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Saldarriaga. M. V. Atenuacdo de Vibracoes em Maquinas Rotativas Flexiveis Usando Materiais
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Resumo

O objetivo deste trabalho é o estudo de uma metodologia para o controle passivo de vibragao
aplicada a rotores flexiveis, baseada no uso de absorvedores viscoelasticos. Desta forma é
aproveitado o alto potencial que oferecem estes materiais para uso em aplicagées industriais como
absorvedores de ruido e vibragbes. Para este fim foi projetado um sistema de absorcdo de
vibragbes composto por um conjunto de absorvedores colocados em cada um dos apoios de um
rotor flexivel. Foi desenvolvida uma metodologia para a identificagéo e ajuste dos modelos do rotor
flexivel, os amortecedores viscoelasticos e do sistema rotor-mancais-apoios viscoelasticos. Nesta
tese foram considerados dois modelos viscoelasticos, a saber, 0 modelo viscoelastico dos campos
de deslocamento anelasticos (anelastic displacement fields — ADF) e o0 modelo caracterizado pelo
modulo de rigidez complexo. A resposta obtida através do modelo adotado para o sistema rotor
flexivel contendo os absorvedores Vviscoelasticos, € comparada com aquela obtida
experimentalmente observando-se que a modelagem desenvolvida permite identificar
satisfatoriamente as velocidades criticas. A aplicagédo dos absorvedores viscoeldsticos permitiu
diminuir consideravelmente o nivel de vibragéo inicialmente medido no sistema, apesar do

aparecimento de ndo-linearidades associadas ao sistema de acionamento.

Palavras Chave: Rotores Flexiveis, Materiais Viscoelasticos, Identificacdo de Modelos.
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Saldarriaga. M.V. Vibration Attenuation of Flexible Rotating Machines by Using Viscoelastic Absorbers
in the Supports. 2007. 111p. PhD Thesis. Federal University of Uberlandia, Uberlandia.

Abstract

The purpose of this work is the study of a passive vibration control methodology applied to flexible
rotors based on the use of viscoelastic vibration absorbers. In this way, the capability of the
viscoelastic material to reduce mechanical vibrations is taken into account. A device composed by
a set of viscoelastic absorbers is designed to be used in the supports of a flexible rotating machine.
A methodology for the identification and model-updating of the flexible rotor, the viscoelastic
absorbers, and the rotor-bearing-viscoelastic absorber system was performed. Two viscoelastic
models were used in this work, namely the anelastic displacement fields (ADF) model and the
complex modulus based model. The analytic response obtained by using the model composed by
the flexible rotor and the viscoelastic absorbers was compared with the experimental one. The
model allows the identification of the critical speeds observed in the experimental test.
Experimentally, it was observed that the application of viscoelastic absorbers was able to reduce
the initial vibration measured in the system, satisfactorily.

Keywords: Flexible Rotors, Viscoelastic Materials, Model Identification



TABELA DE SiIMBOLOS

R ™A Nx R

=

=

D(l

> -

Funcao da tensao

Médulo de elasticidade do material viscoelastico (médulo estatico, ou médulo de
baixa frequéncia).

Fungéo da deformacao.

Freqléncia de Oscilacao

Tensé&o constante.

Tempo inicial.

Fator de Perda

O fator de deslocamento usado em base ao principio de superposicao freqiéncia-
temperatura

Rigidez complexa do material viscoelastico.

Fator de forma.

Velocidade de propagacao da onda mecénica

Densidade do Material

Expoente fracionario usado no modelo das derivadas fracionarias.
Expoente fracionario usado no modelo das derivadas fracionarias.

Operador de derivada fracionéaria.

Funcao gamma, usada no modelo das derivadas fracionarias.

Numero de campos de deslocamento considerado.

Velocidade angular do rotor. Quando é assumida como sendo constante é 2.

Trabalho virtual das forcas atuando sobre o eixo, devido ao desbalanceamento.

Referente as coordenadas generalizadas do i-esimo deslocamento anelastico
Rigidez do sélido viscoelastico a altas frequéncias

Vetor de constantes usado na equacao dos deslocamentos produzidos num rotor
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devido a forgas de desbalanceamento.

Vetor de constantes usado na equacao dos deslocamentos produzidos num rotor
devido a forgas de desbalanceamento.

Matriz devida ao efeito viscoelastico dos absorvedores localizados nos suportes.

Vetor de receptancia complexa.
Vetor das forgas de excitagdo aplicadas sobre o sistema.

Funcao objetivo usada para o ajuste das freqiiéncias naturais relacionadas com os
modos de vibracdo que aparecem na direcao j
Rigidez do mancal superior na direcao j

Rigidez do mancal inferior na diregdo j
Massa concentrada do mancal superior na direcao j
Massa concentrada do mancal inferior na diregéo j

Matriz diagonal contendo as freqiéncias naturais.

Vetor contendo os coeficientes de amortecimento (coeficientes dos mancais e
coeficientes de amortecimento modais):

Rigidez dinamica do sistema

Fator de Forma

Rotagdo medida sobre o plano inercial XY.

Rotacado medida sobre o plano nao inercial y;z;.

Rotacado medida sobre o plano nao inercial xz.

Angulo de fase da massa concentrada

Velocidade de rotacéo do sistema

Maodulo de Poisson

Deslocamento anelastico interno.

A tensdo no amortecedor, no modelo dos campos de deslocamento anelastico,
considerando um unico campo de deslocamento.

Deslocamento elastico.

Inverso do tempo de relaxagdo com deformacao constante correspondente ao
campo anelastico i.

Relagao entre o0 modulo de rigidez relaxado e a rigidez do campo de deslocamento



{q}

{v}

I Dx

I Dys

Ip,
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Temperatura medida no espécime.

Vetor contendo o conjunto de coordenadas generalizadas necesséarias para
descrever o0 movimento da estrutura.

Vetor que contem as freqliéncias naturais calculadas para o modelo analitico do
rotor

Matriz de Estado do sistema completo

Altura da esponja de material viscoelastico usada na construgéo do apoio.
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Médulo de Young
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Parte real do modulo de cisalhamento complexo do material viscoelastico (Médulo
de armazenamento).

Parte imaginaria do modulo de cisalhamento complexo do material viscoelastico
(Modulo de Perda).

Matriz giroscépica do elemento de Disco.

Largura da esponja de material viscoelastico usada na construgéo do apoio.
Momento de inércia da secao transversal em relacao a linha neutra do elemento de

Arvore.
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CAPITULO 1

INTRODUCAO
1.1. MOTIVACAO

As condi¢des atuais de alta competitividade nos mercados industriais representam um
constante desafio aos projetistas de equipamentos industriais, criando expectativas cada vez mais
exigentes por equipamentos de menor custo e tamanho, melhor desempenho, e ainda, exigindo
maior confiabilidade, baixas freqiéncias de manutengédo, e o cumprimento das normas relativas
aos niveles maximos de ruido e vibragéao.

Neste panorama, o projeto dos sistemas rotativos € uma das areas onde se observam
maiores exigéncias; dada sua importancia estratégica em industrias como as de geragao de
energia elétrica, de exploragao e refino de petréleo, nuclear e aeroespacial.

As maquinas rotativas atuam sob a influéncia de forgas dinamicas indesejadas que podem
ser extremamente elevadas. Estas forcas sdo geralmente produto de desbalanceamentos,
desalinhamentos, folgas nos mancais ou atrito no eixo e podem ter consequiéncias desastrosas,
sobretudo na passagem do rotor pelas velocidades criticas. As cargas dinamicas comprometem os
componentes mecanicos, provocando diminuicdo geral do desempenho do sistema, além de
produzir desconforto. Geralmente o valor destas forcas esta diretamente relacionado com o nivel
de vibragdes presente no equipamento.

Existem diferentes alternativas para controlar as vibragoes neste tipo de sistemas. Por um
lado, existem solugbes obvias como balancear ou alinhar o rotor, eliminar o atrito no eixo, corrigir
as folgas ou substituir os mancais. Se estes procedimentos ndo conseguem reduzir 0s niveis de
vibracdo até os padrdes aceitaveis, € necessario partir para o uso de técnicas de controle ativo,
passivo ou semi-ativo. Neste caso, geralmente a solugao mais simples e econémica € 0 emprego
de técnicas de controle passivo, agregando amortecimento ao sistema. Desta maneira, parte da
energia (produto das cargas dinamicas indesejadas) € eliminada em forma de calor, diminuindo os
niveis de vibragao do equipamento. Ainda que estas técnicas apresentem limitagdes com relagao
ao controle ativo, ou ao semi-ativo, podem ser também uma alternativa muito versatil; ademais
estas técnicas apresentam a vantagem de nao precisar de nenhuma forma de energia externa,

garantindo a estabilidade do sistema.



Os procedimentos mais comuns para o incremento do amortecimento em sistemas
rotativos sdo o emprego de amortecedores de filme fluido (SFD) e o uso de suportes
viscoelasticos. Na atualidade os SFD sdo mais usados: estes sdo projetados para operar em série
com 0s mancais como um sistema integrado de apoio (Lund, 1974). No entanto, este tipo de
amortecedor apresenta algumas desvantagens devido a complexidade do mecanismo, alto custo,
funcionamento em faixas de freqUéncias limitadas e tolerancias apertadas. Por outro lado, os
materiais viscoelasticos surgem como uma alternativa viavel, dado o seu baixo custo, simplicidade
e alto desempenho, quando usados como suportes de mancais. O pouco uso deste tipo de suporte
pode ser explicado pela dificuldade do projeto destes sistemas, dado que é bastante recente o
desenvolvimento de modelos do comportamento viscoeldstico adequados para aplicagbes
estruturais (Trindade, 2000). Muitas vezes o projeto de suportes viscoelasticos € desenvolvido a
partir de ensaios experimentais sem dispor de um modelo matematico do sistema (Bormann e
Gasch, 2002), o que pode tornar o procedimento excessivamente custoso.

Em anos recentes, pesquisadores tém procurado solugdes para problemas de vibracao
tentando mesclar a simplicidade, seguranca e economia decorrentes do uso de materiais
viscoelasticos, com o alto desempenho, capacidade de adaptacédo e potencial para atuar numa
faixa ampla de freqiéncias, associadas a utilizagdo do controle ativo, mediante o uso atuadores
piezoelétricos (Benjeddou,2001; Inman e Lam, 1997; Lesieutre e Lee, 1996).

A partir deste panorama, foi realizado este trabalho com o objetivo de estudar a aplicagéo
de materiais viscoelasticos no projeto de maquinas rotativas, visando o melhoramento das
caracteristicas dindmicas do sistema. Com este objetivo, foi projetado um sistema de
absorvedores viscoelasticos adequado para sua implementacao nos apoios de um rotor flexivel.
Foi implementado um procedimento para a identificagdo das caracteristicas dindmicas do rotor e,
das caracteristicas viscoelasticas dos absorvedores, posteriormente se desenvolvem modelos
matematicos que permitem a incluséao do efeito viscoelastico no comportamento dindmico do rotor
de forma que seja possivel otimizar as caracteristicas do suporte, procurando que os parametros
dindmicos do sistema rotativo (respostas dinamicas, velocidades criticas e estabilidade) se
enquadrem dentro de niveis aceitaveis.

A partir dos modelos desenvolvidos é possivel determinar a resposta dinamica, velocidades
criticas e a velocidade limite de estabilidade e projetar ferramentas de controle ativo e semi-ativo, a
partir do conhecimento das caracteristicas dindmicas dos absorvedores viscoelasticos, e as
caracteristicas do sistema rotor-mancais. Os modelos do sistema rotor-suporte viscoelastico até
agora propostos na bibliografia (Panda e Dutt, 1999, Shabaneh e Zu, 2000, Dutt e Toi, 2003,



Panda e Dutt, 2003, Bormann e Gasch, 2002), concentram seu trabalho na modelagem dos
componentes viscoelasticos e ndo consideram a flexibilidade do rotor, impedindo a determinacéao
do comportamento dindmico do sistema para os modos flexiveis do rotor, aspecto que é
melhorado nesta tese, outro aspecto é que, dos anteriores trabalhos, unicamente Bormann e
Gasch apresentaram um estudo analitico-experimental do problema. Neste trabalho foram
considerados dois modelos viscoelasticos na abordagem do problema: o modelo viscoelastico dos
campos de deslocamento anelasticos (ADF) e o modelo do modulo de rigidez complexo, sendo
este simplificado considerando diretamente a rigidez complexa dos absorvedores determinada
experimentalmente, sem considerar o fator de forma. Isto devido as dificuldades praticas na
aplicacdo das cargas sobre os absorvedores nas condigbes ideais, o0 que modifica
consideravelmente a resposta dindmica do absorvedor, comparada com a determinada em fungéao
do fator de forma multiplicado pelo médulo complexo do material.

O modelo matemético do rotor flexivel obtido foi determinado usando o método dos

elementos finitos.

1.2. REVISAO BIBLIOGRAFICA SOBRE ASPECTOS RELACIONADOS AO CONTROLE
DAS MAQUINAS ROTATIVAS

Para aplicar convenientemente técnicas de controle é necessario ter conhecimento do
comportamento dindmico das maquinas rotativas e também saber quais parametros dindmicos
devem ser controlados. Por esse motivo, é feita uma revisdo sobre os aspectos importantes do
comportamento dindmico de rotores e, em seguida, sdo apresentadas as alternativas de controle

para tais sistemas.

1.2.1. COMPORTAMENTO DINAMICO DE MAQUINAS ROTATIVAS

A seguir sdo mencionados os aspectos do comportamento dindmico mais importantes de

um sistema rotativo:

(i) Velocidades criticas: Nestas velocidades (e em suas proximidades) o eixo do rotor pode

atingir grandes amplitudes de vibragéo, sendo recomendavel controlar a passagem pelas
mesmas, até a maquina atingir sua velocidade de operagdo. E também recomendavel

manter a velocidade de operacdo em uma distancia cautelosa das velocidades criticas. As



velocidades criticas se apresentam quando a velocidade de rotacdo da maquina coincide
com uma de suas freqiéncias naturais. Para identificar estas velocidades, € comum o uso
do diagrama de Campbell, onde se observa a variacdo das freqUéncias naturais do
sistema, em funcao da velocidade de rotacao do rotor.

Resposta Dindmica: Dado que quanto maiores sejam as amplitudes de vibragado, maiores

serdo as forgas laterais que podem provocar falhas prematuras nos mancais, fadiga na
estrutura e diminui¢do geral no desempenho do equipamento, além de produzir desconforto
devido ao ruido e as préprias vibragdes, o estudo do comportamento dindmico do sistema
rotor-mancais torna-se imperativo. A resposta dinamica € geralmente determinada a partir
do grafico de resposta ao desbalanceamento (figura 1.1), onde as maximas amplitudes
correspondem as velocidades criticas. Basicamente, os procedimentos usados para
diminuir a resposta dindmica sdo o balanceamento do rotor ou o aumento do
amortecimento. Evidentemente, técnicas de controle podem ser também utilizadas com
esta finalidade.

Resposta ao desbal to (N6 13)

Amplitude (c3)

\/ Walocidade Limife de Eslahih&ade——_..: V

-110

i i i i i i i i i
[ 2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000 16000 18000 20000
RPM

Figura 1.1 — Resposta Dindmica ao Desbalanceamento

(i)

Estabilidade: Sendo a instabilidade um problema pouco comum, recebe menor atencédo dos

pesquisadores que outros problemas mais usuais como, por exemplo, o desbalanceamento

(Silveira, 2001). Porém, o tema merece atencdo especial dado que determinadas



condigcbes de velocidade e carga podem levar ao rotor a amplitudes catastréficas. O
problema reveste-se de especial importancia quando se trabalha com rotores montados
sobre mancais hidrodindmicos, uma vez que os coeficientes cruzados presentes nestes
mancais (nas matrizes de rigidez e amortecimento) atuam de maneira similar ao
amortecimento interno, com efeito desestabilizador (Childs, 1993). As principais
caracteristicas deste fenébmeno sao as seguintes:

¢ Antes de uma determinada velocidade denominada ”Velocidade Limite de Estabilidade”
(VLE), o rotor é estavel e sincrono. A partir desta velocidade aparece uma componente
subsincrona no movimento do rotor provocando instabilidade. A VLE sempre excede a
primeira velocidade critica.

e Para velocidades de rotacdo superiores a VLE, a componente subsincrona diverge
exponencialmente com o tempo. O movimento (precessional) associado com a
componente subsincrona tem a mesma dire¢ao que a rotagao do rotor.

e A ocorréncia (ou auséncia) de instabilidade dependente muito do estado de equilibrio
das forcas sobre o rotor.

Na figura (1.2), tomada de Atkins e Perez (1988), é apresentada a funcdo de resposta em

freqiéncia para um compressor centrifugo de 5 estagios medida em diferentes velocidades

de rotagdo. A VLE é aproximadamente 8500 rpm. E possivel observar como a componente
subsincrona é a metade da velocidade de rotagdo e cresce até exceder a componente

sincrona.
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Figura 1.2 — Diagrama em Cascata mostrando um caso de instabilidade num rotor.

(iv)

1.2.2.

Vibracdes transmitidas através do suporte e/ou acoplamentos: Durante sua operacao, o
rotor pode ver-se afetado por vibragdes transmitidas através dos acionamentos ou outros
acessorios, produzindo forgas assincronas, forgas estas que podem provocar alteracdo das
velocidades criticas (Lalanne e Ferraris, 1998). Também é possivel o aparecimento de
problemas de instabilidade, dependendo das caracteristicas dindmicas dos suportes
(Childs, 1993). Outro aspecto que merece consideragcdo € que acionamentos que
transmitem vibragbes residuais podem afetar o desempenho do equipamento e provocar
falhas prematuras (e.g., no caso de acoplamentos deficientes entre 0 motor e o0 eixo
rotativo).

TECNICAS DE CONTROLE

As técnicas para controlar os aspectos anteriormente mencionados sao usualmente

divididas em trés tipos.

