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Abstract

This paper presents some experimental results obtained on the EUROPE (Ensamble Utilisant
un ROtor Pour Essais) test rig, which was expressly designed by EDF (Electricité de France)
for investigating the dynamical behavior of cracked rotors. The results are used for validating
a model based transverse crack identification method, which was developed during an
European community funded research project called MODIAROT (MOdel based DIAgnosis
of ROTor systems in power plants). The excellent accuracy obtained in identifying position
and depth a crack proves the effectiveness and reliability of the proposed method.
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1. INTRODUCTION

Propagating transverse cracks have been discovered in the last 20 years (Allianz, 1987) in
severa rotors of steam turbines or generators of European power plants. Fortunately, as far as
the authors know, they have been detected before the crack had propagated to a critical depth,
that means before the occurrence of a catastrophic failure.

The importance of early detection of cracks, possibly by means of an automatic
diagnostic methodology that uses the informations furnished by standard monitoring systems,
which generally analyze the vibrations measured in correspondence of the bearings only,
appears obvious from these considerations.

The dynamical behavior of rotors with transverse crack has been studied by many authors
(an extensive survey is given in Dimarogonas, 1996) and therefore the symptoms of a cracked
rotor are well known: a change in 1x rev., 2x rev. and 3x rev vibration vector is suspect. A
change in vibration vector means not just an increase or a decrease in amplitude, but also a
change in phase only with constant amplitude. However, 1x rev. components can be caused
by many other faults (e.g. unbalance, bow, coupling misalignments) and 2x rev. components
can be due also to polar stiffness asymmetries (in generators), to surface geometry errors



(journal ovalization) and to non-linear effects in oil film bearings. These two last causes can
also generate 3x rev. components.

It is then extremely important to have a reference situation, stored by the monitoring
system, in which the behavior of the rotor system without faults and in similar operating
conditions is analyzed. The reference situation would be better represented by run-down
transient which furnishes much more informations about its dynamical behavior, rather than
by a steady state condition at normal operating speed. By comparing then the actual behavior
during a run-down transient with the reference behavior, the change in vibrations can be
evaluated and by means of one of the automatic diagnostic procedures based on
fault-symptom matrices or on decision trees approach, the type of the most probable
impending fault can be identified.

Once the type of fault has been identified in a shaft line, also its most probable position
and its severity (f.i. in the case of acrack, its depth) should be identified. Thisis then possible
by means of the least square approach in the frequency domain, which is described in the
following paragraph.

2. MODEL BASED IDENTIFICATION

As described in (Bachschmid et al. 2000), assuming a finite beam element model for the
rotor, the effect of a crack on the statical and dynamical behavior of the rotor can be smulated
in the frequency domain, by applying to the rotor different sets of equivalent forces, one set
for each one of the three harmonic components in correspondence of the cracked beam
element. The problem of the identification of the position of the crack is then reduced to an
external force identification procedure, described in (Bachschmid et a. 1999). The final
eguations are recalled here below.

The difference, between the measured vibration of rotor system that has a fault and the
reference case, represents the vibrational behavior due to the fault. These vibrations are then
used in the identification procedure. By applying the harmonic baance criteria in the
frequency domain, the differences 4, between the vibrations, which are calculated by means
of suitable models of the system and of the fault, and measured vibrations X, can be defined
for each harmonic component as:

6n :aBn D:fn - XBmn (1)

where a, isthe partitioned inverse of the system dynamical stiffness matrix and F,, is the n-th
component of the fault force vector. Eq (1) can be written for each one of the different
rotating speeds which are taken into consideration for the identification. Since the unknown
force vector is composed by few forces applied to 2 nodes only of the f.e. model, the
unknowns are much less than the number of the equations (1) and a least square approach can
be used.

A relative residual may be defined by the root of the ratio of the squared &, divided by
the sum of the squared measured vibration amplitudes X, _:

5. = gasn F - Xan]T[aBn (F - Xan] é{z 2)

X ' X
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By means of the hypothesis of localization of the fault, the residual is calculated for each
possible node of application of the defect. The set of equivalent forces in the case of a crack
can be reduced to a couple of opposite and equa moments which have 1x rev., 2x rev. and
3X rev. components.



