onde as diferencas maximas sao
superiores a 200 Hz. Isto pode ser explicado, pois a partir do momento em que se considera
a estrutura composta ha uma alteragdo na forma de vibrar em relacdo a configuragéo
primaria.

Quanto a posicao de fixagdo, ndo existe para os sete absorvedores a indicagdo de
proximidades dos nos, exceto a posicdo associada ao centro da laje, ponto de maior
deslocamento total (61), € o que apresenta o maior numero de ocorréncias. Este
comportamento aparentemente disperso dos nés estimados para a fixagdo pode decorrer
das alteracbes causadas pela introdugdo dos absorvedores no sistema primario, implicando
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em novos pontos de maior deslocamento. Provavelmente as posicées otimizadas sdo os
novos pontos de maior deslocamento da estrutura composta.

Na figura 4.16 sao apresentados os graficos das receptancias puntuais para as trés
situacdes, onde se confirma que o aumento da massa para o modelo de absorvedor

dindmico analisado neste trabalho tem forte influéncia na reducéo da vibragao.

Sistema Primério

Sistema Comp. - Uma x Massa
Sistema Comp. - Trés x Massa
Sistema Comp. - Seis x Massa

dB

|
|
|
1
900 1000

Figura 4.16 — Receptancia puntual em funcdo da massa dos ADV'’s.

A influéncia do valor do fator de perda foi verificada através de sua alteragédo para
0,2, valor 6timo calculado conforme Bavastri (1997) , onde foram feitas simulagcdes com dois
e sete ADV'’s.

Na tabela 4.22 sdo apresentados os valores das normas da velocidade médias
quadraticas obtidas em cada situagéo, onde os valores sao significativamente menores com
uso do fator de perda otimizado, cerca de quatro vezes menor. O uso do fator de perda
6timo compensa a redugao no valor da massa do ADV, com relagao a reducédo da amplitude
de vibragao, esta afirmacao é confirmada pelo valor da norma calculado.

Tabela 4.22. — Comparagao Norma Velocidade entre ADV’s com Fator de perda 0,2

e 0,6.
2 ADV’s => 19,91 Kg cada Numero de ADV’s / Fator de Perda
7 ADV’s => 5,18 Kg cada Dois /0,2 Dois /0,6 Sete /0,2 Sete /0,6
Norma Velocidade 1,2405 x107"° 4,1968 x10™° 1,2755 x 10°"° 4,2940 x 10°°

Na Figura 4.17 sao apresentados os graficos da receptancia dos sistemas primarios
e composto os resultados simulados com fatores de perda iguais a 0,2 e 0,6.
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Figura 4.17 — Receptéancias puntuais entre o sistema com dois e sete ADV’s — fator de
perda 0,2 e 0,6

Observa-se que ao utilizar material viscoelastico com fator de perda 6timo calculado
de acordo com Bavastri (1997) a atenuagdo na vibracdo € significativamente maior,
principalmente quando se compara a situacdo com dois ADV’s. Embora seja possivel
estimar o valor étimo do fator de perda do material viscoelastico, deve-se sempre considerar
os fatores de perda que podem ser obtidos a partir dos materiais disponiveis no mercado a
serem utilizados na construcao dos ADV’s.

Todos os parametros construtivos do ADV, devem ser otimizados em conjunto
(massa, posigao e fator de perda) para se obter o melhor resultado, maior redu¢do da
vibragéo estrutural. E antes desta otimizagao definir claramente os objetivos do controle, por
exemplo, a largura da banda de frequéncia a ser controlada.

4.5 — Estudo da resposta acustica de uma sala com e sem ADV

Com objetivo de se verificar a atenuacao na amplitude da pressdo sonora no interior
de um ambiente com absorvedores dindmicos instalados em sua laje de concreto, foi
construido um modelo em elementos finitos com o software Ansys®, que simula as
caracteristicas de respostas dinamicas, tanto da estrutura quanto do fluido, que a preenche.