O primeiro deles tem a ver com as Técnicas de Controle Ativo, onde é introduzido algum

tipo de energia ao sistema, usando atuadores. No caso das maquinas rotativas, estas técnicas séo

divididas em duas categorias, sendo a primeira o controle de vibragcéo ativo, no qual sdo aplicadas



forcas laterais sobre o rotor para contrapor as forcas causadas pelas vibragoes (Zhou e Shi, 2001).
Por ser o eixo do rotor um elemento mével, é necessario que as forgas aplicadas pelos atuadores
sejam sem contato (e.g. usando atuadores eletromagnéticos ou mancais magnéticos), ou
aplicando-as sobre o suporte (atuadores piezoelétricos, hidraulicos, etc.). Em Adams e McCloskey
(1990) e Zhou e Shi (2001) pode-se encontrar revisdes sobre o estado da arte destas técnicas
aplicadas as maquinas rotativas. A outra categoria é o balanceamento ativo, onde o objetivo é
procurar uma redistribuicdo da massa ao longo do eixo, com a ajuda de atuadores, visando
balancear o rotor (e.g. Alauze, 1998, Dyer e Ni, 1999 e Dyer et al, 2002).

O segundo tipo engloba as Técnicas de Controle Semi-Ativo, onde se procura controlar os
fatores criticos do rotor (velocidades criticas, VLE, nivel de vibracdes) modificando as
caracteristicas dindmicas do sistema (De Lima, 2003). Estas técnicas tém sido aplicadas em
maquinas rotativas mudando as caracteristicas dos amortecedores de filme fluido por meio do
controle da pressao do 6leo lubrificante (Burrow e Sahinkaya,1984), mediante a mudanga da
pressdo de injecao de 6leo em mancais de sapatas deslizantes (Heinrichson, Santos e Fuerst,
2007a, 2007b), ou pelo uso de mancais hibridos: tais como 0os magnéticos-hidrodindmicos (Tian e
Bornis, 1995), ou ainda usando fluidos electrorelogicos (Forte et al, 2004). Nao se acha
documentado até o momento o controle semi-ativo usando suportes hibridos com materiais
piezoelétricos e viscoelasticos, embora pareca ser este um campo promissor de estudos, dado seu
sucesso em outras aplicagdes (Trindade e Benjeddou, 2002).

O ultimo tipo a ser considerado envolve as Técnicas de Controle Passivo, onde séao feitas
modificacdes nas caracteristicas dindmicas do sistema (massa, rigidez e amortecimento) visando
uma diminuicdo das vibragdes e/ou aumento da estabilidade.

Segundo Mead (1999) as técnicas de controle passivo podem ser divididas em 4 tipos
caracteristicos:

(i) Controle de Vibracdes pela modificagcdo do projeto original: onde, antecipando problemas

em um dado produto, ainda no estado de protétipo, € possivel fazer modificagdes alterando
suas caracteristicas originais com a finalidade de garantir um comportamento dindmico
adequado.

(i) Controle de vibracdes agregando dispositivos: estes dispositivos permitem uma apropriada

reducé@o das vibragdes, como por exemplo massas concentradas que permitem diminuir a
amplitude das vibragdes (balanceamento).

(iii) Controle de vibracées aumentando o amortecimento externo: procura-se diminuir a

resposta dindmica nas velocidades criticas pelo acréscimo de materiais com caracteristicas



viscoelasticas, os quais tém uma alta capacidade de absorver energia. Dessa forma,
localizados em pontos estratégicos do sistema, conseguem dissipar uma quantidade de
energia consideravel, atenuando as vibracoes.

(iv) Controle de vibracdes por isolamento do sistema: muitas das vibragdes resultam de fontes

conectadas com o mesmo. Neste caso, € conveniente promover o isolamento da maquina

através de pontos de conexao com materiais resilientes que permitem minimizar os efeitos

indesejaveis.

Na area de dindmica de rotores € comum o uso de diversas combinacdes destes métodos.
Alguns exemplos sdo as aplicagbes de materiais viscoelasticos na fundagdo da maquina,
procurando aumentar a VLE (Panda e Dutt, 1999); a instalagdo de tais materiais no suporte dos
mancais (Dutt e Toi, 2003, Bormann e Gash, 2002), cobrindo totalmente o eixo rotativo (Silveira,
2001); aumentando o amortecimento externo usando mancais hidrodinamicos (Childs, 1993), ou
ainda a diminuigdo do efeito das reagées nos mancais usando amortecedores de filme fluido
(SFD), (Chu e Holmes, 2000).

As técnicas de controle ativo e semi-ativo tém a vantagem de poder corrigir problemas de
vibragcbes em uma faixa maior de freqiiéncias que as técnicas passivas, porém sao geralmente
mais custosas e mais complexas na hora de ser aplicadas. Nestes casos, as técnicas de controle
passivo podem ser uma melhor opgao. Outro aspecto que as torna viaveis € que nao necessitam
de nenhuma fonte externa de energia, fato que garante inerente estabilidade, e as tornam mais
adaptadas a aplicacdes de grande porte (De Lima, 2003). Este aspecto também assegura seu
funcionamento caso acontecam problemas como o corte de energia elétrica ou falhas em
determinados sensores. Deve-se notar que as técnicas de controle ativo e semi-ativo partem dos
mesmos fundamentos tedricos que as técnicas passivas, ou seja, fundamentam-se nas equagoes

diferenciais que caracterizam a dinamica do sistema.
1.3. ORGANIZACAO DA TESE

Este documento esta dividido da seguinte maneira:

No capitulo 2 € apresentada uma revisdo bibliogréfica dos conceitos fundamentais sobre
materiais viscoelasticos, procedimentos para a identificacdo das caracteristicas dindmicas destes
materiais e os modelos de viscoelasticidade utilizados.



No capitulo 3 sdo apresentados os procedimentos adotados para a modelagem matematica
do sistema composto por um rotor flexivel e os procedimentos adotados para incluir o efeito
viscoelastico no modelo matematico do rotor.

O Capitulo 4 apresenta o procedimento proposto para a identificagdo das caracteristicas
dinamicas do rotor flexivel y dos absorvedores viscoelasticos

No Capitulo 5 sédo apresentados os resultados experimentais da identificagcao do rotor e dos
absorvedores, a resposta exibida pelo modelo do sistema do rotor flexivel contendo os
absorvedores viscoelésticos comparada com os resultados experimentais.

No capitulo 6 sédo apresentadas as conclusdes obtidas a partir dos resultados do trabalho.



CAPITULO 2

MATERIAIS VISCOELASTICOS

Um material exibe comportamento viscoelastico quando sua resposta dindmica apresenta
caracteristicas tanto de fluido viscoso como de soélido elastico. Um material elastico recupera sua
posicao original quando é retirada a carga que produz a deformacao, enquanto um fluido viscoso
conserva a forma que lhe tem sido imposta. Os materiais viscoelasticos combinam estas duas
caracteristicas, ou seja, eles recuperam a forma original depois de terem sido deformados,
contudo sua resposta é suficientemente lenta para ter consequiéncias no proximo ciclo de vibracao.
A caracterizagdo de como estes materiais se comportam (elasticamente ou viscosamente)
depende, entre outros fatores, da temperatura e da freqléncia da carga. Muitos materiais
poliméricos que tem longas cadeias moleculares exibem comportamento viscoelastico (plésticos,
borrachas, acrilicos, silicones, vinis, adesivos, etc). De fato, todos o0s materiais exibem
comportamento viscoelastico; em materiais reais ndo se observa uma resposta instantdnea entre a
tensédo e a deformacao, ndo obstante, a hipétese de elasticidade é apropriadamente adotada nos
casos onde os efeitos viscoelasticos sao o suficientemente pequenos para ser desconsiderados.

O mecanismo de amortecimento interno caracteristico dos materiais viscoelésticos oferece
alto potencial de uso em aplicagdes industriais como absorvedores passivos de ruido e vibragbes
(Nashif et al, 1998). No caso das maquinas rotativas, sua utilizagdo também tem demonstrado
eficiéncia no controle das vibragdes (Childs, 1993).

O modelo mais adequado para representar a resposta dindmica dos materiais
viscoelasticos depende do nivel de deformagdo a que é submetido o material, ou seja, para
pequenas deformagdes sdo considerados modelos lineares de viscoelasticidade, enquanto que
para grandes deformacdes outros tipos de modelos nao-lineares devem ser elaborados’. Os
modelos nao-lineares podem ser adequados para aplicagbes estruturais, no entanto oferecem
dificuldades quando s&o usados na modelagem de sistemas dinamicos, devido a suas
caracteristicas nao lineares. O carregamento imposto experimentalmente sob os elementos
viscoelasticos utilizados neste trabalho gerou deformacées maximas de 2%. Devido a esse nivel
baixo de deformacao, este estudo é baseado unicamente em modelos de viscoelasticidade linear,
considerando, portanto, pequenas deformacdes.

! Modelos hipoeldsticos ou hipereldsticos segundo o nivel de deformagio, sendo mais estendido o uso de modelos
hipereldsticos o quais sio consistentes para maiores deformacdes que os modelos hipoelasticos.
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Na teoria da viscoelasticidade linear se considera que nos materiais viscoelasticos a tenséao
nao é instantaneamente proporcional a deformacao, sendo dependente da taxa de deformacao.
Neste caso, a relacdo entre a tensdo, deformacado, e taxa de deformacdo é dependente da
freqiéncia de oscilacdo da carga. Uma forma aproximada de relacionar as tensdes e as
deformagbes nos materiais viscoelasticos sob a agdo de um carregamento uniaxial € a que usa o

modelo linear padréo (Zener, 1948), conforme expressa a equagao (2.1).

r

a+a-‘2—0=G e+ f-G -2 (2.1)
t

sendo:

G(t), tensdo em fung&o do tempo.

G, , modulo de elasticidade do material (mddulo estatico, ou modulo de baixa freqiiéncia).

g(t ) deformagéo em fungéo do tempo.

a, B, sdo constantes dependentes do material
A equacgao anterior apresenta dificuldades para representar o comportamento real dos

materiais, mas € um bom ponto de partida para ilustrar alguns aspectos do comportamento

reologico. Considerando inicialmente que é aplicada uma tens&o constante (o, ) no tempo ¢,, e

considerando as condigbes iniciais t, =0e &£=0, a equagéo diferencial (2.1) pode ser

€= (g—‘:j-(l—e_ﬁJ (2.2)

Alternativamente, quando é aplicada uma deformacdo constante (&,) no tempo t,, com

solucionada da seguinte forma:

condigbes iniciais 7, =0e 0 =G, - €,, a solugdo da equagao diferencial é a seguinte:

t

=G, £+(G,-G, )& e (2.3)
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Nesta equacéo, G, é conhecido como modulo vitreo do material, que € o mddulo de elasticidade
do material no instante inicial em que este é afetado por um carregamento tipo degrau. A partir da
equagao (2.3) é possivel calcular a evolugéo no tempo do estado de tensdes sofrido por um sélido
viscoelastico submetido a uma deformacéao constante, sendo que esta fungao recebe o nome de
fungédo de relaxagdo. Usando a equacao (2.2) é possivel determinar o estado de deformagdes de
um solido viscoelastico submetido a uma tensdo constante. Neste caso, o resultado é conhecido
como fungéo de fluéncia, como pode ser visto na figura (2.1).

A TE
Ge-&
8 Fungéo de Fluéncia
I R e
-
ot —
s
£, o
P
) Fungdo de Relaxacdo
Gr-g,

L 4

& £

Figura 2.1 — Funcbes de Relaxacao e de Fluéncia.

-t

Considerando que € aplicada uma tensdo periddica da forma G(a))zdo-e’" , que
conseqiientemente produzira uma deformacéo do tipo &(w)= £, -¢"", asolugdo da equagéo (2.1)
sera:

o, = (G'+i.G").go = (Ha)z—aﬂj_,_l(Mj -G, - &, (2.4)

1+ 0* - a? 1+i-@* o

sendo a relagdo entre o, e &, dependente da freqliéncia de vibragéo.

A equagao anterior mostra um comportamento similar ao dos materiais viscoelasticos reais,
porém a variagdo de G’ e G’ € muito mais rapida do que se observa na realidade (Nashif et
al,1985). Devido a estes inconvenientes na representacdo, se faz necessaria a introducao de
outras derivadas adicionais de o e £ em funcao do tempo na equacao (2.1), conforme se observa

na equacao (2.5).
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. d'o N d"e
0'+§05- =G-€+G-§ .
i n dtn r r nzlﬂn dl'n

O modelo se torna mais satisfatério na medida em que a ordem da derivada (r) € maior.
A solucao da equacéo (2.5), considerando um carregamento periddico a(a)) =0,¢",éa
seguinte:
1+ 6, (i)

o, =G, & -—"! (2.6)

Considerando algumas simplificagdes, a equacao (2.6) pode ser escrita da seguinte forma
(Nashif et al,1985):

o(w)=G'(@)-1+i-n(®)]-&(s) (2.7)
onde:
G(w)=G'(w)-[1+i-n(w)], é o médulo complexo do material.
G'(w), é a parte real do modulo complexo, conhecida como médulo de armazenamento.
G"(w), é a parte imaginaria, denominada mddulo de perda.

n(w) = G"(w)/G'(w), é conhecido como fator de perda.

Experimentalmente € possivel determinar o fator de perda calculando a fungao arco-
tangente do angulo de fase entre a tenséo e a deformacgéo. Este fator de perda é relacionado ao
amortecimento viscoelastico.

As fungbes tipicas do médulo de armazenamento e do fator de perda de materiais
viscoelasticos com caracteristicas similares as da borracha (os mais usados em aplicacées
industriais) sdo mostradas na figura (2.2) para uma faixa de freqiéncia de dez décadas e
considerando a temperatura como sendo constante. Evidentemente, a figura apresentada deve ser

entendida apenas do ponto de vista qualitativo.
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n)

(G")

Parte Real do Modulo(G")

Fator de Perda (m)

P

Log (Freqiiéncia)
Figura 2.2 — Variacdo do modulo de armazenamento e do fator de perda em funcao da freqiiéncia
(adaptado de Nashif et al,1985).

Na figura (2.2) é possivel observar como o médulo de armazenamento aumenta seu valor,
na medida em que € aumentada a freqiéncia de oscilagdo da carga dinamica. No caso do fator de
perda, seu valor aumenta até uma determinada frequéncia e logo sofre uma diminui¢cao gradual na
medida em que a freqiiéncia € mais ainda aumentada.

2.1. INFLUENCIA DE OUTROS EFEITOS NO COMPORTAMENTO VISCOELASTICO

Além da freqléncia existem outros fatores que modificam a resposta dindmica dos
materiais viscoelasticos. Os mais importantes sdo a temperatura e as cargas estaticas e
dindmicas. Outros fatores podem mudar as propriedades do material durante sua vida util
(envelhecimento, fadiga, contaminagéo, etc.), dependendo de determinadas condi¢des. Entretanto,
existem poucos estudos sobre a inclusao destes outros efeitos sobre os modelos matematicos de
viscoelasticidade. Nesta secéo € apresentada uma revisao sobre a influéncia da temperatura e das

cargas estaticas no efeito viscoelastico destes materiais.

2.1.1. Influéncia da Temperatura nas propriedades viscoelasticas

A temperatura é considerada o fator mais importante dentro dos fatores ambientais que
podem afetar a resposta dindmica dos materiais viscoelasticos (Jones, 1974).

O efeito da temperatura sobre materiais viscoelasticos € ilustrado na figura (2.3). Podem-se
identificar claramente quatro regides com caracteristicas diferentes. A primeira, conhecida como
regido vitrea, € a regiao em que o material € duro e quebradico e 0 modulo de armazenamento €
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alto e diminui lentamente com o aumento da temperatura, enquanto o fator de perda aumenta
significativamente com o incremento da temperatura. Logo comeca a regido de transicdo, onde o
médulo de armazenamento decresce rapidamente com o incremento da temperatura e o fator de
perda atinge um maximo local; o ponto onde este maximo local é atingido é conhecido como
temperatura de transigcdo vitrea (7g), sendo o ponto onde o material deixa de ter um
comportamento vitreo para ter um comportamento tipo borracha. Verifica-se que alguns polimeros
podem ter mais de uma temperatura de transigéo vitrea devido a mudanga da estrutura interna do
material decorrente do aumento da temperatura.

Depois da transicao, é identificada outra regido, conhecida como regido de borracha. Nesta
faixa, tanto o modulo de armazenamento como o fator de perda apresentam valores baixos e sdo

pouco influenciados pela temperatura.
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=
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3
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]
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[
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® « oot .
t oL
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0o
Regido | Regido de Regido de Regido de
Vitrea i Transigdo Borracha i Fluxo
i — : ’_
g Temperatura

Figura 2.3. — Variagdo do modulo de armazenamento e o fator de perda com relagdo a
temperatura, considerando a freqiiéncia constante (adaptado de Nashif et al (1985)).

Em temperaturas superiores, alguns materiais viscoelasticos podem chegar até a uma
quarta regido, conhecida como regido de fluxo. Nesta regiao o médulo de armazenamento se
caracteriza por valores muito baixos e, inversamente, o fator de perda apresenta valores altos.

Devido as caracteristicas da regiao de fluxo, sua aplicacdo em projetos de amortecedores é
bastante limitada, sendo que, na maioria destas aplicagdes, sao utilizados materiais expostos a
temperaturas que os limitam entre a regido de transi¢do e a regidao de borracha.

Na figura (2.4) séo representados o médulo de armazenamento e o fator de perda de trés
diferentes materiais viscoelasticos usados na fabricagdo de anéis de suporte para maquinas
rotativas (Bormann e Gasch, 2002). Os materiais sdo o Perflour PFR 94 (Ausimont Technoflon), o
Parker Nitrilo NBR N674-70 e o Terpolimero de Etileno-Propileno-Dieno EPDM E3676. Nesta
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figura é possivel observar que, para a faixa de temperaturas estudada (entre —40°C e 70°C), o P94
passa pelas regides vitrea e de transicdo. No caso do N674, passa-se pelas regides de transicao e
entra-se na regiao de borracha. Para o caso do E3676, nessa faixa ele esta saindo da regido de

transicéo e permanece, na maior parte do intervalo, na regido de borracha.

— 0

Fator de Perda

Médulo de
Armazenamento] MPa |

oAl L L i
P A e

|"'i'|1"|""'i"'|"' f—t |

=40 =30 =20 -0 0 W 20 30 &0 S50 &0 T =40 =30 =20 -0 O 0 20 30 40 S50 e0 70
Temperatura [ °C | Temperatura [ °C ]

Figura 2.4 — Propriedades dinamicas de trés materiais viscoelasticos representativos (temperatura

versus trés freqiéncias de operacao), (adaptado de Bormann e Gasch, 2002).