Where the residua reaches its minimum, there is the most probable position of the crack.
It is worth noting that the 1x rev. vibration components are due both to the breathing
mechanism of the crack and to the local bow which generally has developed during the crack
propagation. Therefore, when no other sources of bow are present, the 1x rev. component is
useful for the localization of the crack, but not for the identification of its depth.

The 3x rev. component is rather small and generally masked by some noise. Often this
component can be recognized only when approaching the resonant condition at a rotating
speed equal to 1/3 the rotor’ s critical speed.

The 2x rev. component is therefore the most suitable symptom for detecting position and
depth of the crack; the highest values are obviously reached during a run-down transient when
approaching the resonant condition at 1/2 critical speed.

3. CRACK DEPTH IDENTIFICATION

The following procedure has been implemented for the identification of the crack depth.
The L.S. identification procedure, described in the previous paragraph, identifies the crack
position in a particular element of the rotor, whose length is known from the 2D f.e.m. and
equal to |. The “ equivalent” moment components M, (1x, 2x and 3x rev. components) are
applied to this element. These equivaent bending moment components M1, M, and M3 have
been calculated from the corresponding 1x, 2x and 3x rev. measured vibrational behavior.

Then the statical bending moment M in correspondence of the same element, due to the
weight and to bearing alignment conditions, is calculated from model data.

The ratios of the nx rev. equivaent bending moment M, to the statical bending moment
M are all dependent on the relative crack depth p only. Thisis represented in Figure 1 for the
1x, 2x and 3x rev. component and expressed by the relationship in eqg. (3).

M, _ 3
v f(p)

In the same figure aso the curve M,/M for an always open crack (a slot or notch) is
shown: in this case the 2x rev. component only is present and 1x and 3x rev. component are
absent. Eq. (3) can then be used for determining the crack depth. But, as shown in
(Bachschmid et al. 2000), the length I of the * equivalent” , reduced stiffness, beam element
that simulates the behavior of the cracked beam, is also depending on the relative crack depth

p:

le _ 4)
5 a(p)

The function g(p) is represented in Figure 2. Now we have the equivaent bending
moments M, which are applied to an element with a wrong length: | instead of I.. It is worth
noting that the nx rev. measured displacements are due to the relative rotation of the cracked
element extremity nodes, which is proportiona to the product M, of the identified nx rev.
bending moment component applied to one element of the f.e. model of the rotor, multiplied
by its length.

The equivalent bending moment component M*,, applied to an equivalent cracked beam
element of length I, can therefore be calculated as:

M, O =M, 0O (5)
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Figure 1. Bending moments ratio on the equivalent
cracked beam, as a function of crack relative depth
for the nx rev. component.
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Figure 2. Relationship between the crack relative
depth p, the diameter D and the length I. of
“equivalent” beam.
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Figure 3. Function for the calculation of the crack
depth.

Figure 4. 2-bearing 1-composed shaft test rig of
EDF-Electricité de France on rigid foundation.

By assuming that the statical bending moment M applied to the original element of length
| does not change much along the element, the same M can be considered applied to the
element with equivalent length I..

Recalling eg. (3) we can derive:

M, _M,O_ (6)
TR

and using eg. (4) we get:
M, O (7)
MED—f(p)Eg(p)

Eq. (7), shown in Figure 3 for the nx rev. components, can then be used for determining,
from the known left hand side, the relative depth of the crack.
4. EXPERIMENTAL RESULTS
4.1 EUROPE Test Rig Description

The EUROPE test rig, shown in Figure 4, is composed by a shaft divided in three parts

supported by two equal three lobe ail film bearings. The nominal diameter of the shaft is
70 mm and the overal length is 3.15 m. The distance between the bearings is 1.88 m. The



total mass is 450 kg and the main inertia disk is of 250 kg. In this configuration the 1% critical
speed is close to 1150 rpm. The supporting structure can be considered as rigid in the speed
range 0+1500 rpm. The proximity probes for the measurements of relative shaft-journd
vibrations are close to the bearings, but not inside of them, as usually occurs in real machines.

Since the central part of the rotor can be disassembled, severa types of crack can be
generated. The crack, considered in this paper to validate the identification procedure, has
been started from a notch and made grown up to a depth of 33 mm, which corresponds to a
depth of 47% on a shaft of 70 mm of diameter.

