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Resumo: No projeto eficiente de mdquinas rotativas o controle das vibracoes de sistemas que
trabalham a grandes velocidades é um dos aspectos que merece maior atengdo. Dentre as
diferentes opg¢oes para a solugcdo destes problemas, o controle passivo usando elementos
viscoeldsticos demostra ser uma das solugoes mais simples e economicas, sendo também uma
alternativa bastante versatil. Neste trabalho é desenvolvido o modelo de um sistema rotor-mancais
suportado por apoios viscoelasticos. Sdo feitas simulagoes computacionais procurando evidenciar
a mudanga na resposta dindmica do rotor, com e sem o uso deste tipo de suporte.

Palavras-Chave: Rotor Flexivel, Materiais Viscoelasticos, Controle Passivo
1. INTRODUCAO

Atualmente na drea das maquinas rotativas ¢ clara a tendéncia de se exigir parametros cada vez
mais restritos de desempenho, tudo isto acompanhado de uma crescente demanda na diminui¢ao do
peso e aumento das velocidades de operagdo. Neste caso, o controle de vibragdes em rotores
flexiveis que operam acima de sua segunda ou terceira velocidade critica ¢ um dos aspectos de
maior importancia. Geralmente a solugdo mais simples e econdmica ¢ o emprego de técnicas de
controle passivo agregando amortecimento ao sistema. Estas técnicas também apresentam a
vantagem de ndo precisar de nenhuma forma de energia externa, garantindo a estabilidade do
sistema. Tais técnicas adaptam-se a aplicacdes de grande porte (De Lima, 2003).

Os procedimentos mais comuns para o incremento do amortecimento em sistemas rotativos sao
o emprego de amortecedores de filme fluido (SFD) e o uso de suportes viscoelasticos. Na atualidade
os SFD sao mais usados: estes sdo projetados para operar em série com 0s mancais, cComo 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
freqiiéncias limitadas e tolerancias apertadas. Por outro lado, os materiais viscoelasticos surgem
como uma alternativa vidvel, dado a 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 ¢ bastante recente o desenvolvimento de modelos
do comportamento viscoelastico adequados para aplicagdes 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.

O modelo apresentado neste artigo permite determinar a resposta dinamica e a velocidade limite
de estabilidade a partir do conhecimento das caracteristicas dinamicas do material utilizado na
constru¢do do suporte, suas dimensoes, € as caracteristicas do sistema rotor-mancais. Os modelos
do sistema rotor-suporte viscoeldstico até agora propostos na bibliografia (Panda e Dutt, 1999,
Shabaneh e Zu, 2000, Dutt ¢ Toi, 2003, Bormann e Gasch, 2002, Panda e Dutt, 2003) sao bastante
simples e nao consideram a flexibilidade do rotor, impedindo a determinagcdo do comportamento
dindmico do sistema para altas velocidades de rotacdo. Neste trabalho foi considerado o modelo
viscoelastico dos campos de deslocamento anelasticos (ADF) que demostra ser mais confiavel que
os modelos mais simples (Coronado et al, 2002), sendo que o modelo matematico do rotor flexivel é
obtido usando o método dos elementos finitos. Na seqiiéncia sdo apresentadas brevemente as
caracteristicas dos materiais viscoelasticos, o modelo ADF, ¢ o desenvolvimento do modelo
completo do rotor montado sobre suportes viscoelasticos.

2. MODELO VISCOELASTICO

O uso de materiais viscolasticos como suportes de sistemas rotativos tem provado sua eficiéncia
dada sua capacidade de aumentar convenientemente o amortecimento do sistema (Childs, 1993).

Nos materiais viscoelasticos a tensdao ndo ¢ instantaneamente proporcional a deformacao,
dependendo da taxa de deformacdo. Neste caso, a relagdo entre a tensdo e a deformacao (rigidez) e
a taxa de deformacao (amortecimento) sdo dependentes da freqiiéncia de oscilagdo da carga.