Na figura anterior também é possivel observar como a freqiiéncia e a temperatura estao
relacionadas. A influéncia exercida pela temperatura é dada pelo inverso do efeito da freqiéncia.
Nao obstante, sua influéncia é “mais rapida”. Desta forma, é evidente que uma variagdo na
freqUéncia correspondendo a varias décadas representa a mesma mudanga no comportamento do
material que aquela provocada por uma variagdo na temperatura correspondendo apenas a alguns
graus. Este fendbmeno é evidente na maioria dos materiais viscoelasticos e € um dos mais
importantes aspectos da teoria da viscoelasticidade, sendo especialmente relevante na
caracterizacao destes materiais, como sera discutido em outra secdo. Este comportamento é a
base do principio de superposicdo freqliéncia-temperatura, que € usado para transformar as
propriedades do material do dominio da freqiéncia para o dominio da temperatura e vice-versa.
Os materiais que exibem o comportamento descrito pelo principio de superposicao freqtiéncia-
temperatura sdo conhecidos como termoreolégicamente simples, ja os que nao exibem este

comportamento sdo conhecidos como termoreolégicamente complexos. Felizmente a maioria dos
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materiais viscoelasticos apresenta um comportamento termoreolégicamente simples. No caso dos
materiais termoreolégicamente complexos, sdo necesséarios procedimentos mais dispendiosos
para a modelagem do comportamento dindmico em funcdo da freqUéncia e da temperatura

(Klompen e Govaert, 1999).
2.1.2. Influéncia das Cargas Estaticas nas Propriedades Viscoelasticas

Quando sao usados materiais viscoelasticos no projeto de amortecedores de estruturas
dindmicas, a introducao de pré-cargas é quase inevitavel. Os efeitos destas pré-cargas no médulo
de armazenamento e no fator de perda podem ser vistos na figura (2.5), onde € possivel observar
como o valor do médulo de armazenamento aumenta com o aumento da pré-carga, enquanto o
fator de perda diminui com o incremento da pré-carga. Os valores destes deslocamentos podem

ser calculados a partir de dados experimentais.
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Figura 2.5 — Variagdo das propriedades dos materiais viscoelasticos em fungcdo da pré-carga
(adaptado de Nashif et al (1985)).

2.2. CARACTERIZACAO DO COMPORTAMENTO VISCOELASTICO

A relacao inversa entre a freqiiéncia e a temperatura (principio de superposicao) permite
representar o comportamento de materiais viscoeldsticos para diferentes temperaturas e
frequéncias de forma simplificada usando os fatores de deslocamento adequados. O fator de
deslocamento (¢, ) € um recurso usado para calcular o deslocamento das curvas de médulo de
armazenamento e do fator de perda a partir de uma temperatura de referencia (7,), quando esta
temperatura varia para um determinado valor (7). Desta forma, os valores do médulo de
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armazenamento e do fator de perda séo calculados para uma freqiéncia reduzida (¢, - @), dada

pelo produto da freqiéncia de vibracdo pelo fator de deslocamento. Teoricamente, um
carregamento aplicado sob o material com uma freqtiéncia @, sendo T a temperatura do material,
levaria @ mesma resposta viscoelastica caso fosse aplicada a mesma amplitude de carga sobre o
material, estando este na temperatura de referéncia, mas com a freqliéncia reduzida
correspondente a temperatura 7.

Partindo do recurso da freqiiéncia reduzida é possivel representar o valor das propriedades
dindmicas do material viscoelastico usando os diagramas apresentados na figura (2.6). Desta
forma, é determinado o fator de deslocamento em fungdo da temperatura e sao também
determinadas as propriedades para a temperatura de referéncia. E evidente que, para a
temperatura de referéncia (7,=290 K), o valor do fator de deslocamento é igual a unidade.

Parte Real do Modulo(G")
Fator de Perda (n)

Parte Negativa do Moédulo(G%

] 1 o 1 v L T L 7 l_ILI 12 _4 L 1 1 1 1 1 L
10 10 10 10 10 10 10 200 220 240 260 280 300 G320 340 360
Freqliéncia Reduzida [Hz] T(K)

Figura 2.6 — a) Variagéo de G’, G’ e n em fungéo da frequéncia reduzida; b) variagdo do fator de

deslocamento em fungéo da temperatura (Material ISD112%) (Soovere et al, 1984).

Um procedimento mais simples para a representagdo das propriedades de um material
viscoelastico foi proposto por Jones (1978 e 1981), onde toda a informacéo se acha incluida em
um Unico nomograma. Na figura (2.7) é ilustrada esta metodologia na apresentacdo das
propriedades do material ISD112 (3M Viscoelastic Damping Polymer 110, Technical Data, 2003).
Para determinar o moédulo de armazenamento e o fator de perda usando este nomograma é

necessario tracar uma linha horizontal na freqiéncia desejada até cruzar a isoterma da

? Produzido pela 3M"
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temperatura escolhida. Entédo, a partir deste ponto de intersec¢éo € tragada uma linha vertical que
intercepta as curvas do modulo de armazenamento e do fator de perda, cujos valores podem ser
lidos a esquerda do nomograma.

—
o
o
o

1000

o)
o

Freqiiéncia [Hz]

—

Parte Real do Modulo (&)
Fator de Perda (m)
)

o
—

I I
Wl A A i V. Wl e Vi

0.01 ///////f/ / / / i 7 ] 0.01

BG' o017
Figura 2.7 — Nomograma das propriedades viscoelasticas do material ISD112 (Adaptado de 3M
Viscoelastic Damping Polymer 110, Technical Data, 2003).

2.3. IDENTIFICACAO DO COMPORTAMENTO VISCOELASTICO

As caracteristicas viscoelasticas de um soélido podem ser determinadas através de
diferentes tipos de ensaios, dependendo das caracteristicas geométricas e fisicas do espécime a
identificar, da regido na qual se pretende obter as caracteristicas viscoelasticas (ver segao 2.1.1),
da faixa de freqUéncia investigada, da magnitude e do tipo de deformagao, etc. No caso da
identificacdo dos parametros viscoelasticos em laminas com camadas de materiais viscoelasticos,
pode ser aplicado o procedimento proposto pela norma ASTM E-756 (2004). De maneira geral os
ensaios para a determinacao das propriedades viscoelasticas de espécimes sélidos podem ser
classificados em dois grupos, dependendo do tipo de carregamento aplicado: ensaios transientes,
através dos quais, a partir da resposta no tempo, é possivel determinar as funcdes de fluéncia e
relaxacao; e ensaios dinamicos, divididos em sub-ressonantes e ressonantes, através dos quais é

possivel determinar os parametros dependentes da freqiéncia, ou seja, o modulo de



20

armazenamento, o fator de perda, o coeficiente de Poisson®, etc. Segundo a bibliografia, a partir
de qualquer um destes ensaios é possivel fazer uma identificacdo completa de todos os
parametros viscoelasticos no dominio do tempo e no da freqiéncia (Bergstrém e Boyce, 1999).
Nao obstante, na pratica, isto implica muitas dificuldades na determinacdo acertada dos
parametros dindmicos através dos ensaios transientes e, da mesma forma, dos parametros das
funcdes de fluéncia e relaxacao, através dos ensaios dinamicos. Por este motivo é normalmente
recomendado realizar uma combinacdo de ensaios. Por outro lado, deve ser considerada a
anisotropia do material. Adicionalmente, deve-se lembrar que caso o estado de
tensbes/deformagdes aplicado experimentalmente no ensaio ndo corresponder ao considerado no
modelo, os resultados estardo fortemente comprometidos. De uma forma geral, € preferivel a
realizagdo de ensaios em que se coloca o espécime numa camara com temperatura controlada.
Em seguida, dependendo da faixa de freqiiéncias e temperaturas de andlise, é usado o principio
de superposigao freqiiéncia-temperatura (ver segéo anterior) para reduzir o nUumero de ensaios
necessarios numa determinada faixa de freqtiéncias. A seguir, sdo apresentadas as bases para a
realizacao destes ensaios.

2.3.1. Ensaios Transientes

Este tipo de ensaios é usado para determinar as fungdes de fluéncia e relaxagcao. No caso
do ensaio de fluéncia é necessario colocar uma carga estética atuando sobre o espécime de forma
que se produza uma tensdo constante ao longo de sua secao transversal. Considera-se que a
deformacéao decorrente é o suficientemente pequena para ndo modificar significativamente a area
da segao transversal do espécime. O carregamento acima mencionado nao pode ser aplicado de
forma instantdnea como seria o ideal. Ao invés disso, a carga se aplica gradualmente até alcancgar
seu valor nominal num periodo que geralmente leva entre 0,5 e 1,0 segundos. Geralmente a
aquisicao dos dados experimentais é iniciada depois de transcorrido 10 vezes o tempo necessario
para o carregamento. De maneira geral, as bancadas usadas para a identificacdo das
propriedades dindmicas de materiais viscoelasticos também podem ser utilizadas para a
identificacao das fungdes transientes (Lakes, 2004).

? Teoricamente o coeficiente de Poisson (V) de materiais viscoeldsticos é um valor complexo, dependente da freqiiéncia
(Etchessahar er al, 2005). Mas, em termos praticos, na maioria das vezes este coeficiente é considerado como um valor
real e independente da freqiiéncia. Para materiais com caracteristicas de borracha, observa-se que seu valor oscila entre
0.49 ¢ 0.50
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Por outro lado, ensaios de relaxacao sao realizados através da observacao da resposta do
material em funcdo de uma deformacgédo constante. A deformagédo constante pode ser imposta
usando um sistema de cames com uma rigidez muito maior que a do espécime, ou ainda qualquer
outro tipo de atuador que permita a aplicagéo rapida de uma deformacéo que logo permanecera
constante. Neste caso, de forma semelhante a dos ensaios de fluéncia, nao € possivel aplicar a

deformacao de maneira instantanea, como seria o ideal.

2.3.2. Ensaios dinamicos

Nestes ensaios € observada a resposta dindmica do espécime ao ser aplicada uma
excitagdo externa. Determinar qual € o tipo de ensaio dindmico adequado depende da faixa de
freqliéncias, da rigidez do material e do fator de perda. Para baixas freqiéncias e altos fatores de
perda sdo recomendaveis métodos sub-ressonantes; no caso de baixos fatores de perda se
recomenda a aplicacdo de ensaios ressonantes, e, para frequéncias maiores (da ordem de
megahertz ou maiores), € usada a velocidade de propagacdo das ondas acusticas através do
espécime para a determinacdo do mdédulo complexo correspondente. Na seqUéncia, sera

ampliado o sentido da realizacdo de cada um dos tipos de ensaios acima descritos.

(i) Ensaios sub-ressonantes:

Neste caso é aplicado sobre o espécime um carregamento com uma freqiiéncia senoidal,
considerando que neste caso é esperada uma resposta também senoidal e na mesma freqiiéncia,
sempre que o material apresente um comportamento linear. Em materiais ndo lineares € comum a
identificacdo de multiplos inteiros da freqiiéncia de excitacao.

O espécime é excitado numa faixa de freqiéncias determinada, sendo a freqiiéncia maxima
restrita pelas ressonancias do material, do sistema de fixagdo e dos transdutores, de maneira que
a arcotangente do angulo de fase medido entre a tensao aplicada e a deformacao seja diretamente
relacionado com o fator de perda do material considerado. A freqiéncia minima de analise é
restrita pelo tipo de transdutores empregados.

Através do ensaio é possivel determinar a rigidez complexa do material, e, a partir dai, € obtido o
modulo de armazenamento e o fator de perda, uma vez conhecido o fator de forma da peca
ensaiada. O fator de forma depende da geometria e do tipo de carregamento aplicado sobre o
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espécime. A relacao entre o fator de forma e o modulo complexo do material € dado pela equacao
(2.8).

K'(0)=7-G'(0)-[1+i-n(w)] £(s) (2.8)

onde:

K'(w), é a rigidez complexa do material viscoelastico.

¥, € o fator de forma.

Na tabela 1 é apresentado um resumo dos diferentes procedimentos encontrados na literatura,
conforme apresentados por Di Benedetto e Francken (1997), ao estudar os testes usados para a
identificacdo do modulo complexo e os correspondentes fatores de forma empregados em cada
caso.

Tais métodos de ensaio também s&o conhecidos como métodos de estimagdo direta da rigidez
complexa (Espindola et al, 2005), uma vez que, a partir do fator de forma e das leituras dos

transdutores, é estimado diretamente o valor do médulo complexo de rigidez do material.

Tabela 1. Métodos de Ensaio usados para a identificagdo do modulo complexo.
(adaptada de Di Benedetto e Francken,1997).

. s Esquema do Fator de
Ensaio Descricao . Fonte
Ensaio forma
f
1 ) Charif (1991)
Ensaio de Tenséo ou h n-D
1
) Compressdo’ 5 Doubbaneh (1995)
Wiczak et al (2000)
D
Ensaio de Fe
. . 2
2) Clsalhament’o simples — 7-D Sousa (1994)
sobre area _ h
transversal circular D

* Neste caso o fator de forma é dado para o cdlculo do médulo de elasticidade do material (E)
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3)

Ensaio de
Cisalhamento com
maquina de ensaios

Lempe et al (1992)

com duas pecas
deformaveis

4)

5) Ensaio de Gubler (1990)

cisalhamento co-axial

(i) Ensaios ressonantes:

Este tipo de ensaios € apropriado para a identificagdo de materiais com fatores de perda
muito baixos, da ordem de 10 a 10°, usualmente verificados nos materiais viscoelasticos situados
na regiao vitrea (Lakes, 2004).

Neste tipo de ensaios o material é induzido a vibrar livremente, sendo identificadas suas
primeiras freqléncias naturais e seus correspondentes fatores de amortecimento modais. A partir
desta informagdo, o mddulo complexo do material é calculado através do ajuste do modelo
matematico do corpo de prova. Desta maneira 0 modulo complexo do material € determinado
indiretamente, através da solu¢cao de um problema inverso.

Usualmente se empregam duas estratégias para a realizacdo destes ensaios: na primeira,
0 espéecime é colado a uma massa muito maior, ou, no caso de ensaios de tor¢gdo, a uma massa
de momento de inércia muito maior. A idéia é que virtualmente toda flexibilidade do sistema esteja
associada ao material viscoelastico e toda a inércia esteja relacionada com a massa solidaria ao
mesmo. Desta maneira a modelagem do sistema é simplificada e, conseqlientemente, a analise

dos resultados fica igualmente mais simples.
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(iii) Ensaios de propagacdo de ondas mecénicas:

Mediante o uso destas técnicas é possivel identificar o modulo complexo do material em
faixas de frequéncia superiores a 1MHz.
Para comprimentos de onda muito maiores que o didmetro ou a largura do espécime, a

velocidade de propagacgao da onda (C,) é dependente do médulo de Young e da densidade do

material, conforme mostra a equacao (2.9).
E
C,=.|— (2.9)
P

Na equagéo (2.9), o mddulo de Young é substituido pelo médulo de cisalhamento, no caso
de ser considerada a velocidade de propagacdo das ondas transversais através do corpo de
prova.

No caso inverso, ou seja, quando o comprimento de onda é muito menor que o didametro ou
a largura do corpo de prova, a velocidade de propagagédo da onda também é dependente do
coeficiente de Poisson, conforme expresso pela equagéo (2.10).

1
C, = ) (2.10)

Configura-se, assim, o caso tipico da maioria dos estudos ultra-sénicos para frequéncias
superiores a 1MHz. Para casos onde nenhuma das condigbes anteriores se apresente, a relacéo
entre a velocidade de propagacao da onda e o0 modulo do material € bem mais complicada (Lakes,
2004).

2.3.3. Fontes de Erro na realizacao dos Ensaios
Quando da realizacdo dos ensaios, devem ser consideradas diferentes fontes de erros na

determinagdo dos parametros viscoelasticos, procurando minimizar seu efeito, na medida do

possivel. Os aspectos mais importantes a levar em conta como fontes de erro sdo os seguintes:



(ii)

(i)

(iv)

(vii)

(viii)

2.4.
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Falta de precisdao na medida da forgca aplicada sobre o material quando as medi¢des sao
feitas em altas temperaturas, ou, da mesma forma, falta de precisdo na medida da
deformacdo do espécime quando os ensaios sao feitos em temperaturas préximas a
temperatura de transicao vitrea (Di Benedetto et al, 2001).

Dimensao do espécime utilizado no ensaio nao estd de acordo com o modelo (Di
Benedetto et al, 2001).

Baixa rigidez do dispositivo onde s&o realizados os testes (Di Benedetto et al, 2001) ou as
freqUéncias naturais do suporte sdo préximas daquelas da faixa de freqiéncias estudada.
Controle inadequado das condi¢gdes ambientais, permitindo mudangas de temperatura ou
contaminacao durante o ensaio.

Defeitos ou nao-homogeneidades do espécime testado, tais como micro-fissuras,
inclusbes, contaminacao.

Falta de controle sobre as varidveis que nao sdo consideradas no modelo, tais como o
movimento relativo entre as pecas que compdem o sistema constituido pela bancada de
ensaios e pelo espécime, devido a ineficiéncia da cola ou a folgas excessivas, o0 que acaba
introduzindo atrito e nao-linearidades na resposta dinamica.

Dificuldade na aplicacdo de diferentes modos de carga sobre o material. Evidentemente,
deve-se procurar promover um estado de deformac¢des no material, 0 mais aproximado
possivel daquele verificado no modelo usado para o ajuste dos parametros. (Axel physical
testing services, 2000).

No caso de ensaios dindmicos ocorre um aquecimento do material, até entrar em equilibrio
com o meio ambiente. O ensaio deve ser efetuado nas condi¢coes de trabalho reais do
material, pelo que se deve esperar até que este entre em equilibrio com o meio-ambiente,
devendo-se esperar 0 tempo necessario para que isso ocorra.

MODELAGEM DO COMPORTAMENTO VISCOELASTICO

Observa-se que nao existe um Unico modelo capaz de representar apropriadamente todos

os aspectos do comportamento dos soélidos viscoelasticos sob diferentes condigbes de carga.