The possibility of disassembling of the central part of the rotor has the main advantage to
not dismount the entire rotor in order to create a crack. However this leads to some difficulties
to have avalid reference case. In fact, by considering a run-down of the uncracked rotor and a
run-down of a cracked one, small differences in alignment might be introduced when the
central part is coupled to the other extremities. Moreover, the cracked part presents usualy a
permanent bow due to the fatigue solicitation used to generate the crack (see also §4.3).

4.2 Reference Situation

Even if the so-caled “ reference situation” cannot actually be considered as the true
reference situation of the same rotor in this test rig, due to the reason previously expressed,
nevertheless it has been used to calculate the vibration difference. The measured reference
situation isreported in Figure 5 to Figure 10 for the 1x, 2x and 3x rev. components.

From the analysis of the 1x rev. component in Figure 5 and Figure 6, it is evident the
critical speed at about 1150 rpm and that the rotor presents a bow which generates around
15 um at very low speed in bearing 1.

As regards the 2x rev. component in Figure 7 and Figure 8 the second critical speed is
rather evident at about 1/2 of the critical speed, but aso a peak at about 1100 rpm that
indicates a non linear effect of the oil film can be recognized. The relatively high value of the
2x rev. component in the second bearing (about 14 um) at low speed, which remains the main
component over al the speed range as is also shown by the phase trend, indicates a
geometrical error of the shaft (journal ovalization) in the bearing. The phase difference of
180° between horizontal and vertical components is typical for ovalization errors. The 3x rev.
component has very reduced amplitude in both bearings (about 1 um and 4 um respectively)
and is mainly due to some noise, however a smaller peak at about 1/3 of the critical speed is
recognizable.
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Figure 5. Reference case. 1xrev. vibration Figure 6. Reference case: Ixrev. vibration
components for bearing 1. components for bearing 2.
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1.8
A — Vertical [\
3 \ | — Horizontal || 1.6 =5 gl \ y\
14
SRR | 7 v
\ /\
A e s e (e : W (= Vet
RV,K/‘ — Horizontal
0 0.8 ; L
200 400 600 800 1000 1200 1400 200 400 600 800 1000 1200 1400

[rpm] [rpm]

100 U 100
2 9 W )
> >
g = \ \\i - I
-100 \ -100
200 400 600 800 1000 1200 1400 200 400 600 800 1000 1200 1400

[rpm] [rpm]

Figure 7. Reference case: 2xrev. vibration  Figure 8. Reference case. 2xrev. vibration
components for bearing 1. components for bearing 2.
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Figure 9. Reference case: 3xrev. vibration  Figure 10. Reference case: 3xrev. vibration
components for bearing 1. components for bearing 2.

4.3 Cracked Rotor

The experimental measures obtained with a crack of 47% depth of the diameter in the
central section without subtracting the reference case are shown in Figure 11-Figure 16.

From the 1x rev. component (Figure 11 and Figure 12) it can be inferred that the rotor
presents a permanent bow which is increased with respect to the reference rotor. As regards
the 2x rev. component, the high amplitude (about 40 um) of the peak at 1/2 critical speed is
clearly dueto the crack, which produces aso a high resonance amplitude (about 10 um) of the
3x rev. component at 1/3 critical speed.

By using the measured vibrations due to the crack and subtracting the reference case
vibrations, an attempt to identify the position and the depth of the crack has been carried out.
The results in Figure 17 show that the location of the crack is precisely identified by all the
three harmonic components. Moreover, the 1x rev. component identifies the position with a
particularly reduced value of the relative residual. This result has been obtained by processing
the experimental data in the following way: first the unbalances on the disks were identified,
and then the dynamical behavior due to the unbalances only has been subtracted from
measured data in order to obtain the bow induced vibrations. This leads to a very good
agreement between the experimental and the simulated behavior for the 1x rev. component as
shown in Figure 18 and Figure 19, in which bow and unbalances have been superposed.
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Figure 13. 47% crack: 2x rev. vibration components  Figure 14. 47% crack: 2xrev. vibration
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Figure 15. 47% crack: 3x rev. vibration components  Figure 16. 47% crack: 3xrev. vibration
for bearing 1. components for bearing 2.