A transmissdo do som através de uma laje de piso em andar superior, que €
transmitido para o ambiente abaixo, tem de ser modelado levando-se em consideragédo a
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estrutura do piso, das paredes, da propria laje de piso e o campo sonoro do ambiente
localizado abaixo bem como o comportamento do acoplamento fluido-estrutura. Esta
modelagem origina dois modelos um estrutural e outro acustico, com tratamento distinto que
ao final compéem um unico, unidos por uma interface.

O modelo acustico e o modelo estrutural foram subdivididos em elementos finitos. A
interface fluido-estrutura foi identificada, especificando-se os nés selecionados como fluido-
estrutura (FSI). Foi utilizada a mesma malha para 0 modelo acustico e para o modelo
estrutural, sendo o tamanho dos elementos igual a cinco centimetros. O modelo foi

construido com elementos:

» SOLID45 - para a laje, piso;

» FLUID 30 — elemento com oito nés, cada ndé admite trés gdls para
deslocamento e um para pressao, utilizado para representar o ar. Dois tipos
foram utilizados, sendo um deles considerando a interacao fluido-estrutura;

» MASS21 — elemento definido por um né, elemento de massa concentrada,
para representar a massa pontual do ADV;

» COMBIM14 — elemento de compressao uniaxial com tensao de até trés gdls e
translagces nodais, para representar a rigidez do ADV.

O volume do ambiente foi construido como um bloco de casca de acordo com a
espessura e dimensdes indicadas na Tab. 4.23, gerando 582.414 elementos e 603.980 nés.

Tabela 4.23. Caracteristicas Fisicas da Sala utilizada na Simulagao.

Caracteristicas Fisicas
Comprimento (m) 4,80
Largura (m) 4,30
Altura (m) 3,00
Espessura da laje, parede e piso (m) 0,10

Foram realizadas cinco analises com impacto impulsivo sobre a laje, onde a carga
aplicada no centro da laje, tempo de aplicagédo e de aquisicao, foram os mesmos valores
utilizados experimentalmente nas simulagdes anteriores que representam o impacto de um
calcado sobre a laje, os quais se encontram na Tab. 4.14. Foram realizadas as medigdes de
pressao em um no situado a 80 cm do piso.
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A primeira simulagdo foi realizada sem que fossem instalados os absorvedores
dindmicos de vibragédo, cujos resultados serviram como referencial. Em outras duas
simulagdes foi considerada a laje com a instalagdo de dois ADV’s, com parametros de
construcado e posicdo de instalacdo otimizada, para os fatores de perda para o material
viscoelastico de 0,2 e 0,6. Na figura 4.18 sdo apresentadas as curvas dos valores da
pressao sonora ao longo do tempo.

x10* PRESSAO MODELO SALA

Sem ADV
Com 2 ADV - NETA 0,2
Com 2 ADV - NETA 0,6

0.25

Figura 4.18 — Comparacao entre a Pressdo Sonora (Pa) em uma Sala, com a laje: sem ADV
e com dois ADV’s com fator de perda de 0,2 e 0,6.

Através do gréafico da Fig.4.18 observa-se que com a instalacdo de dois ADV’s a
presséo fica abaixo de 10 Pa, ou seja, cerca de cinco vezes menor em comparagio com a
situagdo sem a instalagédo de absorvedores na laje. Confirma, portanto, que a atenuagéao na
amplitude de vibracao da laje reduz a pressao sonora dentro de ambientes.

Para avaliar o efeito da pressao acustica no ouvido humano se utilizou uma fungao
que emula a resposta deste sistema, conforme Eq. 4.1 (BRAUN, 1986):

P, (t) =2 B, (€ — dt) + PE () — By, (£ — d6)/(L + 0,045/d1)] (4.1)
onde: P.;(t) é a presséo ao longo do tempo;

dt é oincremento de tempo.
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Ao se construir as curvas, apresentadas no grafico da Fig. 4.19 utilizando uma
constante que simula as condi¢cdes de audicdo do ouvido humano observa-se que a
atenuacao sonora ao se utilizar os dois ADV’s instalados com fator de perda de 0,2 € maior
do que 16 Db em relacdo a situacdo sem ADV’s instalados.