Assim sendo, é conveniente ter conhecimento das caracteristicas tanto de carregamento como

ambientais na escolha do modelo mais adequado. Conforme anteriormente alertado, neste

trabalho o estudo é concentrado nos modelos lineares de viscoelasticidade.
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Os modelos de viscoelasticidade linear baseados na equacgéo (2.7) sdo conhecidos como
modelos de moédulo complexo. Esta proposta foi feita inicialmente por Snowdon (1968) para
analisar o comportamento de materiais com caracteristicas semelhantes as da borracha. A partir
deste critério, alguns autores consideraram que, devido a baixa taxa de variagdo do mdédulo de
armazenamento e do fator de perda com relagdo a frequéncia, é possivel tomar estes valores
como sendo constantes, para uma dada faixa de freqiiéncias de interesse (Shen, 1994). Em outros
casos, foi considerada a variagao do médulo de armazenamento, mas mantendo constante o fator
de perda (Douglas and Yang, 1978; Huang et al, 1996). Agnes e Napolitano (1993) e Baz (1998)
consideram que tanto o moédulo de armazenamento como o fator de perda sdo ambos variaveis
com a freqliéncia. Assim sendo, eles usaram nomogramas do material que mostram a variagao do
modulo de armazenamento e do fator de perda com relagéo a freqiiéncia.

Procurando introduzir a relagao entre tensao e deformagao nas equagdes da dinamica do
sistema submetido ao efeito viscoelastico, tém sido propostos modelos baseados no agrupamento
de molas e amortecedores viscosos, sendo tais modelos conhecidos como modelos reoldgicos. Os
modelos reolégicos originais apresentam limitacées devido a sua simplicidade (e.g. os modelos de
Kelvin-Voigt e de Maxwell). No caso do modelo linear padréo (ou de Zener) sao superadas estas
limitagdes, porém sua resposta ndo se aproxima o bastante do comportamento real do material.
Tal fato motivou o desenvolvimento do Modelo Padrao Generalizado, que introduz derivadas de
ordem superior da tensdo e da deformacao, além de considerar ambas como sendo funcdo do
tempo (Rogers, 1983), conforme a equacao (2.5).

Geralmente, para representar apropriadamente o comportamento viscoelastico de um
material usando o modelo Padrao Generalizado, € necessario considerar um grande nuamero de
derivadas temporais. Assim, a utilizagao deste modelo para representar o efeito viscoelastico num
sistema baseado no método dos elementos finitos implica a solugdo de um sistema de equagbes
diferenciais de alta ordem. Procurando reduzir o nUmero de parametros e, conseqiientemente, o
custo computacional da utilizagdo do modelo padrdo generalizado, Bagley e Tovik (1979)
propuseram a introducao de derivadas fracionarias, conforme a equacao (2.11).

G(t)+Zilbn DP(o(t))=G. .g(t)@q, D% (¢(r)) 2.11)

onde ¢, e [, sdo expoentes fracionarios e D” é o operador de derivada fracionaria, segundo a

seguinte equacao:
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p*(x(1))= r(11_oo)%( f_(z)jdr (2.12)

ot

onde F(l—oo):J.ert é a chamada funcdo gamma.
t
0

De acordo a observagdes experimentais (Bagley e Torvik, 1979), a maioria dos materiais
viscoelasticos pode ser modelada considerando unicamente o primeiro termo dos somatérios que

aparecem na equacao (2.11), de acordo com a seguinte equacao:
o(t)+b-D?(o(t)) =G, - £(t)+ G, - D*(&(z)) (2.13)

Neste caso, € possivel representar a dependéncia da freqiéncia do comportamento
viscoelastico considerando somente cinco parametros.

Estudos posteriores, baseados na relacdao entre tensdo e deformacdo dos materiais
viscoelasticos usando o conceito de derivadas fracionarias, foram desenvolvidos por Torvik e
Bagley (1987), Liebst e Torvik (1996), Rossikhin e Shitikova (1998) e Espindola et al (2004 e
2005).

Com o objetivo de permitir a inclusdo do efeito viscoelastico em problemas estruturais
usando o método dos elementos finitos, foram desenvolvidos métodos baseados no uso de
variaveis internas. Por esse motivo sdo conhecidos como modelos baseados em variaveis
internas. O primeiro autor a usar o conceito de variaveis internas parece ser Biot (1955). Nao
obstante, o desenvolvimento de modelos apropriados para aplicagdes do método dos elementos
finitos é relativamente recente. Considerando estas aplicacées, Golla e Hughes (1985) e depois
McTavish e Hughes (1993) desenvolveram o modelo conhecido como Golla-Hughes-McTavish
(GHM). Leisieutre (1992) propds o modelo denominado de campos termodindmicos aumentados”.
Em seguida, Leisieutre e Bianchini (1995) apresentaram o modelo dos campos de deslocamentos
aneldsticos®. Johnson et al (1997) e Yiu (1993) também propuseram alternativas de se escrever
modelos representativos de materiais viscoelasticos baseados no uso de variaveis internas.

O conceito das variaveis internas tem permitido um grande avango na modelagem do
amortecimento viscoelastico devido a possibilidade de se ter modelos bastante representativos das
situagbes experimentais e ainda por permitir a introducdo da dependéncia da freqiéncia e da
temperatura no comportamento do material. Uma grande vantagem destes métodos € que os

> 0 nome em portugués foi traduzido do original: Augmenting Thermodynamical Fields (ATF)
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dados empiricos do médulo complexo de um determinado material viscoelastico podem ser
introduzidos no modelo usando varidaveis complexas. Estas variaveis sao apenas um recurso
matematico para incorporar a informagdo experimental no modelo teérico e, portanto, nao
representam deslocamentos fisicos ou reais.

A introducgao de variaveis internas incrementa de forma consideravel o tamanho do modelo
construido usando elementos finitos; ndo obstante, o sistema de equagdes pode ser reduzido sem
modificar a resposta dinamica em determinada faixa de interesse usado um método de redugao de
modelos (Yae et al, 1993 ou Park et al, 1999). Na proxima se¢éo € revisado o modelo dos campos
de deslocamentos anelasticos, uma vez que este método foi o escolhido pelo autor para o
desenvolvimento desta pesquisa.

2.5. MODELO DOS CAMPOS DE DESLOCAMENTO ANELASTICOS (ADF)

O modelo ADF (Lesieutre e Bianchini, 1995) é baseado na separagdo dos graus de
liberdade associados aos elementos viscoelasticos em dois grupos: um elastico e o outro
anelastico, sendo que o grupo anelastico € relacionado com o processo de relaxagcao préprio do
material viscoelastico. As equacdes basicas do modelo ADF séo as seguintes:

N
c=G-¢e" =G-[€—Z‘€fj (2.14)
C,-G
of ==7gf —G-le-c,-¢) (i=1,...N) (2.15)

sendo N o numero de campos de deslocamento considerado. C;é um parametro dependente do

material, que permite associar o deslocamento dos campos anelasticos ao deslocamento total,
como sera explicado a frente. No caso de se considerar apenas um campo de deslocamento

aneléstico, o modelo pode ser representado pelo sistema mecéanico mostrado na figura (2.8).

® 0 nome em portugués foi traduzido do original: Anelastic Displacement Fields (ADF)
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Figura 2.8 — Analogia do modelo ADF com um sistema mecanico

O sistema da figura (2.8) € um modelo viscoelastico classico composto por um elemento de
Kelvin-Voigt em série com uma mola. A tensao na mola, o, é determinada pela rigidez G e pelo
deslocamento elastico (¢°), sendo este dado pela diferenca entre o deslocamento total (&) e o
deslocamento aneléstico interno (£'). A tensdo no amortecedor, ¢", é a diferenca entre a tenséo da
mola principal e da mola secundaria incluida no elemento de Kelvin-Voigt. A tensédo do
amortecedor é também equivalente a constante do amortecedor multiplicada pela taxa de
mudanca na deformacdo anelastica, de forma que a equacao (2.12) representa a evolucao do
campo de deslocamento anelastico.

Lesieutre (1992) define o médulo de rigidez do material viscoelastico da seguinte forma:

(2.16)

sendo G, o médulo relaxado ou médulo de baixa freqiiéncia, @ a freqiiéncia, £2; o inverso do tempo
de relaxacao com deformacéao constante correspondente ao campo anelastico /, 4;, a relacao entre
o modulo de rigidez relaxado e a rigidez do campo de deslocamento anelastico i, onde C; € o
parametro que permite relacionar o processo fisico de relaxagéo ao deslocamento total, dado pela

seguinte equacao:
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N
1+> 4
C~ — i=1

i A

4

(2.17)

No modelo ADF o médulo de rigidez é simplificado como sendo dado pelo médulo de alta
frequiéncia (Lesieutre e Biachini, 1996), conforme a Equacéo (2.18).

G(w)=G,-(1+i4J (2.18)
i=1

Os parametros 4, 2, e G, podem ser determinados usando informagcbes empiricas do
modulo complexo de um dado material viscoelastico. Usando as equacgdes (2.14), (2.15) e (2.18)
pode-se incorporar 0 comportamento viscoelastico do material no modelo estrutural montado a

partir do método dos elementos finitos, como serd mostrado no préximo capitulo desta tese.



CAPITULO 3

MODELOS MATEMATICOS

Neste capitulo serdo apresentados os procedimentos matematicos usados para a obtengao
dos modelos analiticos do rotor. Tais modelos sdo necessarios para o céalculo da resposta as
forcas de desbalanceamento, determinagédo das freqiiéncias naturais para diferentes velocidades
de rotacdo e dos modos préprios de vibracdo. Além disso, apresenta-se o modelo utilizado para
representacao dos sistemas viscoelasticos estudados. Em seguida, € apresentado o procedimento
mediante o qual séo integrados os modelos que incluem o efeito viscoelastico.

3.1. MODELO MATEMATICO DE UM SISTEMA ROTATIVO

O modelo do sistema rotativo é obtido usando o método dos elementos finitos, segundo o
procedimento proposto por Lalanne e Ferraris (1998).

Para o calculo das energias cinética e de deformacao, e do trabalho virtual, sdo usados
dois sistemas de referéncia, sendo Ri(XYZ) um sistema inercial (fixo) e Rni(xyz) um sistema nao
inercial (rotativo), sendo sua origem pertencente & linha neutra da arvore. A relagéao entre R, e R, é
feita por meio de trés angulos: ¥ medido sobre o plano XY, & medido sobre o plano y;z;, e ¢
medido no plano xz (figura 3.1).

A matriz de transformacéo do sistema de coordenadas inercial, R;, para o nao inercial, Ry;,
€ dada pela seguinte equacao:

X cosy -cos@—seny -senf-seng senly-cos@+cosy-send-sengd cosy-seng | [ X
Y= —seny -senf cosy -cos@ sen@ QY (3.1)
V4

cosy -sengd+seny -senf-sengd seny -seng—cosy -senf-cosg cosf-cosg | |Z
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Figura 3.1 - Relacdes angulares entre os sistemas inercial e ndo-inercial

O vetor velocidade instantanea de rotagéo escrito no sistema de coordenas R, é dado por:

é-cos¢—lﬂ-cos0-sen¢
w

a)x
= @ +1r-send (3.2)
, 0-seng+1yr-cosf-cose

3.1.1. Elemento de Disco

O elemento de disco (figura 3.2) é considerado rigido e, portanto, sua energia de
deformacdo ndo é considerada. A energia cinética do elemento de disco pode ser calculada pela
equacao (3.3).
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1 ) .2 1 2 2 2
Ty =5 M, (a2 +w )+E-(1DX @+ 1, -0 +1,, - 0) (3.3)
sendo:
Mp = Massa do disco.
u,w =coordenadas generalizadas em relacao ao sistema de coordenadas inercial.
In., Iny, Ip, = elementos da diagonal principal do tensor de inércia do disco.

v

X

Figura 3.2 - Elemento de Disco.

Considerando o disco como sendo simétrico (Ip,= Ip;), 0S angulos € e ¥ como sendo
“pequenos”, e a velocidade angular como sendo constante, isto é ¢ =2, obtém-se apds
substituicdo da equacao (3.2) na equacéo (3.3):

=, i)k, @), (@ 2a ) e
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1 , C ~ .
onde E-ID}, -02% é uma constante que representa a energia cinética de rotacdo do disco e

1, -2-0-y-6 éumtermo da energia cinética relacionado ao efeito de coriolis.

N | =

Define-se o vetor {g/ contendo o conjunto de coordenadas generalizadas necessarias para
descrever o0 movimento da estrutura: neste caso sdo necessarias duas translacoes, u e w, e duas

rotacdes, & e y, como é mostrado na equacgao (3.5).

laf=lu w o vy} (3.5)
onde: 022_;1/ e l/fz—g—z

Aplicando as equagbes de Lagrange a equagado (3.4), considerando o vetor de
coordenadas generalizadas {q/, € possivel chegar a seguinte equagao:

M, {G}+2-G, {4}=0 (3.6)

onde M, e Gj sao, respectivamente, as matrizes de massa e giroscépica do elemento de disco,
cujas expressdes se encontram detalhadas no Apéndice A.

3.1.2. Elemento de Arvore

O elemento de arvore (figura 3.3) é considerado como um elemento de viga com segao
transversal circular. Sao considerados os efeitos de inércia rotatéria da secdo transversal
(Rayleigh), e o efeito de cisalhamento (Timoshenko). Na seqiiéncia sdo calculadas as expressoes
da energia cinética e de deformagao do elemento de arvore.
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Figura 3.3 - Elemento de Arvore.

(i) Energia Cinética do Elemento de Arvore

A expressao geral da energia cinética de um elemento de arvore é semelhante aquela
obtida para um elemento de disco. Assim, para um elemento de comprimento L, a energia cinética

pode ser escrita como:

sz—l'f‘:{(é)z +(v'/)2}-dy+p—;j;{(u)2+(w)2}-dy—2-p~1-Q-L: y-0-dy+p-1-L-Q°  (3.7)

sendo que p é a densidade do material do elemento, S é a secao transversal e I é o
momento de inércia da secao transversal em relagédo a linha neutra da arvore.

Usando o método dos elementos finitos, considera-se que o elemento de arvore possui dois
nds. Considerando que cada n6 tem quatro graus de liberdade, dois de deslocamento e outros
dois de rotacao, é possivel escrever o vetor de coordenadas nodais do elemento de arvore usando

a seguinte equacao:

5:[“1,“’1’ 6, Yy, 1, W5, 6, ij]T (3.8)
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Os deslocamentos u e w s&o calculados da seguinte forma:

com:

ou = [”1,’ Vil ¥, ]T

w=N,(y)ow (3.10)
com:

ow = [Wv 6,,w,, 0, ]T

Ni(y) e Ny(y) sdao as chamadas fungdes de forma que permitem expressar 0s
deslocamentos da &rvore (Lalanne e Ferraris, 1998), dadas por:

;_y+ __’ - ;__

32 23 22 332 232 3
e @)

(3.12)

’

> r L I?

32 23 22 332 23 2 3
W)= 1- 20 By 2 B B

Calculando as derivadas das equagoes (3.5), (3.9), e (3.10) e substituindo-as na equacao
(2.12), tem-se:

T
= j[& NTN, Gi+ 6" NI N5w]dy+'0_J' st IN{ ANy o or dN; AN, o
2 dy dy dy dy
+pl, Q) 8 dgyl —5Wdy + pILQ* (3.13)

Substituindo as fungdes de forma e suas derivadas na equacao (3.13), fica:

T =Lt m i+ Lo M on+ Loitm i+ LS M Sw+ Q8T M Sw+ pILQ?  (3.14)
2 2 2 2
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Nesta equacdo as matrizes M; e M, sdo as matrizes classicas de massa, M; e M,, sao
devidas a influéncia do efeito da inércia rotatéria, e M5 é devida ao efeito giroscopico. Aplicando as
equagodes de Lagrange € possivel obter a equagao (3.15):

M. +M,)- B} G, {5}=0 (3.15)

onde M. é obtida a partir de M, e M,; M, é obtida usando M; e M,, e G decorre de Ms,

sendo suas respectivas expressdes igualmente detalhadas no Apéndice A.

(ii) Energia de Deformagéo do Elemento de Arvore

A energia de deformagao é necessaria para a obtengdo da matriz de rigidez do elemento
de arvore. Lalanne e Ferraris (1998) determinam a energia de deformacdo de um elemento de
arvore de acordo com a seguinte equagao:

CE-dpe|() (*w) |, F oprffou) (ow)
Us = 5 J'O [(ayzj +(ay2j }dy+7'[0 {(ayj +(ayj }dy (3.16)

N&o havendo forga axial (F, = 0), a equagao anterior pode ser escrita como sendo:

E-1ccl(3%) (9*w)
Us == [ l(ay‘;j +(ayva ]dy (3.17)

Substituindo as derivadas segundas das equagdes (3.9) e (3.10) em (3.16):

NI d’N
U, = L qr NN 5 syr DN N
2 dy* dy? dy* dy*

T T
+5r{ r dN{ dN dNT dN, (ﬂ

T
El OL{&/{ d*NT d*N, i}dy+
(3.18)

1 &/t &/VT
dy dy dy dy
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Depois da integracao, U, fica da seguinte forma:

U =%&ATKI&A+%5WTKZ5W+%&4TK3&4+%§WTK45W (3-19)

sendo que K; e K, sdo as matrizes classicas de rigidez, e K; e K, as matrizes devidas as
forgas axiais. Aplicando as equacdes de Lagrange a equacéao (3.19), tem-se:

U,
=

K +K,.)s (3.20)

c

a0

K. € a matriz classica de rigidez obtida a partir de K; e K, e K» € a matriz devida as forgas
axiais, sendo esta relacionada com K; e K,. As expressdes destas matrizes sdao também
detalhadas no Apéndice A.

3.1.3. Elemento de Mancal

Geralmente, um rotor flexivel &€ suspenso por apoios compostos por caixas de rolamentos,
mancais hidrodindmicos, que por sua vez sao suportados por uma estrutura flexivel, que permite
dissipar a energia cinética resultante das vibra¢des do rotor e ainda acomodar expansao térmica,
resultante das mudancas de temperatura dos elementos mecanicos, registradas quando a
maquina entra em movimento. Um modelo esquematico do elemento de mancal é apresentado na
figura (3.4).
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Figura 3.4 — Modelo esquematico da suspensao de um rotor

O mancal pode ser simplificado, considerando que os suportes do rotor funcionam como
sistemas de dois graus de liberdade que atuam independentemente em cada uma das direcoes de
movimento transversais ao eixo da maquina (x e z, de acordo com o sistema de referéncia usado

neste trabalho).