As regards the 2x rev. component, the relative residual can be considered as good, but the
most remarkable result is the exact identification of the depth of the crack. Also the ssmulated
behavior in Figure 20 and Figure 21 is good. As concerning the 3x rev. component, the
relative residual is quite high, but this can be explained by considering that this component is
normally masked by noise. However, the residual curve presents a well defined minimum in



correspondence of the crack even thisis not so evident in Figure 17 due to the scale. For this

component, the comparison is reported in Figure 22 and Figure 23.
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Figure 17. 47% cracked shaft. Relative residuals of the crack identification.
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simulated and experimental (differences) 1xrev.
vibration components for bearing 1.
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vibration components for bearing 1.
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vibration components for bearing 2.
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simulated and experimental (differences) 3xrev. simulated and experimental (differences) 3xrev.
vibration components for bearing 1. vibration components for bearing 2.

5 CONCLUSIONS

These results, along with others referred to other test rigs or to other crack depths on the
EUROPE test rig , validate the method proposed by the authors to identify the crack.
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Resumo

O estudo do comportamento dinamico de estruturas de lgje de concreto é tratado neste trabal ho.
Estruturas bastante leves e esbeltas estéo cada vez mais presentes na construcao civil, e séo muito
susceptivels aos efeitos de vibrages causadas pelos préprios usuarios. Neste caso, o isolamento
€ bastante complexo, e os niveis de vibractes devem ser controlados pelas proprias caracteristicas
da estrutura, 0 que torna o conhecimento das suas propriedades dindmicas uma condicdo
fundamental para o desenvolvimento de projetos que oferecam n&o apenas seguranca, mas
também conforto aos usuérios. Este trabalho descreve a proposta de aplicacdo de umatécnica de
gjuste de modelo para o caso de placas.

Palavras-chave: Técnicade gjuste de modelo, Elementos finitos, Placas
1. INTRODUCAO

O uso de técnicas de pos-tensionamento, de concretos de alta resisténcia e de técnicas
elaboradas de andlise estrutural, tem permitido a construcdo de lajes bastante esbeltas, e ainda
atendendo as condigdes de resisténcia impostas pelas Normas Técnicas. No entanto, 0 uso de
pisos mais esbeltos leva a uma preocupacdo imediata com os efeitos de vibragdes, pois estas
estruturas apresentam pouco amortecimento e frequéncias naturais baixas, e podem ser
facilmente excitadas pelos proprios usuarios. O isolamento é bastante complexo, uma vez que as
pessoas sd0 a fonte e 0s sensores da vibracdo. Neste caso, 0s niveis de vibragdes devem ser
controlados pelas proprias caracteristicas da estrutura o que torna imprescindivel o conhecimento
dos seus parametros dindmicos (fregiéncias naturais, modos proprios, fator de amortecimento),
visto que os efeitos de vibragtes em construgcdes tem um efeito psicol6gico muito acentuado nas
pessoas. Quando exposto a vibragdes, o ser humano apresenta reacdes subjetivas que vao desde a
simples percepcdo e desconforto, até apreensdo e dor (CEB n°209, 1991). De acordo com
Stephenson et al. (1998), ha um grande interesse no mundo inteiro no conhecimento da resposta
de pisos ao impacto causado pelo uso cotidiano das pessoas, tal como um simples caminhar. Este
assunto € particularmente relevante quando se consideram estruturas esbeltas, e as investigacdes
buscam um maior entendimento do comportamento deste tipo de estrutura, e de que maneira suas



caracteristicas de vibracdo podem ser relacionadas com o conforto humano, de forma a se evitar
as frequiéncias que podem causar desconforto, ainda que néo seja necessariamente o tempo todo.

A elaboracdo de modelos analiticos de estruturas de pisos de | gjes de concreto visa conhecer
0 seu comportamento dindmico por meio da simulagéo de diferentes condicbes de operacdo e
carregamento, sem que se tenha de construir um modelo real para cada condicdo, o qual é
bastante oneroso e complexo. No entanto, a modelagem dinamica de estruturas de engenharia
civil por elementos finitos ainda requer cuidados especiais e varias hipoteses e simplificagoes,
usualmente adotadas neste tipo de andlise, podem levar a resultados muito discrepantes em
relacdo as situagdes reais. Isto € 0 modelo analitico pode néo representar adequadamente a
estrutura real. Portanto, existe a necessidade de se desenvolver modelos mais elaborados, e
eventualmente validar o modelo de elementos finitos da estrutura a fim de se obter uma solugéo
mais redistica, principamente quando se desgja definir um modelo de predicdo confidvel e
representativo (Cassola e Pereira, 1999). As técnicas de gjuste de modelo tém produzido
resultados bastante satisfatorios nesta area.