Quando é realizada a instalagao de 2 ADV’s com fator de perda de 0,6 a atenuagéao é
de cerca de 10 Db em relacao a situacao sem ADV'’s instalados. Portanto a utilizacdo de um
material com valor do fator de perda préximo ao valor de calculo 6timo apresentado por
Bavastri (1997) ir4 produzir maiores atenuagoes.

PRESSAO MODELO SALA

Sem ADV
Com 2 ADV - NETA 0,2
Com 2 ADV - NETA 0,6

0.25
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Figura 4.19 — Comparacao entre a Pressao Sonora (Db) em uma Sala, com a laje: sem ADV
e com dois ADV’s com fator de perda de 0,2 e 0,6.

Finalmente foram realizadas as duas ultimas simulagbes, onde foi considerada a
instalacdo de sete absorvedores sobre a laje, cujos parametros foram otimizados para um
fator de perda igual a 0,2 e restricao lateral de massa igual a uma e trés vezes o valor da
massa definida segundo Espindola (1999).

Os resultados encontram-se na Fig. 4.20, onde se observa uma reducao na pressao
de 5x10™* Pa para 3x10™ Pa, valor de reducéo inferior ao obtido com 2 ADV’s (menos de
1x10™* Pa).
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x 10" PRESSAO MODELO SALA

Sem ADV
— Com 7 ADV - Ml:sp

Com 2 ADV -3 x Ml:sp

0.25

Figura 4.20 — Comparacao entre a Pressao Sonora (Pa) em uma Sala, com a laje: sem ADV
e com sete ADV’s com fator de perda de 0,2 e diferentes valores para massa.

Ao se construir outro grafico Fig. 4.21, utilizando a fungcdo que simula a sensacao
auditiva do ouvido humano Eq. 4.1, para as duas situagdes: a primeira com valor de massa
de 1,70 Kg, e a segunda com valor de massa de 5,18 Kg, observa-se que a atenuacao
sonora fica em quatro dB para primeira situacao e em cinco dB para segunda situacao.
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Figura 4.21 — Comparacgéao entre a Pressdo Sonora (Db) em uma Sala, com a laje: sem ADV
e com sete ADV’s com fator de perda de 0,2 e diferentes valores para massa.
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Valores muito inferiores aos obtidos com a instalacdo de Dois ADV’s com massa de
19,91 Kg (16 Db). Confirmando a forte influéncia do acréscimo de massa para se obter
reducao na vibragéo da laje e, consequente, transmissao de ruido para dentro do ambiente.
Pois assim como ocorreu nas simulagées que envolveram apenas a laje com dois e sete
absorvedores dindmicos de vibragao instalados, ocorreu também com as simulagbes que
envolveram o ambiente modelado em elementos finitos, a situacdo com dois ADV’s de
massa mais elevada produziram maior reduc¢ao na vibragao e ruido transmitido.

Como pode ser verificado pela analise de resultados e graficos apresentados nas
Fig. 4.19 e Fig. 4.21, a instalacdo de absorvedores dindmicos de vibracdo em uma laje
apresenta como resultados a reducao tanto nos niveis de pressao sonora, bem como da
sensacéao auditiva do ser humano no interior do ambiente.
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CAPITULO V

CONCLUSAO

A proposta deste trabalho foi o de verificar a possibilidade de se utilizar Analise
Modal Operacional (AMO) com excitacao transiente para se obter os parametros modais de
uma estrutura, em termos especificos, uma laje de edificio, e construir seu modelo modal. A
partir deste modelo, denominado sistema primario, projetar Absorvedores Dinamicos de
Vibragcdo (ADV) os quais, ao serem inseridos na estrutura modelada, sistema composto,
causariam a reducdo na amplitude de vibragdo do modelo. Sendo o objetivo final a
atenuacao do ruido gerado por esta vibracdo dentro de ambientes que possuam cobertura
com laje.