8 Eixod?nRotorB ? ((.l Meq 3 Z[

) c C Suporte
cais K b feq 9 Equi
Man b 25 el Equivalente
Ms I

Suporte

Flexivel Kg

Figura 3.5 — Esquema do funcionamento de um suporte do rotor na dire¢géo Z

Na figura anterior os coeficientes K, e C, estédo associados a rigidez e ao amortecimento

dos rolamentos ou mancais hidrodinamicos, respectivamente. E mais conveniente fazer a
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consideracao destes coeficientes como sendo dependentes da velocidade de rotagao, para o caso
de mancais hidrodinamicos (Childs, 1998).

O modelo anterior pode ser escrito em fungéo de coeficientes equivalentes (Keq € Ceq ).
Nicholas e Barret (1986) apresentam uma formulacdo que permite o calculo dos coeficientes
equivalentes a partir dos quatro coeficientes apresentados no modelo da figura (3.4). No caso de
ser necessaria a inclusdo dos termos cruzados, a formulagdo matematica dos coeficientes
equivalentes fica consideravelmente mais complexa (Nicholas et al, 1986).

No presente trabalho, considerando a bancada experimental disponivel, € modelado um
suporte composto por uma caixa de mancais de rolamento suspensa por laminas flexiveis bi-
engastadas, sendo a rigidez do sistema de laminas muito menor que a rigidez da caixa de
rolamentos.

Neste trabalho, os coeficientes equivalentes do sistema de suporte do rotor séo
determinados sob a consideracdo de estes serem constantes e independentes da freqiiéncia de
rotacdo da maquina (Figura 3.6), de acordo ao proposto por Lalanne e Ferraris (1998). Neste caso,
o trabalho virtual das forgas atuando sobre o eixo, pode ser escrito da seguinte forma:

oW =—k udu—k wou—k_ wow—k uow—c_ iiou—c _wou—c_wow—c, iow (3.21)

ou:
(3.22)

Figura 3.6 - Configuracdo do mancal
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sendo que F, e F,, sdo as componentes das forcas generalizadas. Na forma matricial a equacao
(3.21) pode ser escrita como:

f e e 2R
- — . (3.23)
F, k., k. |lw |c, c,]|lw

Escrevendo agora a equacao (3.23) em funcdo do vetor de coordenadas generalizadas {g/,

resulta:

FM kxx 0 kxz 0 Cxx 0 sz 0
F, 0O 0 0 o0 0O 0 0 O

= -~ j 3.24
Pl ok ollah (0 e N (3.24)
F, 0O 0 0 0 0O 0 0 O

3.1.4. Efeito das Massas de Desbalanceamento

O desbalanceamento é caracterizado como uma massa concentrada m, localizada a uma
distancia d (excentricidade) do centro geométrico do elemento (figura 3.7). A massa permanece no
plano xz, sendo que sua posicdo em relagdo ao eixo y é considerada constante.

Z
i

m,

|
|m/.

| /d

5

Figura 3.7 - Massa desbalanceada
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A energia cinética Ty da massa concentrada m, é dada por:

T, :%-VT.m -V (3.25)

u

onde V € o vetor da velocidade da massa m,. Seja o vetor de deslocamento da massa m,:

u+d-sen(&)
D, = Y (3.26)

mu p

w+d - cos(&)

Y, é a posi¢cdo da massa em relagdo ao eixo y. Derivando a equagéo (3.26), obtém-se a

velocidade da massa concentrada m,.

i+d- Q- cos(&)
Vo= 0 (3.27)
W+d -2 -sen(2)

Entdo, a energia cinética da massa m, é:
T, :%-(u2 W+ Q% d?+2-2dii-cos()-2-Q2-d w-sen(<)) (3.28)
Aplicando as equacgdes de Lagrange a equagao (3.28), obtém-se:

i(a—.Tj—a—T= m,-d-Q° -{Se“(gt)} (3.29)
dt\ 9q,

Na equacdo (3.29) m, corresponde a massa desbalanceada situada sobre o eixo z no

instante r=(27+T), onde T € o periodo de rotacao do eixo. Em situa¢des industriais interessa-se

pela influéncia de varias massas desbalanceadas em um rotor, localizadas em diferentes posi¢cdes
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angulares (desbalanceamento distribuido), razédo pela qual é introduzido na equacao (3.29) um

angulo de fase o, medido em relacdo ao eixo z. As forgas ficam entdao da seguinte forma:

{Fu} . {sen(.Qt+ 0{)}
=m, -d-2°- (3.30)

cos( + )

w

A equacéo (3.30), pode ser rescrita como:

F
{F” } = F, -sen(£2r)+ F, - cos(&2) (8.31)
com:
, [cos(a) , [sen(@)
Fy=m, -d -Q° e, Fy=m, -d-Q° (3.32)
sen(ar ! cos(e)

3.2. MODELAGEM DE COMPONENTES VISCOELASTICOS USADOS EM APOIOS DE
SISTEMAS ROTATIVOS

Existem diferentes alternativas para a inclusdo de materiais viscoelasticos em maquinas
rotativas com o intuito de reduzir sua resposta dindmica, aproveitando a capacidade destes
materiais de dissipar energia cinética, que, de outra forma, produziria vibragao. A alternativa mais
usada é a adigcdo de anéis de materiais viscoelasticos. Neste campo diversos autores tém
apresentado estudos abordando a modelagem dindmica destes componentes usados nos apoios
de sistemas rotativos (figura 3.7). As primeiras contribuicbes mais significativas foram divulgadas
através de uma série de relatérios publicados pela Agéncia Aeroespacial Americana (NASA), entre
1972 e 1980 (Smalley, Tessarzik et al, 1972-1980; e Smalley, 1980). Bormann e Gasch (2002)
fazem uma boa revisdo dos trabalhos anteriores publicados a respeito. Adicionalmente, propéem
uma formulacdo para a determinacdo da rigidez de anéis de secdo circular e também um
procedimento para a selecao de anéis de materiais viscoelasticos, visando sua aplicagdo em
sistemas rotativos simples. Saldarriaga e Steffen (2004) apresentaram um procedimento para a
inclusdo do efeito viscoelastico dos anéis no modelo matematico de um rotor flexivel, sendo que a
inclusdo do comportamento viscoelastico é feita a partir do modelo dos campos de deslocamentos
anelasticos (vem da abreviagdo em inglés, ADF) (ver capitulo 2).
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Neste trabalho é apresentada a proposta do uso de absorvedores translacionais com componentes
viscoelasticos localizados nos apoios da maquina rotativa. Alternativamente, autores propéem o
uso de materiais viscoelasticos na forma de recobrimento do eixo do rotor (Silveira, 2001), ou
aplicados sobre as superficies das laminas que compdem os apoios de um rotor, formando uma
estrutura sanduiche de trés camadas. A camada intermediaria € a camada viscoelastica, onde o
efeito do amortecimento atua quando do movimento de flexao (Saldarriaga e Steffen, 2006).

Em seguida, sera revisado o procedimento analitico para a modelagem dos absorvedores
viscoelasticos translacionais e, posteriormente, serdo apresentados os modelos usados para a
representagdo do comportamento dindmico de rotores flexiveis com apoios translacionais

viscoelasticos localizados nos suportes.

Aneds
Viscoelasticos

7 :
Suporte Exterior

Figura 3.7 — Anéis Viscoelasticos montados nos apoios de um sistema rotativo (adaptado de
Bormann e Gasch, 2002)

3.2.2. Modelagem de Apoios Translacionais Viscoelasticos

Uma alternativa ainda pouco explorada para a inclusdo de materiais viscoelasticos em
sistemas mecénicos € o uso de apoios translacionais viscoelasticos (figura 3.8). Uma
desvantagem deste tipo de absorvedores é que somente podem trabalhar com pequenas taxas de
deformacédo. Para taxas de deformacéo elevadas tem-se um aumento significativo da temperatura,
provocando mudanga nas propriedades fisico-quimicas do material utilizado (Nashif et al, 1998).
Porém, deve-se salientar que o uso deste tipo de amortecedores é amplamente divulgado com
vistas ao controle passivo de vibragbes em estruturas civis (Mashmoodi, 1969; Munshi, 1997; Xu et
al, 2003; Park et al, 2003; Marko et al, 2004) e também em sistemas aeroespaciais (Rittweger et
al, 2002).
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De acordo com a tabela (2.1), a rigidez de um apoio translacional viscoelastico pode ser
calculada a partir da equacgéo (3.33).

Ksz-Gz[z'z'bj-G (3.33)

onde L, h e b sdo, respectivamente, o comprimento, a espessura e a largura do cubo de material
viscoelastico usada na construgcao do apoio (ver figura 3.8), e G € o modulo de cisalhamento do

material.

Material
Viscoelastico

Figura 3.8 — Apoio viscoelastico translacional

Neste trabalho sdo usados dois procedimentos para incluir o efeito viscoelastico no modelo
do rotor: o primeiro € baseado no modelo viscoeléstico dos campos de deslocamentos anelasticos
e, 0 outro, é baseado no conceito de mddulo complexo. O primeiro modelo permite a construcéao
de matrizes com parédmetros constantes, faciltando o calculo ndo somente da resposta ao
desbalanceamento, como também dos modos de vibracdo, freqiéncias naturais, velocidades
criticas e respostas transientes e facilitando ainda realizar aplicagdes de controle ativo. Por outro
lado, o modelo baseado no médulo complexo oferece a vantagem de ser mais simples em sua
construcdo, ndo precisando de graus de liberdade adicionais indispensaveis para os modelos
baseados em variaveis internas. Por este motivo seu processamento é muito mais rapido,
tornando o tempo computacional aceitavel. Entretanto, o modelo baseado no médulo complexo
tem a desvantagem de conter parametros variaveis nas matrizes do modelo, sendo tais
parametros funcdo da freqiiéncia de rotagdo. Por este motivo, 0 modelo em tela é viavel apenas no
caso em que a resposta do sistema seja procurada para uma freqiiéncia constante, como é o caso
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da resposta ao desbalanceamento. Na seqiiéncia sdo apresentados ambos 0s casos acima
descritos.

() Modelagem de um Sistema Rotativo com Apoios Viscoeldsticos Translacionais usando o

modelo dos campos de deslocamentos aneldsticos (modelo ADF)

As equagbes do movimento do sistema rotativo com mancais apoiados sobre suportes

rigidos podem ser escritas matricialmente da seguinte maneira:
{MLL MLMH{XL}H{CLL CLMHDLL Dy D.{{XL}HKLL KLMH{XL}}:{{FL}}
M, M, | X, UCu Cuwm!l |Dw Duul) UXul K K| UX,Y UF,}
(3.34)
Os subindices M correspondem aos graus de liberdade associados aos deslocamentos nas
posicdes dos suportes, e os subindices L correspondem aos graus de liberdade restantes. A
primeira matriz corresponde a matriz total de massa do sistema; a segunda € a matriz giroscépica;
a terceira é a matriz total de amortecimento; e a quarta € a matriz total de rigidez do sistema.
Para o caso de serem usados apoios viscoeldsticos translacionais, a rigidez do apoio
viscoelastico atua em paralelo com a rigidez do mancal, conforme o esquema da figura (3.9).

Como a rigidez do rolamento do apoio do rotor € muito maior que o somatério das rigidezes do
mancal e do apoio viscoelastico, esta é desconsiderada no modelo estudado neste trabalho.

2 _
N
Qy /KT
g | C
L AWM ————

iz

-
b)

Figura 3.9 — a) Apoio viscoelastico montado no rotor; b) Esquema mecénico do apoio.
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Usando as equagdes (2.11), (2.15) e (3.33), e considerando que a rigidez na posicéao do
mancal é dada pelo somatério da rigidez do suporte viscoelastico e a rigidez do sistema rotativo
nessa posi¢cao, € possivel escrever a equacao de movimento do suporte:

N
MML-ijL+MMM qM +CML'QL+CMM 'L‘IM +KML'qL+(K1f/IM +K:°)qM _K:"quA :FM
i=1

(3.35)

sendo K,,, a parte elastica da rigidez do suporte, N o numero de campos de deslocamentos
anelasticos usados para considerar o processo de relaxagdo do material viscoelastico. g;' é o

i-esimo deslocamento anelastico, e K~ é dado pela equagao (3.36).

K~ :G,-(l+i4j-7/ (3.36)

sendo ¥ dependente das caracteristicas geométricas do apoio viscoelastico, conforme a equagao

(3.33).
Multiplicando a equacéo (2.15) por ¥ resulta:

C.

1

Entao, é possivel obter um sistema de equagdes lineares de primeira ordem usando as
equacoes (3.34), (3.35) e (3.37). Os valores das matrizes A e B sdo dados pelas equagodes (3.39) e
(3.40).

A-{o}+ B {0} ={F} (3.38)
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MLL MLM
MML MMM
1
A= I (3.39)
C
1. K’
‘Ql
Cu g
L ‘QN B
DLL DLM KLL KLM 0 0
DML DMM KML K;/IM +K:o _K:o ) _K:o
-1 0 0 0
B= 0 -1 : 0 0
-K’ K’-C, 0
: 0 0
i 0 0 -K’ 0 0 -K7-Cy |
(3.40)
sendo que o vetor de coordenadas generalizadas {Q} é dado pela equagao (3.41).
. . 7
Q:[qL 9u 4. 49u qvA}n QQN)] (3.41)

No caso da ocorréncia de forgas de desbalanceamento atuando sobre o rotor, a equacao
(3.38) assume a seguinte forma:

Aot B-{oY={f.}sin(@-1)+{f,} cos(2 1) (3.42)

onde A e B dependem da maneira pela qual sdo usados os materiais viscoelasticos, conforme

comentado anteriormente.
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Na equacao (3.42), 2 é a velocidade de rotagédo do sistema e {fi}, {f>} sdo os momentos
produzidos pelas massas desbalanceadas nos nos correspondentes. Consequentemente, a
solucao do sistema é dada como:

{0}=1{A,} sen(Q-1)+1{A,} cos(Q 1) (3.43)

separando os termos associados a sen(£2t) e cos(£2-t), € obtida a equacao (3.44).

{Ail _ f; Q} ' {&ﬁ} - {gﬁ} (3.44)

Assim, conhecendo os desbalanceamentos e suas respectivas posigdes angulares é
possivel determinar o vetor de deslocamentos do sistema para cada valor de 2 (resposta ao
desbalanceamento).

Para a determinagcdo das freqUéncias naturais do sistema e da velocidade limite de
estabilidade é necessario resolver o problema de autovalores do sistema livre. Nesse caso, trata-
se da solugao nao-trivial do seguinte sistema:

A-{v}=-B-{v}[F] (3.45)

Para cada valor de 2 sdo determinadas as freqiiéncias naturais correspondentes contidas
na matriz [F], sendo que estas freqliéncias permitem tracar o chamado diagrama de Campbell e
obter as velocidades criticas. A velocidade limite de estabilidade, por definicdo, tem a ver com o

valor de 2 para o qual as partes reais dos autovalores complexos deixam de ser todas negativas.

(i) Modelagem de um Sistema Rotativo com Apoios Viscoelasticos Translacionais usando o

modelo do médulo complexo:

A partir do modelo baseado no médulo complexo é possivel introduzir o efeito viscoelastico
devido a agao dos apoios translacionais de forma mais simples que no caso anterior. Desta feita,
escreve-se a equacao do modelo completo do rotor com a adicao do amortecimento viscoelastico
diretamente na equagéo (3.46).
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M, -i+Cp(0)-g+|K, +K; (@)]-g = F, (3.46)

Sendo que K, & a matriz devida ao efeito viscoelastico dos absorvedores localizados nos

suportes. Esta matriz é construida de acordo com a seguinte equagao:

*

K, (@)=K, (@)+i K, (@)=V" (K (0)+i K,(@))V (3.47)

onde V € um vetor com um numero de elementos igual ao numero de coordenadas generalizadas

do modelo do sistema rotativo, sendo que os valores associados aos deslocamentos nas posi¢coes
dos absorvedores sao iguais a um e os valores restantes sdo nulos. K, e K, s&o as partes real e
imaginaria, respectivamente, da rigidez complexa do material (equagéo 3.33).

De forma semelhante a equacédo (3.42), no caso da consideragdo de forcas de
desbalanceamento, a equacao (3.46) pode ser escrita da seguinte forma:

M, §+C,(Q)-4+|K, + K, (2)| g ={f,}-sin(@ ) +{f,}-cos(2 1) (3.48)

sendo (2 a frequiéncia de giro do rotor.
E, conforme procedimento adotado no caso anterior, a solugéo da equacao € dada por:

q :{Al}-sen(Q-t)+{A2}-Cos(Q-t) (3.49)

Depois de escrever as fungdes seno e coseno conforme as expressées de Euler, e
separando as partes real e imaginaria, € possivel escrever a equagao (3.50).

{KT + K., (Q)-M, -2 —Q-CT(Q):K;V(Q) } {i}_ {{fl}

02-C,(2)+K,(2) K, +K,(2)-M, 2 {fz}} (3.50)

A partir desta equacdo pode-se determinar o vetor de deslocamentos do sistema para cada valor
de 2 (resposta ao desbalanceamento), conhecidos os desbalanceamentos e suas respectivas

posicdes angulares.



CAPITULO 4

IDENTIFICAGAO DOS PARAMETROS DINAMICOS DOS MODELOS

Neste capitulo é apresentado o procedimento adotado para a identificacdo e ajuste dos
par@metros dinamicos dos modelos do rotor flexivel e dos absorvedores viscoelasticos. Os
modelos desenvolvidos sdo baseados nas consideragdes e desenvolvimentos feitos nos capitulos
anteriores. No caso do rotor flexivel sdo caracterizadas e ajustadas as constantes de massa
concentrada, rigidez e amortecimento viscoso concentrados nos mancais e no acoplamento com o
motor. Adicionalmente, a resposta do rotor em repouso € ajustada ao modelo matematico usando
uma matriz de amortecimento modal. Posteriormente, usando a resposta ao desbalanceamento do
rotor € identificado o desbalanceamento residual (devido a alta flexibilidade do rotor usado para a
realizagdo dos testes experimentais foi necesséria a realizagdo de um balanceamento prévio do
sistema usando o procedimento apresentado em Saldarriaga et al, 2007).