O processo de gjuste de modelos busca corrigir as imperfeicdes do modelo analitico, obtido
geralmente por elementos finitos, minimizando a diferenca dos dados cal culados com relagdo aos
dados medidos no modelo real. O principal objetivo € definir um modelo analitico representativo
e confiavel do modelo experimental.

Este artigo descreve a implementacdo de um programa de ajuste de modelo utilizando
Funcdes de Resposta em Freguiéncia— FRF(s) - para a modelagem de estruturas do tipo placa. A
modelagem por elementos finitos e analise modal experimental é usada neste caso para a
definicdo de um modelo de predico representativo do modelo real para o caso de placas.
Técnicas de correlacdo e comparacdo de modelos sdo utilizadas para identificar a discrepancia
entre 0s modelos e posteriormente, corrigir o modelo de elementos finitos com base nos dados
experimentais.

A proposta é testada com dados simulados humericamente. A fim de definir uma condicdo
mais proxima da condicéo real de teste, estes dados foram contaminados com ruido gaussiano,
distribui¢do normal com média zero e varidncia unitaria.

2. TECNICA DE AJUSTE DE MODELO

As técnicas de guste de modelo tém sido usadas para a obtencdo de um modelo analitico o
mais préoximo possivel do modelo experimental. Véarios autores vém trabalhando nesta érea ao
longo das Ultimas décadas. Wang et a (1997), Cantieni et a (1998), Reynolds et al (1998 a),
Reynolds et al (1998 b), Papadimitriou et al (1998), Pavic et a (1999), sdo alguns dos estudos
realizados abordando técnicas de ajuste de modelo nos problemas de vibracdo em engenharia
civil.

A metodologia proposta envolve basicamente trés etapas. Na primeira etapa, com base no
sistema fisico, como por exemplo a estrutura de uma lgje, séo derivados 0 modelo experimental,
por meio da andlise modal experimental (AME), e o modelo analitico, pelo méodo dos
elementos finitos (MEF). Baseado nestes modelos sdo obtidos os parametros modais
(freqUéncias naturais, amortecimento modal e modos proprios) experimentais e 0s parametros
modais analiticos, respectivamente, por meio do programa de aguste de modelo
PROgram Model Updating - PROMU. Numa segunda etapa, estes parametros sdo comparados
com critérios, por meio de técnicas de correlacdo de parametros, pode-se verificar se 0s modelos
sdo correlacionados ou ndo. Se os modelos sdo correlacionados, tem-se um modelo analitico
representativo do sistema fisico, e todo estudo efetuado por meio deste modelo apresentara



resultados compativeis com areaidade. Por outro lado, se os modelos ndo séo correlacionados, a
utilizacdo do modelo analitico para estudar o0 comportamento do sistema pode levar a resultados
ndo realisticos. Neste caso, e como terceira etapa, 0 uso de técnicas de gjuste de modelo pode
levar a uma melhor representacdo do modelo analitico, e consequentemente a resultados mais
realisticos com relacdo a0 comportamento do sistema. Para tal, assume-se que o0 modelo
experimental é o correto e procede-se a correcdo dos paréametros do modelo analitico com base
nos dados experimentais. Dependendo da estratégia matematica utilizada na formulacdo do
problema e do tipo de par&metros utilizados no gjuste, os métodos s&o classificados em diferentes
categorias (Morttershead and Friswell, 1993, Lin and Ewins, 1994, Natke et al, 1997, Friswell et
al, 1998). Neste trabalho o problema de guste serd formulado com base nas Fungdes de
Resposta em Frequéncia - FRF(s) medidas (Larsson e Sas, 1992, Pereira, 1996), e as variaveis de
gjuste podem ser sel ecionadas dentre os parametros fisicos e/ou geométricos do model o.