Conforme mencionado acima, com o objeto de introduzir o comportamento dinamico dos
suportes viscoelasticos dentro do modelo de elementos finitos, ¢ usado o modelo ADF (Lesieutre e
Bianchini, 1995). Este modelo ¢ baseado na separacdo dos deslocamentos totais do elemento
viscoelastico em uma parte elastica e outra anelastica que representa a relaxacao do material
viscoelastico. As equagdes constitutivas deste modelo sdo as seguintes:

0'=G-5E:G-(g—ﬁgfj (1)
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Sendo N o nimero de campos de deslocamento anelasticos considerados. No caso de ser
considerado um unico campo de deslocamento aneslastico, o modelo ¢ analogo ao do sistema
mecanico mostrado na Fig (1).
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Figura 1. Analogia mecanica de modelo ADF para um nico campo de deslocamento anelastico



O sistema da Fig. (1) ¢ um modelo viscoelastico classico composto por um elemento de Kelvin-
Voigt em série com uma mola. A tensdo na mola o, ¢ determinada pela rigidez G e pelo
deslocamento elastico (&), sendo este dado pela diferenca entre o deslocamento total (¢), ¢ o
deslocamento aneléstico interno (£'). A tensdo no amortecedor, o, ¢ a diferenca entre a tensdo da
mola principal e da mola secundaria incluida no elemento de Kelvin-Voigt. A tensao do
amortecedor ¢ também equivalente a constante do amortecedor multiplicada pela taxa de mudanga
na deformacao anelastica, de forma que a Eq. (2) representa a evolucao do campo de deslocamento
anelastico.

Lesieutre (1992) define o mddulo de rigidez do material viscoelastico da seguinte forma:
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Sendo G, o modulo relaxado ou modulo de baixa freqiiéncia, @ ¢ a freqiiéncia de excitagdo, €2, ¢
o inverso do tempo de relaxacdo com deformacao constante correspondente ao campo anelastico i,
4; € arelacdo entre o modulo de rigidez relaxado e a rigidez do campo de deslocamento anelastico 7,
sendo C; o parametro que permite relacionar o processo fisico de relaxagdo ao deslocamento total,

dado pela equacdo (4a). No modelo ADF o modulo de rigidez ¢ simplificado como sendo o médulo
de alta freqiiéncia (Lesieutre e Biachini, 1996), dado pela Eq. (4b).
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Os parametros 4, £2, e G, podem ser determinados a partir de ensaios experimentais.
3. MODELO DO SUPORTE
O sistema de suporte ¢ composto por uma base intermediaria (que permite fazer a conexao entre

os mancais ¢ os anéis de material viscoeldstico), pelos anéis viscoeldsticos € por um suporte
exterior, conforme ilustrado na Fig.(2).
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Figura 2. Suporte modelado

Dutt e Toi (2003) determinaram as for¢as que atuam sobre a base de um suporte devidas a
elasticidade de um setor circular de material deformavel, causadas pelo deslocamento do eixo na
posicao do suporte, em fun¢do da rigidez do material deformavel e sua geometria, como sendo:
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Considerando que Fy e F, sdo os somatorios das forcas nas dire¢cdes x e y respectivamente,
devidas a deformagao do elemento flexivel, o, e J, sdo as deformagdes correspondentes do elemento
flexivel. £ e G sdao os moddulos de rigidez e de cisalhamento correspondentes ao material
deformado. &, e 6 sdo os angulos que delimitam o setor circular. R, 7, ¢ w dependem da geometria
da secdo conforme mostra a figura (2).

Considerando que o anel envolve uma circunferéncia completa (6,=0 e 6=2.7), as forgas
atuando sobre a base sdo reduzidas a:

“ (E+G)-s, , F, —ij (E+G)-0, (12)

R

Pela teoria classica da elasticidade, a relagio entre G ¢ E é G = E/2-(1+v), sendo v é a razdo de

Poisson. Considerando 1v=0.5, o que razoavel para a maioria dos materiais poliméricos (Nashif et al,
1985), tem-se:
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Da Eq. (12) pode-se deduzir os coeficientes de rigidez que relacionam as deformagdes com as
forgas transmitidas a base do suporte:
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A Fig. (3) mostra os graus de liberdade na posi¢ao do suporte.
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Figura 3. Graus de liberdade do suporte.

No esquema anterior pode observar-se como as for¢as dos mancais, atuando sobre o eixo do
rotor, sdo proporcionais ao deslocamento relativo do eixo com relacdo ao suporte viscoelastico.
Desta forma, as for¢as que o mancal transmite ao eixo sdo:

£, =[lkn] —[Kmu{{Xm}}—[[Cm] —[le]{{{f(f}}} 1s)

(X}
Sendo [Km] e [Cm] as matrizes de rigidez e amortecimento dos mancais, no caso em que estao

rigidamente apoiados.
A equagao do movimento do mancal ¢ dada por:

[Mm)- {50} + [Kv]- (X0} = [Cm]- ((Xm - {500]) — [Km]- ({Xim} - {xv]) = 0 (16)



sendo que [Mm] inclui em sua diagonal a massa total do mancal. Na matriz [Kv] estd incluido o
efeito viscoelastico do suporte.