No caso dos absorvedores viscoelasticos foi identificada a rigidez complexa do absorvedor
(considerando o modulo complexo do material, conforme discutido no capitulo 2), ou seja, foram
determinados o mdédulo de armazenamento e o fator de perda. A identificacdo, a semelhanca do
procedimento empregado para o caso do rotor flexivel, foi feita a partir da solugao de um problema
inverso onde os parametros dindmicos do absorvedor viscoelasticos sdo ajustados através da
comparacdo do modelo matematico com os resultados dos testes experimentais. Na sequéncia
deste trabalho tem-se um detalhamento do procedimento utilizado para tratar dos dois problemas

de identificacdo acima mencionados.
4.1. IDENTIFICACAO DOS PARAMETROS DINAMICOS DO ROTOR FLEXIVEL

O processo de identificacao e ajuste do modelo do rotor flexivel pode ser dividido em trés
etapas. Na primeira, foi selecionado o modelo apropriado, levando em consideragao as variaveis
envolvidas, os pontos de medicdo e excitacdo escolhidos na bancada e a faixa de freqiéncias
analisada. Em uma segunda etapa foram ajustados os pardmetros dinamicos do rotor para o caso
em repouso (rotor parado). Posteriormente, na ultima etapa, foi identificado o desbalanceamento
do sistema rotativo através da comparacdo da resposta ao desbalanceamento medida
experimentalmente com os resultados obtidos através do modelo atualizado na etapa anterior.
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4.1.1 Modelo do Sistema Rotativo

O rotor flexivel foi modelado de acordo com os procedimentos apresentados no capitulo
anterior. Foram usados cinco elementos de eixo e trés elementos de disco rigido, conforme a
geometria do sistema apresentada na figura 4.1. O sistema mancais-suportes do rotor € modelado
da forma classica, ou seja, considera-se um sistema de dois graus de liberdade relacionados com
o deslocamento nas dire¢goes ortogonais transversais ao eixo do rotor e, para incluir a resposta
dindmica dos suportes no modelo matematico-computacional do sistema, sdo usados coeficientes
de amortecimento e de rigidez constantes. De acordo com o que foi observado nos testes
experimentais, a resposta devido a uma excitagdo produzida na direcao transversal aquela em que
¢ feita a medicao é desprezivel. Em assim sendo, para efeitos de simplificacdo do modelo e devido
a pouca influéncia observada para estes parametros, ndo foram considerados os termos cruzados
nas matrizes de amortecimento e rigidez dos mancais. O acoplamento entre o eixo do rotor e 0
motor foi modelado de maneira similar aos suportes, considerando, porém, a simetria das matrizes

de massa e rigidez elementares.
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Figura 4.1 — Elementos constitutivos do modelo do rotor flexivel (dimensdes em metros)
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4.1.2 Ajuste dos Parametros Dinamicos do Rotor em Repouso (parado)

Com o objetivo de determinar e ajustar os parametros de massa, rigidez e amortecimento
do sistema foi implementado um procedimento de otimizagdo para resolver o problema inverso
associado. Foi entdo considerada a expressiva quantidade de informac¢ao que existe na literatura
acerca do problema de identificacdo de parametros dindmicos dos suportes em modelos de
maquinas rotativas. Observa-se que na maioria dos casos considerados, os métodos sao restritos
a condigdes especificas, tais como geometria simples dos elementos de eixo e simetria do sistema
rotativo. Estes aspectos dificultam a aplicagdo de varios dos métodos comumente utilizados em
situagbes praticas, nas quais os sistemas rotativos apresentam resposta dindmica bastante
complexa devido a seu comportamento flexivel (rotores mais leves) e assimetria dos mancais,
conforme encontrados nas maquinas rotativas de grande desempenho.

Assis e Steffen (2003) e De Santiago e San Andres (2003) apresentaram procedimentos
para a identificagdo de parametros de mancais de rotores flexiveis bi-apoiados usando a resposta
ao desbalanceamento como referéncia. Assis e Steffen consideram que os parametros dindmicos
sao iguais para ambos os mancais localizados nos extremos do rotor; o processo de identificacao
€ desenvolvido usando métodos de otimizacdo pseudo-heuristicos considerando uma Unica
distribuicao de massas de desbalanceamento do rotor. Por outro lado, De Santiago e San Andrés
consideram o rotor como sendo suportado por suportes com caracteristicas diferentes, os quais
sdo modelados como sistemas complexos compostos por estruturas elasticas em série com
mancais hidrodinamicos e amortecedores de filme fluido. Estes sistemas foram identificados e
ajustados a partir das respostas ao desbalanceamento usando duas configuragdes diferentes de
massas de desbalanceamento conhecidas. Em ambos os casos foram desconsiderados os termos
cruzados nas matrizes elementares dos mancais.

Uma perspectiva diferente € adotada por outros pesquisadores, onde as caracteristicas dos
suportes sao determinadas a partir da comparagao entre fungbes de resposta em frequéncia
(FRF’s) analiticas e experimentais (De Santiago e San Andrés, 2003; San Andrés e De Santiago,
2004), para casos onde nao se observa dependéncia entre a resposta dindmica dos suportes e a
velocidade de rotagao do rotor. As FRF’s experimentais contem implicitamente a influéncia das
propriedades dindmicas dos suportes. Assim, € possivel determinar os parametros desconhecidos
a partir das FRF’s obtidas analiticamente considerando um modelo previamente estabelecido. A
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vantagem significativa do uso das FRF’s para a identificacao dos parametros dos suportes é que
esta pode ser feita sem o conhecimento da distribuicdo do desbalanceamento no rotor.

Em condi¢des de laboratério é possivel o uso de dois tipos de fontes de excitagdo para a
obtencdo das FRF’s, a saber, o excitador eletrodindmico de vibracao (shaker) e o martelo de
impacto. De uma forma geral o shaker tem a desvantagem de precisar de condi¢des particulares
de montagem e condugdo dos testes que podem oferecer algumas dificuldades, influindo
decisivamente no sucesso dos ensaios. Cabe inclusive salientar que, em varios casos, tais
condicdes restringem ou até mesmo impedem sua aplicagdo em situagdes reais. Por outro lado, o
shaker oferece também vantagens em relagdo ao martelo de impacto, ao serem considerados
aspectos como repetibilidade dos ensaios, qualidade da identificacdo em altas frequiéncias,
facilidade de implementagéo dos testes, etc. Nao obstante, Nicholas et al (1986), observaram que
os resultados da identificagdo ndo mostraram diferencgas significativas usando as duas técnicas
acima quando a andlise era feita numa faixa de baixas freqiiéncias (inferiores a 200 Hz).

Neste trabalho optou-se por utilizar um martelo de impacto para obter as respostas
dindmicas do sistema para posterior identificagcdo das caracteristicas dinamicas dos suportes e do
acoplamento flexivel do motor. Consequentemente, os parametros dinamicos sao determinados e
ajustados a partir da comparacao entre as FRF’s experimentais e tedricas. As FRF’s sdo obtidas
nas duas dire¢des ortogonais do rotor, excitando e medindo a resposta dinamica nas posicoes dos
suportes. A excitacao foi produzida usando um martelo de impacto, considerando que o interesse
se restringe as baixas freqiéncias. As vibracbes resultantes sdo medidas usando acelerémetros
piezelétricos. A relacdo entre a vibracdo medida com os acelerdmetros e a forca de excitacao
produzida pelo martelo € conhecida como receptancia e pode ser calculada através do modelo
matematico usando a equacao (4.1).

— -’ -F
) = T 4.1
Dr(@) (K, -M, - @*)+i-C, (@) @ @1

onde Dr(a)i) é o vetor de receptancia complexa, onde cada elemento deste vetor é associado a

um ponto nodal do modelo, sendo seu valor calculado para a freqliéncia @;. F, representa o

vetor das forgas de excitagdo aplicadas sobre o sistema. Uma ilustracdo deste procedimento é
apresentada na figura (4.2).
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A faixa de freqléncia de interesse para o processo de identificacdo esta entre 2 Hz e 25
Hz. Nesta faixa estdo incluidas quatro freqUéncias naturais de corpo rigido e duas freqiéncias
associadas a flexdo do eixo do rotor. No processo de ajuste dos parametros foi utilizado um
procedimento de otimizagcdo baseado em algoritmos genéticos. Entretanto, devido ao grande
numero de variaveis a serem identificadas e a complexidade da fungéo objetivo, foi necesséria a
separacao do processo de otimizagdo em varias etapas, conforme descrito abaixo:

O modelo analitico foi reduzido com o objetivo de diminuir o tempo gasto na avaliagdo da funcao
objetivo. Com este objetivo, se usou o método pseudo-modal (Steffen e Lepore, 1983) para
restringir o modelo as freqléncias de interesse. Obviamente se considerou que o modelo
reduzido representa satisfatoriamente o sistema em estudo na faixa de freqiiéncias considerada.
Ao se considerar o0 modelo analitico foi observado que a posigao das freqiiéncias naturais nao é
alterada significativamente pelo efeito do amortecimento. Por este motivo, foi inicialmente
construida uma funcéo objetivo com os parametros relacionados com a massa € a rigidez como
variaveis de projeto. A funcdo objetivo é escrita como sendo a diferenca quadratica entre os
valores experimentais e analiticos das freqiiéncias naturais. Experimentalmente foi observado
nos mancais que o efeito devido ao acoplamento das forgas nas dire¢cdes ortogonais pode ser
desprezado. Por este motivo foram consideradas duas simplificagdes: a) ndo foram considerados
os termos cruzados nos coeficientes de forca que compéem as matrizes elementares dos
mancais; b) o processo de otimizagdo foi desenvolvido de maneira independente nas duas
dire¢des ortogonais. A funcdo objetivo utilizada é representada pela equagéao (4.2).

2
a(i)

pan (Fniexperimetal )2

n ‘ F n[experimetal _ F nmodel ( k

1o Ko ja iy )

Ly (kl./’kz/’mu’mzj) = (4.2)

onde F;é a fungéo objetivo usada para o ajuste das freqliéncias naturais relacionadas com os

model
a

modos de vibragdo que aparecem na diregéao j. O vetor Fn contém as frequéncias naturais

calculadas para o modelo analitico do rotor, as quais sdo associadas as freqiéncias naturais

experimental
a

determinadas experimentalmente e formam o vetor Fn . Os parametros k,;, k,;, m;,
m, ; s80 os coeficientes de massa e rigidez na dire¢do j nas posi¢oes dos mancais (mancal 1 e 2,

de acordo com a figura 4.2). As freqléncias naturais podem ser calculadas analiticamente
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através da solucao do problema de autovalores para a forma homogénea da equagéao (4.1). Para
tanto, basta determinar a solu¢do nao trivial da equagéo (4.3).

K, -{v} =M, -{v}-| X (4.3)

onde {v} contem os autovetores do problema, enquanto que DQ] € uma matriz diagonal

contendo as freqiiéncias naturais.

Concluida a determinagdo dos coeficientes de massa e rigidez, usa-se uma nova funcéo
objetivo, considerando agora o amortecimento devido aos apoios e o0 amortecimento modal como
sendo as variaveis de projeto. A funcao objetivo é escrita de acordo com a diferenga entre as
receptancias experimentais e analiticas, estas ponderadas pela coeréncia calculada com base

Z-Cogh,(w,-)jjj (4.4)

onde D;é o vetor contendo os coeficientes de amortecimento (coeficientes dos mancais e

nos resultados experimentais, conforme a equagéao (4.4).

—experimental analytical .
Dr gy (a)l-)—Drghj (C()(l),Dj)

r(0)-3 33

g=1\_h=1 \_i=l

coeficientes de amortecimento modais):
D, =[D,; D,; Dm; Dm,; Dm, | (4.5)

os sub-indices g e h correspondem aos pontos de excitacdo e medicdo da resposta dinamica,
respectivamente. O valor da receptancia pode ser calculado para cada freqiiéncia de interesse
usando a equagao (4.1).
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Figura 4.2 — Esquema do procedimento experimental usado na identificagéo do rotor.

4.1.3 Determinacao das forcas de desbalanceamento — Sistema giroscépico

Depois do ajuste dos coeficientes de massa, rigidez e amortecimento, é possivel atualizar o
modelo com o intuito de determinar a distribuicdo das forgcas de desbalanceamento. O
procedimento seguido é similar ao apresentado por Saldarriaga et al (2006b). Assim, de forma
semelhante a utilizada para a identificagdo do rotor sem rotagdo baseia-se na solugdo de um
problema inverso, onde a resposta ao desbalanceamento medida experimentalmente é comparada
com aquela que foi calculada através do modelo analitico. As variaveis de projeto (massas e
angulos de desbalanceamento), a serem instaladas nos planos de correcdo, sdo determinadas
usando um procedimento de otimizagdo baseado nos Algoritmos Genéticos. De maneira geral o
procedimento é esquematicamente ilustrado na figura (4.3).
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Figura 4.3 — Procedimento computacional para identificagéo e corregao do desbalanceamento

4.2. IDENTIFICACAO DOS PARAMETROS DINAMICOS DOS ABSORVEDORES DE
VIBRACAO VISCOELASTICOS

O procedimento usado para a identificagdo dos parametros dindmicos dos absorvedores
viscoelasticos pode ser classificado como um ensaio sub-ressonante, conforme a classificacao
apresentada anteriormente, na secéo (2.3.2.). Os ensaios realizados permitiram a determinacao da
rigidez complexa do absorvedor. A partir da rigidez complexa € possivel determinar o médulo
complexo, e conseqliientemente, tanto o fator de perda como o médulo de armazenamento.

Para a identificagdo das caracteristicas viscoelasticas dos absorvedores € usado um
sistema de um grau de liberdade (para assegurar o0 movimento em um Unico modo de vibragdo) o
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qual é conectado em serie com o absorvedor viscoelastico e com um atuador eletrodinamico
(shaker). De forma que é possivel medir a for¢a aplicada pelo atuador através de um transdutor de
forga, enquanto sdo monitoradas as vibragoes resultantes na mesa inercial usando acelerémetros.
Um esquema ilustrativo da dindmica do sistema implementado para a avaliacdo dos absorvedores
€ apresentado na figura (4.4).

K,

-
— W (
K

Figura 4.4 — Esquema dinadmico de um sistema de um grau de liberdade em serie com um
absorvedor viscoelastico.

A equagao que representa o comportamento dindmico do sistema é a seguinte:

M- x+C-x+(K+K ) x=F (4.6)
onde M, C e K sao os parametros de massa, rigidez e amortecimento do sistema de um grau de
liberdade e K, é a rigidez complexa do absorvedor viscoelastico.

Considerando que os parametros do sistema de um grau de liberdade sdo conhecidos, é
possivel a determinagdo das partes real e imaginaria da rigidez complexa do absorvedor usando

as equacgodes (4.7) e (4.8).

K (®)=M @& -K-S"" (o) (4.7)

K™ (@) =~(5* (@) +C-0) 9
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onde:

*

S (a)) — Sreal (a))_i_l-‘Simag (a))

Considera-se que S é a rigidez dinamica do sistema, sendo esta o inverso da receptancia, sendo
que esta é obtida a partir da relagdo entre os valores complexos do deslocamento e da forca. A
rigidez dindmica é calculada a partir da acelerancia, usando a equacéo (4.9).

* 2 Rr(w)_i'Ri(w)

S 0= S )R (@) 9

Usando agora as equagbes (4.6), (4.7) e (4.8) é possivel determinar o fator de perda,
através da equacgéao (4.10).

n(w):K+S”" (0)-M - (4.10)

S" (w)+C-@

Finalmente, o modulo complexo do material pode ser determinado, uma vez conhecida a rigidez
complexa do absorvedor, através do fator de forma, de acordo com a equacgéao (2.8).



CAPITULO 5

RESULTADOS

Neste capitulo sdo apresentados os resultados experimentais da identificacdo dos
parametros dindmicos da bancada de rotores flexiveis e dos absorvedores viscoelasticos.
Adicionalmente, apresentam-se o0s resultados experimentais obtidos da aplicacdo dos
absorvedores nos apoios do rotor, comparados com o previsto pelos modelos matematicos. Tudo
isto com o intuito de avaliar o procedimento proposto para a aplicagcdo de absorvedores
viscoelasticos para o melhoramento da resposta dindmica de rotores flexiveis mediante o uso de
absorvedores viscoelasticos.

Para a identificacdo das propriedades viscoelasticas dos amortecedores e do rotor flexivel
foram usados os procedimentos apresentados no capitulo anterior. Na sequéncia sao
apresentados os resultados para cada caso.

5.1. IDENTIFICACAO DA BANCADA DE ROTOR FLEXIVEL

O rotor usado nos testes experimentais e sobre o qual foi desenvolvido o processo de
identificacdo é apresentado na figura (5.1a). Trata-se de um rotor vertical suportado nas
extremidades por apoios flexiveis. O eixo do rotor é de ago (1280 mm de comprimento) com se¢ao
uniforme (segao transversal com didametro de 17 mm). Ao longo do rotor séo instalados trés discos
rigidos, cujos raios geométricos sdo iguais a 100 mm, 60 mm e 75 mm, respectivamente, quando
observados a partir do mancal inferior. A figura (5.1b) ilustra as dimensbdes do sistema. O
acionamento do rotor é obtido através de um acoplamento flexivel, que recebe torque proveniente
de um motor elétrico de poténcia igual a 2,00 HP, cuja velocidade de rotacdo pode ser controlada

continuamente entre 0 e 7200 rpm por meio de um inversor de freqtiéncia.
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Figura 5.1 — a) Bancada do Rotor Flexivel; b) Dimensdes do Rotor

As medidas usadas para a identificagdo dos parametros do rotor sem rotagdo sao aquelas
provenientes dos acelerdmetros localizados na posi¢cdo dos mancais. Desta forma, foram usados
quatro acelerébmetros, dois em cada mancal, localizados nas duas dire¢cdes ortogonais transversais
ao eixo. Para o caso da identificacdo do desbalanceamento foram usadas, adicionalmente, as
leituras de dois sensores de deslocamento posicionados a altura do disco superior, também
instalados segundo as duas diregdes ortogonais transversais ao eixo. Para o uso correto destes
sensores, foi necessario proceder a identificacdo do erro de medicdo que resulta da nao-
uniformidade na condugdo elétrica e na permeabilidade magnética (runout elétrico) e de
imperfeicdes na circularidade e no acabamento (runout mecanico) da superficie de medicdo. A
velocidade de rotagcdo do motor foi monitorada usando um tacémetro HP 35658A, combinado com
um encoder 6tico instalado na parte inferior do eixo.