A discrepancia entre os model os é avaliada com base em um balango de forca e a diferenca
entre os dados analiticos e experimentais é descrita como uma funcéo residuo. O residuo obtido
neste caso € definido em funcdo dos parametros do modelo analitico (matriz de rigidez dinamica

|2*((1})]) e dos dados experimentais (FRF(s)), conforme mostra esguematicamente a Expressio
(1). Parauma perfeita correlacdo entre os modelos os valores de {Ap} sd0 nulos, no entanto, em

situacOes praticas isto ndo ocorre visto que os dados experimentais ndo estdo perfeitamente
correl acionados com os dados analiticos. A solugdo do problema € estimada neste caso por meio
do calculo da correcdo dos p-parametros do modelo que minimize a discrepancia entre os
model os.

{“'} = S(I,ZA( p.tAp, p, +Ap,,..,p, +Apn) J'{Hx (o, )}) D{(} (1)

A equacdo do balanco de forca € definida pela diferenca da forca atuando no modelo
experimental e a correspondente forca necessaria para produzir uma resposta do model o analitico
igual a resposta experimental. A Equacdo 2 mostra de forma simplificada, apos a linearizacdo
com relagdo aos paréametros de gjuste, o residuo com relacdo aos parametros medidos e aos
parametros cal culados por elementos finitos (Larsson and Sas, 1992 e Pereira et al., 1994).

{g(wk} = [Zk{ p} )]{Hk}j + Z%@Ap,{[{k}j _{]}j ()

Um conjunto de equactes de agjuste é definido com base na selecéo de n-pontos de frequiéncia
(wy) e a solucéo do problema consiste em encontrar m mudancas nos parametros analiticos que
minimizam a diferenca entre os modelos. Os p-parametros podem representar qualquer
propriedade fisica ou geométrica do modelo, eles podem ser um parametro de um elemento, no
caso dos elementos gjustados independentemente, ou um parametro de um grupo de elementos,
guando alguns elementos sdo gjustados proporciona mente.

Em geral, os critérios adotados para comparar os modelos levam a um conjunto de equacdes
ndo lineares em relagdo aos parametros de gjuste selecionados { p} . Dependendo do tipo de
parametros selecionados, a solucéo das equagdes torna-se muito complexa ou pode ndo existir. A
linearizacdo destas equacOes, para a maioria dos sistemas fisicos, é uma suposicdo valida nas
faixas de freqUéncias de interesse para andlises de vibragdo. Uma solucdo aproximada do



problema é obtida por meio da linearizacdo da Expressdo (2) nos p-parametros, conduzindo a um
sistema de equagtes lineares, como mostra a Expressdo (3):

{g =[slad { 3 3)

na qual os elementos da matriz sensibilidade [S] e do vetor diferenca {B sfo conhecidos. Eles

s80 obtidos com base na matriz de rigidez dindmica do modelo analitico e nas fungbes de
resposta em fregiiéncia medidas na estrutura para n-pontos de frequéncia selecionados, ou sgja, 0s
wrs Os elementos do vetor {A7} sfo incognitas a serem estimadas. A solugdo do sistema de

equactes linearizadas fornece um modelo analitico corrigido. Se a discrepancia entre os modelos
ndo for ainda suficientemente pequena, 0 processo € iterativamente repetido.
A seguir é discutida a aplicacéo da proposta para um exemplo simulado.

3. APLICACAO DA PROPOSTA PARA A ESTRUTURA DE PLACA

O modelo analitico da plcaca foi gerado por programa computaciona de elementos finitos
para andlise dinamica implementado pelos autores. O programa considera elementos
isoparamétricos, quadrilaterais, quadraticos da familia Lagrangeana (9 nds) com integracéo
numeérica consistente, isto €, 3x3 (m=9) pontos de integracéo na superficie média, pois de acordo
com Paschoalini (1995) o elemento da familia Lagrangeana apresenta melhor desempenho do que
o elemento da familia Serendipity na andlise dinamica.

As dimens0es laterais da placa estudada s&o 5.00 m x 3.50 m, e coincidem com as direcfes x
e y respectivamente. O modelo € definido para uma malha 5x5 (25 elementos), 121 nés (5 gl(s)
por no), sendo 40 nos totalmente restringidos, ou sgja, todos os lados estdo engastados, e portanto
a estrutura possui 405 graus de liberdade. Os dados de entrada séo as dimensdes da placa, suas
propriedades geomeétricas (espessura) e as propriedades do material (modulo de elasticidade,
coeficiente de poisson e densidade), condigdes de contorno e incidéncias nodais.