Aplicando as Eq. (4b) e (14) em (16), tem-se:
[vm]- (v} G, .(1 R ZAJ &) (= [om]- (ol 6]~ [k]- (om0 =0 (1)

Substituindo {Xv} referente ao subsistema viscoeldstico da Eq. (17) pelos graus de liberdade
elasticos correspondentes, de acordo com a Eq. (1), obtem-se:

-5}, 1:37 1 J R = 3 o} Eem: (b ) (- 1) =0
(18)

chamando:

k*]=6, -[1+[Z::4j-[fv] (19)

obtem-se a Equag@o matricial na forma compacta abaixo:

[Mm]-{Xv}+[€m]-{Xv}+([K:°]+[Km])-{Xv}—[Cm]-{Xm}—[Kf]-i{XviA} (20)

i=1

A Eq. (20) pode ser generalizada para o caso em que varios suportes viscoelasticos sao introduzidos
no sistema.

4. EQUACOES DE MOVIMENTO DO SISTEMA ROTATIVO

As equacdes de movimento do sistema rotativo com mancais apoiados sobre suportes rigidos
podem ser escritas da seguinte maneira:

oo 3
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(21)

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 giroscopica; a terceira ¢
a matriz total de amortecimento e a quarta ¢ a matriz total de rigidez do sistema.

Considerando os apoios dos mancais como sendo flexiveis, as for¢gas das reagdes dos mancais
sdo dadas pela Eq. (15). A equacdo do movimento completa escreve-se:
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sendo que Dy, e K), sdo, respectivamente, as parcelas das matrizes Dy, € Ky que incluem somente
a contribuicdo do amortecimento e rigidez dos mancais. O vetor {X,}corresponde aos graus de
liberdade relacionados aos deslocamentos dos suportes viscoelasticos.

A Eq. (2), multiplicada por lEvJ, pode ser rescrita da seguinte forma:

0 (23)

[Kf]-%-{Xﬁ}—[Kf]-{XVh[Kf]-ci Axd

correspondendo, portanto a i equagdes diferenciais, dependendo do nimero de campos de
deslocamentos anelésticos usados no modelo viscoelastico adotado.

Acoplando o sistema formado pelas Eq. (20), (22) e (23), é possivel escrever um sistema de
equagoes de primeira ordem (formulagdo de estado) na forma:

[4}¢}+ [8lo} = {F} 24)
sendo que os elementos das matrizes [A] e [B] sdo determinadas facilmente.
O vetor {Q} ¢ dado por:
Q:[XL XM XV X, Xy X X:tl) Xiz) X\jN—l) X\:?N)]T (25)

4.1. Resposta ao Desbalanceamento

No caso de forcas de desbalanceamento atuando sobre o rotor, a Eq. (24) assume a seguinte
forma:

A-{0}+ B0} = {1} sen(@-1)+ {1, }- cos(€2 1) (26)

Sendo 2 a velocidade de rotacao do sistema e {f;}, {fo} os momentos produzidos pelas massas
desbalanceadas nos nés correspondentes. A solugdo do sistema ¢ dada como:

10} =1g,}-sen(2 1)+ g, - cos(£2-1) (27)

Identificando os termos em sen(£2¢) e cos(£2t) € obtida a Eq. (28).

o i e



Conhecendo os desbalanceamentos e suas respectivas posi¢oes angulares ¢ possivel determinar
o vetor de deslocamentos do sistema para cada valor de £2 (resposta ao desbalanceamento).

4.2. Freqiiéncias Naturais e Velocidade Limite de Estabilidade

Para determinar as freqiiéncias naturais do sistema e a velocidade limite de estabilidade ¢
necessario resolver o problema de autovalores para o sistema livre. Nesse caso, trata-se da solucao
nao-trivial do seguinte sistema:

A-{yt=-B-{V}-[F] (33)

Para cada valor de (2 sdo determinadas as freqiiéncias naturais correspondentes contidas na
matriz [F], as quais permitem tracar o chamado diagrama de Campbell e determinar as velocidade
criticas. A velocidade limite de estabilidade ¢ determinada para o valor de £2 no qual a parte real
dos autovalores complexos deixam de ser todas negativas.