As medicdes sao adquiridas através de um sistema de aquisicdo de dados conectado a um
computador Pentium 11l 900 MHz. O sistema de aquisicdo consiste do seguinte: um tacémetro HP
35658A, um mddulo oito canais de dados de entrada HP 35655A, e um controlador HP 35654B,

que permite o interfaceamento e o processamento dos sinais. A comunicacao entre o sistema de
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aquisicao e o computador é realizada através de uma placa PCI-GPIB (fornecida pela National
Instruments). O processo de aquisicdo de dados é conduzido usando o aplicativo HP3566A/67A
que facilita a aquisicao, a apresentacao e a analise das leituras dos sensores.

5.1.1 Resultados da Identificacao

Nas figuras (5.2) e (5.3) sdo apresentadas as fungdes de receptancia segundo as diregdes
X e z respectivamente, calculadas a partir do modelo ajustado e a estimada a partir das leituras
dos sensores de forga e vibragdo. Pode ser observado que os resultados do processo de
identificacdo sao satisfatérios. Observam-se diferentes freqiiéncias naturais nas direcoes
ortogonais devido a assimetria dos suportes do rotor. Experimentalmente, foi observado que as
duas primeiras frequéncias naturais em cada direcao sao relacionadas com os deslocamentos nas
posicoes dos mancais (modos de corpo rigido), sendo que as demais freqiiéncias correspondem
aos modos de flexao do eixo. O procedimento implementado demonstrou um bom desempenho no
ajuste das frequéncias naturais a partir do modelo, 0 que se traduz numa precisdo satisfatoria
associada a determinacdo dos parametros de massa e rigidez. Nao obstante, a estimagcdo dos
fatores de amortecimento, conforme esperado, apresentou maiores dificuldades, resultando em um

ajuste pobre em alguns dos resultados observados.
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Figura 5.2 — Comparagdo entre os valores experimentais e analiticamente calculados da
receptancia na diregéo x
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Figura 5.3 — Comparagcao entre os valores experimentais e analiticamente calculados da

receptancia na diregéo z

Para identificacdo do desbalanceamento, foram coletados dados da resposta ao
desbalanceamento para seis velocidades de rotagao distintas: 3,6; 5,7; 7,2; 16,4; 18,1 e 19,1 Hz. A

partir destes dados experimentais foi determinado um conjunto de massas de desbalanceamento

qgue correspondem adequadamente ao comportamento experimental do sistema quando utilizadas

no modelo analitico. Os pontos foram escolhidos perto das velocidades criticas, levando em

consideragdo que nestas zonas se observa a maior influéncia dos parametros associados ao

desbalanceamento. Foram utilizados trés planos de desbalanceamento, estes coincidentes com as

posicdes dos discos. Na figura (5.4) é apresentada uma comparacao entre os dados experimentais

e aqueles obtidos através do modelo para os deslocamentos medidos no disco superior com 0s

sensores de proximidade, tendo tal modelo sido ajustado a partir do conjunto de massas de

desbalanceamento determinadas pelo processo de otimizagao.
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Figura 5.4 — Resposta ao desbalanceamento medida no disco superior, sendo que 0s pontos
amarelos caracterizam as velocidades escolhidas para a identificacao dos parametros do rotor

Nas tabelas 5.1, 5.2 e 5.3 sdo apresentados os parametros do rotor identificados.

Tabela 5.1 — Desbalanceamento

Desbalanceamento
Plano de Balanceamento 1 2 3
Massa [gr] 6,308 27,176 25,122
Posicao angular 133,87 258,47 74,44
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Tabela 5.2 — Parametros dindmicos dos mancais e do acoplamento identificados

Parametros dos Mancais
Direcao X y4

= 6|Rigidez Concentrada [N/m] 9651,13 7212,52
O =
s qg’_ Amortecimento Concentrado [N-s/m] 0,96 0
=a Massa Concentrada [kg] 7,87 12,06
® 5|Rigidez Concentrada [N/m] 7222,96 19559,6
Q<
S 9|Amortecimento Concentrado [N-s/m] 0,96 0

[=
== Massa Concent[ada [ka] 3,71 5,6

Parametros do Acoplamento

[Rigidez Concentrada [N/m] 601,85 601,85
Massa Concentrada [kg] 0,7 0,7

Tabela 5.3 — Amortecimento modal

Fator de Amortecimento Modal
Modo 1 2 3 4 5 6
Amortecimento Modal 0,31 O 0 | 0,1 2 1

A partir dos parametros determinados para o modelo do rotor é possivel calcular o diagrama de
Campbell (Figura 5.5), o que permite identificar as velocidades criticas do sistema. Do diagrama
sdo identificaveis seis velocidades criticas na faixa de frequiéncia analisada. As quatro primeiras
velocidades criticas sao relacionadas com modos de corpo rigido do rotor, sendo dependentes da
flexibilidade dos apoios. As duas ultimas sao relacionadas com os dois primeiros modos flexiveis
do rotor, neste caso € evidente a influéncia do efeito giroscépico, observando a tendéncia a
separacao entre estas duas frequiéncias naturais na medida em que aumenta a velocidade de
rotacdo da maquina. As velocidades criticas determinadas sao apresentadas na tabela 5.4.

Tabela 5.4 — Velocidades Criticas do Rotor

VeIo<,:|_dade RPM
Critica
210
255,6
327,7
431,2
1076
1167

OO W —
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DIAGRAMA DE CAMPBELL
Rotor sem Absorvedores Viscoelasticos

—

151 7

Freqlencias (Hz)

Velocidades Criticas
| | | | [ T T T

0
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800
RPM

Figura 5.5 — Diagrama de Campbell determinado a partir dos parametros identificados.
5.2. IDENTIFICACAO DOS ABSORVEDORES VISCOELASTICOS

O projeto dos absorvedores viscoelasticos foi baseado no modelo proposto por Mahmoodi
(1969), sendo que esta proposta foi desenvolvida inicialmente visando aplicagdes de engenharia
civil. Posteriormente outros autores (Shen e Soong, 1995; Park, 2001, etc.) estudaram a aplicacao
de absorvedores viscoelasticos com caracteristicas construtivas similares. O absorvedor consiste
num par de cubos de material viscoelastico colados a laminas rigidas de forma que permitam o
deslocamento da lamina central. O objetivo é que o movimento da Iamina central seja limitado pela
rigidez das secOes viscoelasticas. Este modelo foi escolhido porque permite realizar uma
identificacao dos absorvedores, independentemente do sistema composto pela bancada de rotores
flexiveis, além de oferecer facilidades para a modificacao das partes viscoelasticas sem maiores
dificuldades. Outros aspectos que favoreceram a escolha deste modelo foram: a forma como o
material escolhido para os testes € fornecido comercialmente (em cubos), e as minimas
modificagcdes necessarias de serem introduzidas na bancada de rotores flexiveis disponivel no
Laboratorio de Sistemas Mecanicos da FEMEC. Idealmente, um sistema com tais caracteristicas
pode ter o mesmo comportamento que um conjunto de anéis viscoelasticos, considerando que,
teoricamente, a matriz de rigidez de um sistema de anéis viscoelasticos nao inclui termos cruzados
(Saldarriaga e Steffen, 2004).

Na figura (5.6a) se apresenta uma figura esquematica do absorvedor viscoelastico e, na
figura (5.6b), sdo apresentadas as dimensdes dos absorvedores estudados. Na figura (5.7) séo
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apresentadas as duas configuracoes submetidas a ensaios. O material viscoelastico usado para a
construcao dos absorvedores é o Sorbothane Duro 50 (Sorbothane, Inc. Kent, OH, 2005). No
apéndice C sdo apresentadas as propriedades do material, de acordo com o catalogo do
fornecedor.

Neste estudo empregaram-se quatro absorvedores, com diferentes geometrias, colocados
nos suportes do rotor, nas diregdes transversais ao eixo. Inicialmente o procedimento foi aplicado
sobre dois absorvedores ajustados para reduzir ao minimo o efeito de pre-deformagdes e limitar o
movimento das pecas viscoelasticas de forma que a agdo da forga excitadora produza um estado
de deformagbes o mais aproximado possivel a um cisalhamento puro nos cubos viscoelasticos.
Posteriormente, foram ensaiados os quatro absorvedores usados na montagem experimental na
bancada de rotores flexiveis. Para a adequacao dos absorvedores viscoelasticos nos apoios do
rotor foi necessaria uma configuracao diferente a utilizada nos primeiros ensaios, 0 que restringia o
controle sobre as pre-deformagbes e a direcdo da forga aplicada, pelo que a resposta dindmica

exibiu caracteristicas diferentes em cada caso.

[ Dimensées dos Absorvedores Viscoelasticos
. Posicao
Configuragao |[No.f] L |b]| h no Rotor
1 60
1 > 31 251 12,7
1 60 Superior X
2 31 Superior Z
2 3 50 251127 Inferior X
4 50 Inferior Z

Figura 5.6 — a) Absorvedor Viscoelastico b) Geometria dos Absorvedores
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Figura 5.7 — a) Configuragao Inicial b) Configuragdo nos apoios do rotor

5.2.1. Bancada de identificacdao dos absorvedores Viscoelasticos

A bancada de ensaios, utilizada com o intuito de identificar a rigidez complexa do
absorvedor, é constituida por uma mesa vibratéria de um grau de liberdade acoplada a um
excitador eletrodinamico de vibracao (figura 5.8). O sistema da mesa vibratéria é usado para
restringir o0 movimento do absorvedor em uma Unica direcdo. O sistema foi projetado levando em
consideragdo as caracteristicas dindmicas dos absorvedores estudados, de forma que a faixa de
freqUiéncias de andlise ndo estivesse longe da freqiéncia natural do sistema. Desta forma, é
possivel obter uma melhor qualidade nos dados adquiridos. Sabe-se que é possivel identificar com
maior precisdo os parametros relacionados com o amortecimento (principalmente o fator de perda)
em faixas de freqUéncias proximas das freqléncias naturais, onde estes parametros exercem
maior influéncia. A resposta dinamica do sistema é medida usando um acelerémetro piezelétrico,
sendo que a excitagdo produzida pelo excitador de vibragdo é medida por meio de um transdutor
de forga. Um analisador de sinais modelo SD380 foi usado para a aquisicao e analise dos dados

experimentais.
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Figura 5.8 — Bancada de testes experimentais usada na identificacao do absorvedor

5.2.2 Resultados da identificacao

(). Primeira configuracéo

Na figura (5.9) é apresentada a fungao de resposta em freqiiéncia dos absorvedores. Na
figura (5.10) é apresentada a funcdo coeréncia correspondente aos dados adquiridos. Como é
evidente, a introducdo dos absorvedores atuando em série com o sistema de um grau de liberdade
produz uma redugao na resposta vibratéria, juntamente com certo aumento na rigidez do conjunto,

0 que pode ser constatado pelo aumento da freqiiéncia de ressonancia.
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Sistema de 1-DOF com absorvedor (L=31 mm)

Resposta em Freqiiéncia (Coérencia)
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Figura 5.10 — Coeréncia da Acelerancia medida no sistema com absorvedores

A partir da acelerancia sao calculados os parametros viscoelasticos seguindo a
metodologia apresentada na subsecao anterior. Nas figuras (5.11) e (5.12) sdo apresentadas as
fungcdes que caracterizam a dependéncia dos parametros viscoelasticos dos absorvedores em
relacdo a freqUéncia (parte real do modulo de rigidez e fator de perda). Estas duas funcdes
viscoelasticas tém seus valores experimentais comparados com as respostas analiticas obtidas
através de um modelo matematico-computacional do absorvedor, desenvolvido usando o método
dos elementos finitos por Saldarriaga et al (2006a), para os dois casos.
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Figura 5.11 — Parte real da rigidez dos absorvedores em fungéo da frequéncia.

Fator de Perda do Absorvedor
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Figura 5.12 — Fator de perda dos absorvedores em fungao da freqténcia.

Pode-se constatar que os resultados analiticos mostram-se proximos dos valores obtidos a
partir dos ensaios experimentais. Teoricamente, o fator de perda encontrado para os dois
absorvedores estudados deveria ser o mesmo, lembrando que esta variavel é independente do
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fator de forma (ver equacao 4.10). Na figura (5.12) percebe-se que a diferenga encontrada para
este resultado € bastante baixa nos absorvedores avaliados.

Tudo indica que a diferenga entre os resultados experimentais € numéricos se deve as pré-
cargas aplicadas sobre as se¢des viscoelasticas, ou ainda a possiveis movimentos relativos entre
as pegas (0 modelo utilizado considera as pegas como sendo rigidas). Outra fonte de erro tem a
ver com mudangas da temperatura no local onde foram realizados os testes experimentais (o
modelo analitico usado nao considera o efeito da temperatura). Optou-se por esta simplificagao
depois de se observar que a influéncia da temperatura no comportamento dindmico do material
nao era significativa na faixa de temperaturas registrada no local do experimento (entre 24°C e
27°C). Nestas condigbes o material ensaiado exibe um comportamento tipico daquele observado
na regido de borracha (ver figura 2.3), onde os efeitos das mudancas de temperatura nao
aparecem significativamente na resposta dinamica.

Finalmente, pode-se também observar nos resultados apresentados que existe incerteza
na determinacdo das propriedades viscoelasticas nas baixas freqiéncias, o que se deve ao
desempenho deficiente dos transdutores no processo de aquisicdo de dados nas frequéncias
inferiores a 10 Hz, o que se traduz numa baixa coeréncia, como pode ser observado na figura
5.10.

(if). Segunda Configuracéo

Foi necessaria a realizacdo de uma segunda serie de testes experimentais devido a
diferencia na configuragao inicialmente testada e a adotada para sua aplicagdo nos apoios do rotor
flexivel. Na segunda configuracao é aplicada uma pre-deformacao sob os cubos viscoelasticos, o
que incide sobre sua resposta dinamica. Os quatro absorvedores foram testados usando o mesmo
sistema de um grau de liberdade utilizado nos testes da primeira configuracdo. Os parametros
viscoelasticos, determinados a partir das respostas dindmicas resultantes sdo apresentados nas
figuras (5.13) e (5.14). Na figura (5.15) se observa a funcdo de coeréncia dos dados adquiridos,
evidenciando uma boa coeréncia dos dados na regiao acima de 15 Hz.
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Figura 5.13 — Parte Real da Rigidez dos Absorvedores Viscoelasticos (a numeracdo dos

absorvedores corresponde a tabela da figura 5.6b).
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Figura 5.14 — Fator de Perda dos Absorvedores Viscoeldsticos.
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Figura 5.15 — Coeréncia dos dados adquiridos no sistema de 1-DOF com Absorvedores
Viscoelasticos.

Os resultados dos ensaios experimentais com a segunda configuragdo de absorvedores
apresentam grandes diferencias comparando-los aos resultados obtidos com a primeira
configuracdo. Desta forma é evidente a grande influencia que as pre-deformacbes tém no
comportamento dinamico dos elementos viscoelasticos. Como era o esperado, as pre-
deformacbes provocaram um aumento na rigidez das pecas viscoelasticas conjuntamente com
uma diminuicdo no fator de perda, o qual esta associado a capacidade do material de absorver
energia. A partir destes resultados, observa-se que em situacdes praticas é bastante dificil, e em
alguns casos pouco objetivo, restringir o carregamento sobre as sec¢des viscoelasticas de forma
que sejam cumpridas as hip6teses propostas para o calculo do fator de forma. Verificou-se que
pequenas variagbes das hipdteses de carregamento sobre os volumes viscoelasticos geram
grandes divergéncias com os resultados determinados analiticamente.

De forma geral, na segunda configuragdo se observa maior dificuldade para a
determinagdo do fator de perda. Isto se vé refletido numa maior dispersédo dos dados
experimentais. Uma das causas deste inconveniente pode ser resultado do aumento da frequéncia
natural do sistema devido ao aumento da rigidez do absorvedor pela introdugcdo de pre—
deformagobes. Desta forma, a freqiiéncia natural do sistema de um grau de liberdade em série com
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o absorvedor fica fora da faixa de freqiiéncias usadas na analise. O ideal seria que os parametros
viscoelasticos (e principalmente o fator de perda, que €& diretamente relacionado com o
amortecimento introduzido, devido as caracteristicas viscoelasticas do material) fossem
determinados nas vizinhangas das freqiéncias naturais do sistema, considerando que nesta regido

do espectro sao mais influentes os parametros relacionados com o amortecimento.

5.3. RESULTADOS DA APLICAGAO DOS ABSORVEDORES VISCOELASTICOS NOS
SUPORTES DO ROTOR

A partir dos resultados anteriores € possivel construir o modelo matematico do rotor flexivel
apoiado nos absorvedores viscoelasticos utilizando as propriedades determinadas nas segdes
anteriores e o procedimento descrito no capitulo anterior. Na figura (5.14) é apresentado o
diagrama de Campbell do rotor com os absorvedores atuando na posicao de seus suportes.
Observa-se um deslocamento nas frequiéncias naturais devido ao aumento na rigidez do sistema,
localizando-se as duas primeiras velocidades criticas do rotor em 800,8 e 823,5 RPM. De acordo
ao observado na resposta ao desbalanceamento medida no rotor e apresentada nas figuras (5.15)
e (5.16), obteve-se uma boa aproximagdo na determinacdo destas velocidades criticas, néao
obstante a amplitude da resposta ao desbalanceamento calculada a partir do modelo difere
consideravelmente com a medida na bancada experimental.

DIAGRAMA DE CAMPBELL
Rotor com absorvedores viscoelasticos
T T T L
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Figura 5.14 — Diagrama de Campbell construido em funcdo dos pardmetros determinados na
identificacdo dos sistemas.
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A grande diferencia entre a resposta ao Desbalanceamento calculada a partir do modelo e
a determinada experimentalmente esta relacionada com a construgéo do sistema de acionamento
dos absorvedores viscoelasticos. Para este propésito foi necessaria a construgédo de umas rétulas
para limitar o funcionamento dos absorvedores numa Unica diregao, as folgas necessarias para
permitir que estas rétulas funcionem com um minimo de atrito introduziram nao-linearidades no
sistema que ndo foram consideradas no modelo. E preciso ter em consideragdo que folgas da
ordem de 10* m s&o suficientes introduzir este nivel de alteragcdes com relacdo ao modelo da
resposta obtida.