O modelo experimental, neste caso, € um modelo simulado e foi definido com base neste
modelo inicial de elementos finitos introduzindo pequenas variaces na espessura dos elementos,
Ou sgja, a espessura varia entre 0.018 e 0.022 m, o que representa pequena irregul aridade no piso.
A Figura 1l mostra as dimensdes da placa e a malha de elementos finitos.
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Figura 1: Elementos da Placa
Os dados “experimentais’ sdo obtidos assumindo gque apenas um nimero reduzido de graus
de liberdade e modos préprios sdo disponiveis no modelo experimental. Foram utilizadas apenas
as FRF(s) relacionadas com os deslocamentos na direcéo z, isto representa considerar apenas



20% dos graus de liberdade do modelo analitico da estrutura. As FRF(s) sdo definidas numafaixa
de freqliéncia de 5 Hz a 26 Hz, para uma excitacdo aplicada na direcdo z (perpendicular a
superficie daplaca) como indicado. As FRF(s) foram contaminadas por ruido gaussiano afim de
definir uma condicdo mais préxima da condicéo real de teste.

O modelo analitico a ser comparado com 0 modelo “experimenta” é definido considerando
que todos os elementos possuem a mesma espessura, 0.020 m. E ainda, € introduzida uma
variagdo significativa em uma propriedade da estrutura, que consiste no aumento em 45% da
espessura do elemento 23. Isto acarreta um aumento nas frequéncias naturais do modelo analitico
em relacdo ao modelo “experimenta”, e diferencas nos modos proprios.

A fase de correlacéo dos dados pressupde uma base de comparacdo compativel para os
modelos, na qual os ngl(s analiticos e “experimentais’ devem ser geometricamente e
numericamente correspondentes. Como os modelos sdo derivados do mesmo modelo inicial de
elementos finitos, a compatibilidade geométrica (topologia) dos modelos € perfeita, e a diferenca
entre o nimero de graus de liberdade entre os modelos € corrigida por meio da reducdo do
modelo analitico (método da reducdo dindmica). Uma vez definida a compatibilidade dos
modelos, as respostas e parametros modais s80 comparados visando definir a correlagdo dos
Mesmos.

A Tabela 1 e a Figura 2 mostram a discrepancia entre os modelos. O primeiro e o terceiro
modos apresentam as maiores diferencas de frequiéncia. O primeiro modo apresenta uma grande
diferenca de freqiéncia, 5.422%, mas 0 MAC-vaor esta acima de 98%, o que significa que o
primeiro modo de vibrar os model os ndo foram afetados significativamente. O contrério pode ser
observado no quarto modo, o qual apresenta pequena diferenca de frequiéncia e o menor valor de
MAC, 94.3%. Outras técnicas de comparacdo e correlacdo foram utilizadas, mostrando a
discrepancia entre os model os, no entanto, em virtude das limitagdes de espaco, os resultados n&o
s80 apresentados.

Tabela 1 - Comparacao das FRF(s) dos modelos “experimental” e analitico

Modo Exp. | Modo Ana. Fx (H2) Fa(Hz) Df (%) MAC (%)
1 1 6.24 6.57 5.422 99.9
2 2 10.02 10.10 0.797 99.7
3 3 15.18 15.59 2.717 95.5
4 4 16.78 16.83 0.296 94.3
5 5 18.60 18.78 0.967 98.9
6 6 25.04 25.09 0.221 98.1

A Figura 2 mostra a superposicdo das FRF(s) (excitacdo no nd 48 na direcdo z, como
indicado na Fig. 1, e resposta no n6 13 - centro do elemento 1, na direcéo z) antes e depois do
guste. A Figura mostra ainda o efeito do ruido introduzido nos dados experimentais. Como
pode ser observado, a FRF “experimental” (traco continuo) apresenta pequenas oscilagdes de
amplitude, o que ocorre com fregiéncia em medicdes. A seguir, passou-Se para 0 processo de
gjuste, visando corrigir a discrepancia entre os model os.