Ao final do estudo foi comprovada a proposicao inicial e algumas conclusées foram
obtidas ao longo do trabalho realizado:

a. com a técnica AMO com excitagdo transiente é possivel caracterizar uma
estrutura, sendo a principal vantagem a facilidade de se produzir este tipo de
excitacao em comparagao com a excitacao do tipo ruido branco, principalmente
no objeto deste estudo;

b. o estudo sobre a sensibilidade da técnica demonstrou sua robustez mesmo
quando existirem componentes harmoénicos atuando sobre a estrutura, e sua

versatilidade quanto a escolha dos pontos de fixagcdo dos sensores;

c. a técnica de identificagdo dos parametros modais Stochastic Subspace
Identification (SSI), fornece com precisdo satisfatoria as frequéncias naturais, os
coeficientes de amortecimento e as formas de vibrar de para uma estrutura a

partir dos sinais obtidos pela AMO;
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. foi comprovada a possibilidade de se normalizar as formas de vibrar de uma
estrutura por sua matriz de massa, a partir do modelo modal construido com os
sinais obtidos em uma AMO. Inserindo no modelo uma massa pontual e fazendo
uso da técnica SSI;

. 0 método de célculo adotado para projetar os ADV’s, utiliza os autovetores
normalizados pela matriz de massa, tendo em vista que podem ser obtidos
diretamente através de uma AMO e da utilizacdo da técnica SSI, ndo ha
necessidade de se construir o modelo da estrutura em elementos finitos para
projeta-los e analisar os resultados obtidos com sua instalagao;

a opgao pelo método desenvolvido por Espindola, 1999, para projetar ADV,
demonstrou ser adequado para instalagdio em lajes de edificios, pois
comprovadamente a relagdo entre a massa dos ADV’s e da estrutura principal é

insignificante;

. 0 modelo modal de uma laje de edificio possui uma enorme quantidade de modos
acoplados, quando se instala os ADV’s para o controle de modos especificos, na
pratica ocorre uma grande influéncia em uma ampla faixa de frequéncia, o que foi

vantajoso para a situagdo em estudo;

. a utilizacao de otimizacao através do uso de Algoritmo Genético (AG) permitiu que
se projetasse ADV’s mais eficientes com frequéncia de sintonia distintas, selegéo
do local de instalacao e valor de massa;

em todas as simulagdes foi selecionado o ponto central da estrutura para
instalagdo de um ADV, ponto de maior deslocamento, confirmando a teoria que
indica a instalacdo nos pontos de maior deslocamento. No entanto as posigoes
para instalacdo dos ADV’s seguintes ndo foram as de maior deslocamento de
acordo com o modelo da estrutura sem ADV’s. Este fato ocorre devido a alteracao
da forma de vibrar da estrutura a partir da instalagdo do primeiro ADV,
modificando a posi¢céo dos pontos de maior deslocamento;

a instalacao de ADV’s em uma laje de edificio reduz a amplitude de vibragdo da
estrutura e esta redugao provoca atenuagao na pressao sonora audivel para o ser
humano dentro dos ambientes cobertos por esta laje.
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De acordo com o estudo realizado podem ser desenvolvidos futuros trabalhos para
dar continuidade a pesquisa:

a. construgdo de uma estrutura real onde sejam instalados os ADV’s e realizadas
experimentalmente as aquisi¢ées dos sinais, tanto de vibracdo da laje como da

pressao sonora no ambiente;

b. estudo sobre a relagdo entre o fator de perda do material viscoelatico e a massa
do ADV pode produzir um equipamento de massa menor, visto que ao se reduzir
o fator de perda do material viscoelastico, ocorreu uma acentuada redugao na
amplitude de vibragdo da estrutura.
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