Em termos gerais se observa que a modelagem desenvolvida permite identificar
adequadamente as velocidades criticas, e a aplicagdo dos absorvedores viscoelasticos permitiu
diminuir consideravelmente o nivel de vibracdes inicialmente medido no sistema, ndo obstante a

presenca de ndo-linearidades devido as rétulas usadas para o acionamento dos absorvedores.

Comparacao entre as Respostas ao Desbalanceamento
antes e apos o Tratamento Viscoelastico no suportes
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Figura 5.15 — Resposta ao Desbalanceamento medida no Rotor comparada a prevista pelo
modelo — Direcao X.
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Comparacao entre as Respostas ao Desbalanceamento
antes e apos o Tratamento Viscoelastico no suportes
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Figura 5.16 — Resposta ao Desbalanceamento medida no Rotor comparada a prevista pelo

modelo — Diregéo Z.

5.4.

ANALISE DOS RESULTADOS

A partir dos resultados experimentais e de sua comparagdo com os resultados analiticos,

sao apresentadas as seguintes conclusées:

Q).

A implementacédo do procedimento para a determinagéao das caracteristicas dinamicas da
bancada de rotagdo mostrou-se eficiente no ajuste das freqiéncias naturais a partir do
modelo, as quais estao principalmente relacionadas com os parametros de massa e rigidez.
Para a estimacao do amortecimento, o ajuste nao foi satisfatério em alguns dos resultados
observados. A partir desta constatagdo surge a perspectiva de realizar trabalhos futuros
com vistas a buscar alternativas para construgéo e o ajuste das matrizes de amortecimento
de sistemas complexos, similares aos estudados nesta pesquisa.

Para determinacdo do desbalanceamento do rotor, foram identificadas as massas de
desbalanceamento e suas respectivas posicdes angulares, a partir da comparacao entre a
resposta ao desbalanceamento medida no rotor e a estimada a partir do modelo do rotor

em repouso ajustado na etapa anterior. De forma geral o procedimento utilizado para o
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ajuste dos parametros do rotor flexivel mostrou-se eficiente e os resultados alcangados
estiveram conforme o esperado.

O procedimento implementado para a determinag@o das caracteristicas viscoelasticas dos
absorvedores em funcao da freqiiéncia de excitacdo mostrou bom desempenho na primeira
configuragao ensaiada, onde foi evitada a existéncia de pre-deformacdes. Nao obstante, na
configuracdo final do absorvedor foram observadas divergéncias com relacdo ao
determinado a partir do modelo. Como previsto, devido as pre-deformacdes presentes nos
elementos viscoelasticos, resulta um aumento na rigidez do absorvedor e uma diminuigcao
consideravel em seu fator de perda, sendo necessarias pesquisas adicionais para o estudo
da relacdo que existe entre estes parametros e as pre-deformacgdes dos elementos
viscoelasticos.

Foi observado que o uso de apoios translacionais ndo somente aumenta o amortecimento,
mas também a rigidez dos apoios, como se verificou com o deslocamento das primeiras
velocidades criticas para freqUéncias maiores. Por este motivo se faz necessaria uma
escolha inteligente do dispositivo de dissipacdao para ndo comprometer a resposta
vibratoria, considerando que a variacao das velocidades criticas pode ter consequiéncias
indesejaveis, dependendo da velocidade de operacao da maquina.

Observou-se um bom desempenho do modelo do sistema composto pelo rotor flexivel com
apoios viscoelasticos na identificacdo das velocidades criticas. Apesar disso, a resposta ao
desbalanceamento identificada ndo se mostrou proxima dos valores medidos
experimentalmente. Considera-se que a divergéncia destes valores com os dados
experimentais esta relacionada com a constru¢do do sistema de acionamento dos
absorvedores viscoelasticos. Para este proposito foi necesséria a implementagao de roétulas
para limitar o funcionamento dos absorvedores numa Unica dire¢cdo. As folgas necessérias
para permitir que estas rétulas funcionem com um minimo de atrito introduziram nao-
linearidades no sistema que n&o foram consideradas no modelo.

Em termos gerais, se observa que a modelagem desenvolvida permite identificar
adequadamente as velocidades criticas. Além disso, a utilizagdo dos absorvedores
viscoelasticos permitiu diminuir consideravelmente o nivel de vibragéo inicialmente medido
no sistema, ndo obstante a presenca de nado-linearidades devido as rétulas usadas para o
acionamento dos absorvedores.

Uma alternativa para a solugdo dos problemas apresentados pelo uso de rétulas é sua
substituicdo por elementos mais simples e de baixa rigidez lateral (e.g. tipo stiger como o



82

usado na montagem observada na figura 5.9 para o acionamento do excitador dindmico
sob a mesa vibratéria), o que solucionaria os problemas das folgas e simplificaria a
montagem dos absorvedores. Infelizmente ndo foi possivel explorar essa alternativa no

presente trabalho.



CAPITULO 6

CONCLUSOES

Neste trabalho foi investigada uma estratégia de controle passivo de vibragdes aplicada a
maquinas rotativas flexiveis, mediante o uso de absorvedores de vibragdo contendo materiais
viscoelasticos. Com este objetivo, estudaram-se diversas alternativas (Saldarriaga e Steffen, 2004;
Saldarriaga e Steffen, 2006, Saldarriaga et al 2006a). Ao final, foi projetado um sistema de
absorvedores viscoelasticos baseado no modelo proposto por Mahmoodi (1969) para sua
aplicagdo nos suportes de um rotor flexivel. A realizagdo deste trabalho foi executada em duas
etapas: na primeira foram desenvolvidos modelos dos sistemas de absorg¢éo viscoelastica, e do
sistema rotor-mancais; posteriormente, foram unificados ambos os modelos em um unico sistema
rotor-mancais-absorvedores viscoelasticos. Em uma segunda etapa foi projetado e executado um
procedimento para a identificacdo dos parametros viscoeldsticos dos absorvedores e dos
parametros dindmicos do sistema rotor-mancais, de maneira independente.

A partir dos resultados obtidos tém-se as seguintes conclusdes das duas etapas mais
importantes cumpridas neste projeto de pesquisa.

6.1. MODELAGEM

Nesta tese sdo propostos modelos matematicos que permitem a incluséo do efeito
viscoelastico no comportamento dindmico de um sistema rotor-mancais, de forma que seja
possivel otimizar as caracteristicas do suporte, garantindo que as caracteristicas do
comportamento dindmico do sistema rotativo (respostas dindmicas, velocidades criticas e
estabilidade) se enquadrem dentro de niveis aceitaveis.

Neste trabalho foram melhorados dois aspectos com relacdo aos estudos anteriores
incluidos na revisao bibliogréafica, o primeiro foi que se teve em conta a modelagem e identificagao
de um rotor flexivel juntamente com o modelo dos elementos viscoelasticos, foi observado (sendo
isso uma das motivagdes para o inicio deste estudo) que as pesquisas revisadas concentram seu
trabalho na modelagem dos componentes viscoelasticos sem considerar a flexibilidade do rotor,
impedindo a determinacdo do comportamento dindmico do sistema para os modos flexiveis do
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rotor, o outro aspecto € que, a diferencia dos trabalhos anteriores onde é evidente a auséncia de
resultados de ensaios experimentais como validagdo dos modelos propostos, neste trabalho é
desenvolvida uma metodologia experimental para corroborar os resultados obtidos dos modelos
analiticos. Dos anteriores trabalhos, unicamente Bormann e Gasch (2002) apresentaram um
estudo analitico-experimental do problema, sendo aplicado para um rotor rigido.

Nesta pesquisa foram considerados dois modelos viscoeldsticos na abordagem do
problema: o modelo viscoelastico dos campos de deslocamento anelasticos (ADF) e o0 modelo do
modulo de rigidez complexo, sendo este simplificado considerando diretamente a rigidez complexa
dos absorvedores determinada experimentalmente, sem considerar o fator de forma. Isto devido as
dificuldades praticas na aplicagdo das cargas sobre os absorvedores nas condigbes ideais, o0 que
modifica consideravelmente a resposta dindmica do absorvedor, comparada com a determinada
em funcao do fator de forma multiplicado pelo médulo complexo do material.

Na modelagem dos dispositivos viscoelasticos nao foi considerada a temperatura como
uma variavel dos parametros dinamicos, isto porque se evidenciou pouca influencia desta,
considerando que todos os ensaios foram realizados em condigdes ambientais com variagdes de
menos de 2 graus centigrados. Adicionalmente, foram realizados testes experimentais
submetendo aos espécimes viscoelasticos a agcao prolongada de cargas oscilatérias por varias
horas sem observar variagées importantes no comportamento dindmico dos absorvedores. De
acordo ao observado experimentalmente, a varidvel mais influente depois da freqiiéncia de
oscilacao da carga, mostrou ser a pre-deformacao dos elementos viscoelasticos.

Por outro lado, o uso de variaveis complexas aumenta consideravelmente a ordem do
sistema, o que pode trazer complicacdes para o ajuste dos modelos o seu uso em ferramentas de
controle ativo, por esta razdo se faz necessario procurar solugdes que permitam a redugao dos
modelos.

6.2. IDENTIFICACAO DOS PARAMETROS DINAMICOS

Considerando as caracteristicas especiais da bancada de rotagdo disponivel (elevada
flexibilidade e assimetria na resposta dinamica dos mancais), foi implementado um procedimento
para a identificacdo de suas caracteristicas dinamicas, com o objetivo de ajustar o modelo
matematico do rotor flexivel, o qual foi determinado usando o método dos elementos finitos.

O procedimento desenvolvido € dividido em duas etapas: na primeira, sdo ajustadas as
matrizes de rigidez e amortecimento a partir das fungdes de resposta em freqiéncia medidas nos
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suportes do rotor; na segunda, € identificado o desbalanceamento a partir da resposta ao

desbalanceamento do sistema.

Os resultados da identificagdo mostraram um bom ajuste na determinacao dos parametros
associados a massa e rigidez. Para a estimacao do amortecimento, o ajuste nao foi satisfatério em
alguns dos resultados observados. A partir desta constatagdo, surge a motivagao para, em
trabalhos futuros, procurar alternativas para construgéo de novos absorvedores e para o ajuste das
matrizes de amortecimento de sistemas complexos, similares aos estudados nesta pesquisa.
Entretanto, de uma forma geral, o procedimento utilizado para o ajuste dos parametros do rotor
flexivel mostrou-se eficiente e os resultados alcangados sao considerados aceitaveis.

Adicionalmente, foi desenvolvido um procedimento para a determinacdo das caracteristicas
viscoelasticas dos absorvedores em funcao da freqiiéncia de excitacdo. Desta forma, chegou-se a
identificacdo da rigidez complexa do absorvedor e, conseqlentemente, de seu correspondente
fator de perda. Nos testes experimentais realizados foram consideradas duas configuragdes. Na
primeira, se evitava pre-deformacao das se¢des viscoelasticas e o carregamento foi aplicado do
modo previsto pelo modelo analitico. Assim, foram obtidas respostas coerentes com os resultados
calculados a partir do modelo analitico do absorvedor, conforme apresentado por Saldarriaga et al
(2006a). Na segunda configuracao, projetada para uso nos apoios do rotor, foram identificadas as
caracteristicas viscoelasticas dos absorvedores que foram colocados posteriormente no rotor.
Neste caso, foram observadas divergéncias com relacdo aos valores determinados a partir do
modelo. Como previsto, devido as pre-deformagdes presentes nos elementos viscoelasticos,
observou-se um aumento na rigidez do absorvedor e uma diminuigdo consideravel no fator de
perda, sendo necessarias pesquisas adicionais para o estudo da relagdo existente entre estes
parametros e as pre-deformacgdes dos elementos viscoelasticos. Adicionalmente, nos testes
experimentais realizados foram observados os seguintes aspectos:

(i) Dificuldade para a determinagdo dos parametros viscoelasticos em baixas freqiiéncias, o
que pode estar relacionado a perda da sensibilidade dos transdutores nas baixas
freqUiéncias.

(i) Maior dificuldade para a determinag&o do fator de perda para a segunda configuragdo dos
absorvedores. Isto se reflete numa maior dispersao dos dados experimentais. Uma das
causas deste inconveniente pode ter a ver com o efeito do aumento da freqiiéncia natural
do sistema devido ao aumento da rigidez do absorvedor pela introducdo de pre—
deformacdes. Desta forma, a freqiéncia natural do sistema de um grau de liberdade em
série com o absorvedor fica fora da faixa de freqiiéncias usada na analise. O ideal é que os
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parametros viscoelasticos (e principalmente o fator de perda, que estda diretamente

relacionado com o amortecimento introduzido devido as caracteristicas viscoelasticas do

material) sejam determinados nas vizinhangas das freqiéncias naturais do sistema,

considerando que nesta regidao sdo mais influentes os parametros relacionados com o

amortecimento.

A partir da comparacao dos resultados analiticos e experimentais se observa um bom
ajuste das velocidades criticas. Apesar disso, se verificou um erro na determinagéao da resposta ao
desbalanceamento. Considera-se que a divergéncia destes valores se deve a alternativa de
projeto adotada na construgao do sistema de acionamento dos absorvedores.

Por outro lado, foi confirmado que a aplicacdo dos absorvedores viscoelasticos permite
diminuir consideravelmente o nivel de vibragao inicialmente medido no sistema, apesar da

presenca de ndo-linearidades devido as rétulas usadas para o acionamento dos absorvedores.

6.3. PROPOSTA PARA TRABALHOS FUTUROS

O autor considera que existem diversos aspectos que foram insuficientemente estudados
neste trabalho de tese e que merecem atencdo adicional em futuras pesquisas. O principal deles é
o desenvolvimento de uma metodologia pratica para a identificacdo das matrizes de
amortecimento em sistemas similares ao estudado. A determinacdo do amortecimento do sistema
rotativo constituiu uma das principais dificuldades enfrentadas neste trabalho e considera-se que
os resultados obtidos ndo foram completamente satisfatorios. Observa-se que na literatura existem
poucos estudos praticos que enfoquem este problema.
Outro ponto que merece maior atengdo € o estudo da influéncia das pre-cargas ou pre-
deformagbes na resposta dindmica dos materiais viscoelasticos. Nashif et al (1985) trata de forma
superficial problema. Além disso, ndo foram encontrados estudos experimentais que mostram a
sensibilidade deste fator nas funcées do médulo de armazenamento do material e do fator de
perda. Como se pode observar nos resultados experimentais apresentados neste trabalho, as
funcdes viscoelasticas sdo bastante sensiveis a acdo de pre—deformagodes, sobretudo no que diz
respeito a determinagéo do fator de perda.
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APENDICE A

MATRIZES DOS ELEMENTOS DE DISCO E EIXO
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E
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Sendo v o modulo de Poisson, S, a area reduzida da secéo transversal do elemento e G o

modulo transversal de elasticidade do material do eixo.
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GEOMETRIA DO SISTEMA DE ACIONAMENTO DO ABSORVEDOR VISCOELASTICO
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APENDICE C

Dados Técnicos do material da Sorbothane’:

Propriedade Valor Unidade Observagdes
Resisténcia a tensdo méxima 122.61 psi ASTM D412 92
Elongacado maxima 568 % ASTM D412 92
Resisténcia a tensdo (100% de 25.47 psi ASTM D412 92
deformagéao)
Resisténcia a tenséo (200% de 54.86 psi ASTM D412 92
deformagéo)
Resisténcia a tenséo (300% de 80.13 psi ASTM D412 92
deformagéo)
Resisténcia a compressao (20% de 12.0 psi ASTM D575 91
deformacéao)
Resisténcia a compresséo (50% de 105.0 psi ASTM D575 91
deformagéo)
Resisténcia ao rasgo 48.73 Ib/inch ASTM D624 91 Die C
Modulo de Incompressibilidade 2.86 gPascal
Coeficiente de atrito estatico 10.4 ASTM D1894 on polished steel
Coeficiente de atrito dindmico 2.6 ASTM D1894 on polished steel
Densidade 85.0 Ib/ft3 ASTM D792
Gravidade Especifica 1.364 ASTM D792
Faixa de temperatura de 6timo -20 _a +160 F Reducao da rigidez e o
desempenho. amortecimento acima de 200 _F.
Incremento da rigidez abaixo da
temperatura de transicio vitrea.
Temperatura de Transigao vitrea -37.4 _ C ASTM E1640 94 definida por pico
maximo do angulo de atraso entre
funcdes de tensdo/deformacéo
Temperatura de Ignicao induzida 570 _ C
Temperatura de auto-ignicao 750 C
Teste de Resiliéncia 11 % ASTM D2632 92
Altura de rebote
Resisténcia dielétrica 256 V/mil ASTM D149 97
Modulo de Young a 5 Hertz 105 psi
Modulo de Young a 15 Hertz 150 psi
Modulo de Young a 30 Hertz 210 psi
Modulo de Young a 50 Hertz 270 psi
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Propriedade Valor Unidade Observagdes

Angulo de atraso tensdo/deformagao 29.25 °

(excitacdo a 5 Hertz)
Angulo de atraso tensdo/deformagao 30.11 °

(excitagdo a 15 Hertz)
Angulo de atraso tensdo/deformagéo 29.68 °

(excitagdo a 30 Hertz)
Angulo de atraso tensdo/deformagao 26.56 °

(excitagdo a 50 Hertz)

Resistencia Bacterial

Nao se observa afetacao

Resistencia Fungal

N&o se observa afetacao

Envelhecimento por Calor

Estavel

72 horas @ 158 _F sem cambios no tamanho,
aparéncia, nem nos resultados dos testes no
durémetro

Resisténcia aos raios ultravioletas

Boa resistencia

Resisténcia quimica a fluido hidraulico -14 % ASTM D543, 7-dias de imerséo
alteragéo
em peso

Resisténcia quimica ao Querosene 4.3 % ASTM D543, 7-dias de imerséo
alteragéo
em peso

Resisténcia quimica ao Diesel 6.4 % ASTM D543, 7-dias de imersao
alteracéao
em peso

Resisténcia quimica a Solug¢do de 5.0 % ASTM D543, 7-dias de imerséo
sabao alteragao
em peso

Propriedades acusticas: perda de Mais de 40 dB/cm a 50 Hertz. a perda de intensidade
intensidade de som no ar aumenta com a frequiéncia.
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