5. RESULTADOS E DISCUSSAO

Com o intuito de testar o procedimento apresentado nas seg¢des anteriores, ¢ usado um modelo
de elementos finitos do rotor, mostrado na Fig (4). O desbalanceamento, aplicado na posi¢ao do
disco, ¢ de 6,5-10° Kg'm. Para os mancais foi considerado que os coeficientes de rigidez e
amortecimento sdo constantes. Sdo considerados mancais de rolamento com K=2,9-106 N/m,
desprezando o efeito do amortecimento. Sabe-se, entretanto, que em situagdes reais pode-se
encontrar comportamento ndo-linear nos mancais de rolamento. Contudo, tal efeito ¢ minimizado
pela presenca de amortecimento externo, como aquele devido aos materiais viscoelasticos (Dutt e
Toi, 2003) . As dimensdes do suporte viscoelastico sdo R = 30 mm; ¢ = w = 10 mm; e a massa Mm =
300 %ramas. O material dos elementos de eixo e disco é o ago (E=2,067-10'"'N/m” e p = 7800
kg/m’).

Figura 4. Modelo de Rotor em elementos finitos
(5 elementos de eixo de L=5 cm, D=Icm; 1 elemento de disco rigido, D=6,5 cm, e= 1,12 cm)

Para o modelo do comportamento viscoelédstico do suporte sao consideradas as propriedades do
material viscoelastico ISD112 produzido pela 3M®, fixando a temperatura de trabalho em 27°C. Os
parametros do material determinados por De Lima (2003) a partir de nomogramas fornecidos pelo
fabricante foram identificados considerando 5 campos de deslocamento aneléstico (Tab. 1).

Tabela 1. Parametros identificados para o material ISD112

1 G, [Mpa] A; 0 [rad/s]

1 0.217001 101.6223605
2 0.667236 612.3758475
3 0.46474 1.955240 3197.275616
4 7.192090 17419.42246
5 82.58700 188413.4396




Os diagramas de Campbell e de resposta ao desbalanceamento sdo apresentados na Fig (5).
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Figura 5. Diagrama de Campbell e Resposta ao Desbalanceamento (no disco)

Os apoios viscoelasticos diminuem a rigidez do sistema em relagdo a situagdo original, o que
pode ser evidenciado no diagrama de Campbell (Fig. 5), onde as freqiiéncias naturais do sistema
com apoios rigidos sio maiores. E possivel observar que no intervalo entre 0 ¢ 15000 RPM onde se
apresentam duas velocidades criticas para o sistema com apoios rigidos, se apresentam trés
velocidades criticas para o sistema com suportes viscoelasticos (devido ao aumento na
flexibilidade), entretanto, pelo uso dos apoios viscoelasticos, a amplitude de vibragdo na primeira
velocidade critica ¢ diminuida em 90%, e o aumento do amortecimento permite que nao se
apresentem incrementos importantes na amplitude para as velocidades criticas superiores.

A partir destes resultados pode ser observado que os apoios viscoeldsticos permitem atenuar
efetivamente as vibragdes em sistemas rotativos em uma faixa de freqiiéncia consideravel.

6. CONCLUSOES

O procedimento ilustrado neste trabalho permite analisar o comportamento dindmico de um
sistema rotor-mancais suportado por apoios viscoeldsticos, sendo excitado por forcas de
desbalanceamento. Podem ser considerados outros tipos de excitagcdo, dependendo das necessidades
do projetista, mantendo porém a metodologia apresentada.

O uso apropriado destes apoios permite melhorar a resposta dindmica diminuindo de maneira
significativa a resposta ao desbalanceamento.

O modelo proposto ¢ voltado para o projeto de apoios viscoeldsticos, permitindo otimizar as
caracteristicas do suporte para um determinado sistema rotativo, visando a reducdo da resposta ao
desbalanceamento e modificando a velocidade limite de estabilidade, de forma a atender o interesse
do projetista. Alem disso, o modelo estudado adequa-se ao projeto de sistemas de controle de
maquinas rotativas.
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MODELING OF FLEXIBLE ROTOR SYSTEMS WITH
VISCOELASTICALLY SUPPORTED BEARINGS

Abstract: In the successful design of rotating machinery the vibration control of systems working at
high rotation speeds is one of the most important tasks. The passive control, obtained by using
viscoelastic materials can be the best choice in many cases because its simplicity, low cost, and
versatility. In this work, a model of a flexible rotor system with viscoelastically supported bearings
is developed. Computational simulations are performed in order to show the change in the rotor
dynamical behavior, due to the use of viscoelastically supported bearings.

Keywords: Flexible Rotor, Viscoelastic Materials, Passive Control