Para o processo de gjuste, foi escolhido o parametro espessura, para todos os el ementos, pois
este € um paradmetro bastante susceptivel a erros de modelagem. As fregiiéncias de gjuste foram
selecionadas graficamente, em regides da curva de receptancia medida proxima das fregiéncias
naturais, e abaixo dos valores desta (Fig. 2), 0 que evita variagdes bruscas de diferenca entre as



receptancias durante as iteragdes, que levariam a problemas numéricos durante o processo de
ajuste.
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Figura 2: Superposicdo das FRF(s) medidas no centro do elemento 1

A Tabela 2 mostra os resultados da correlacdo entre o modelo analitico gjustado e o modelo
“experimental”, e a Figura 3 mostra o gréfico da variacdo dos parémetros corrigidos. Os valores
das espessuras do modelo analitico, inicialmente igual a 0.020 sofrem aumento ou reducéo de 5%
a 10%, ou sgja, dentro da faixa de 0.018 a 0.022. O parametro com a perturbacéo significativa é
claramente localizado e corretamente estimado apds algumas iteracoes.

Tabela 2 - Comparacao das FRF(s) dos model os “experimental” e analitico ajustado

Modo Exp. | Modo Ana. Fx (H2) Fa(Hz) Df (%) MAC (%)

1 1 6.24 6.24 -0.002 100.0
2 2 10.02 10.03 0.155 100.0
3 3 15.18 15.18 0.005 990.8
4 4 16.78 16.79 0.071 100.0
5 5 18.60 18.60 0.003 99.8
6 6 25.04 25.05 0.048 99.8
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Figura 3. Evolucdo davariagdo dos parametros



Com 4 iteracOes, a diferenca de fregliéncia entre os modelos “experimental” e analitico é
praticamente nula, como mostram a Figura 4 e a Figura 5 e os modos apresentam-se
perfeitamente correlacionados (Tabela 2).

frequency difference
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Figura 4. Diferenca das frequéncias naturais dos modelos experimental e analitico
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Figura S: Superposic¢éo das FRF(s) medidas no centro do elemento 1

4. CONCLUSAO

Neste trabalho foi discutido o processo de guste de modelos utilizando diretamente as
FRF(s) do modelo para estrutura do tipo placa. O modelo de elementos finitos foi gustado
baseado em dados experimentais de analise modal, tendo em vista a importancia de se definir um
modelo analitico representativo quando se desgja estudar as caracteristicas dinamicas de um
sistemna, especiamente quando o objetivo € predizer seu comportamento dindmico. A introdugdo
de ruido nos dados “ experimentais’ simulados permitiu a geracéo de dados mais condizentes com
agueles obtidos em um experimento, 0 que permitiu avaliar a metodologia para condicdes mais
préximas das condicOes de teste. Os resultados mostraram-se satisfatérios. A préxima etapa do
trabalho sera utilizar dados experimentais obtidos em laboratorio para validar a metodologia.
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Resumo

Uma das ferramentas que tem sido bastante investigada para localizagéo e deteccéo de
fahas em sistemas mecénicos sd0 as Redes Neurais ArtificiaissRNA. No entanto esta
ferramenta depende enormemente do padrdo de entrada utilizado durante o processo de
treinamento da rede. Se o padrdo de entrada nédo for adequado, as vantagens da aplicacéo de
RNA poderéo ser perdidas. A Transformada Wavelet (TW) é uma técnica que possui
excelentes caracteristicas de localizagdo tempo—freqiéncia e, proporciona maiores
informacOes sobre as caracteristicas do sinal. Portanto, em algumas aplicacdes, a utilizacdo da
TW na escolha do padréo de entradas do sinal podera melhorar a eficiéncia darede neural. A
proposta deste trabalho é introduzir a Transformada Wavelet como um meio aternativo de
extrair as caracteristicas mais representativas dos dados de vibracdo e, utilizalas como
padrdes de entrada no treinamento de Rede Neural Artificial. Neste caso, as informagdes a
respeito das condicdes de funcionamento do sistema seréo obtidas a partir dos coeficientes da
TW afim de fornecer uma representacdo mais compacta dos sinais, quando comparado com
sistemas convencionais como andlise de Fourier.

Palavras-chave: Transformada Wavel et, Redutor, Redes Neurais Artificiais.
1. INTRODUCAO

O monitoramento e diagnose de maquinas e equipamentos € uma &rea emergente em
engenharia. Ela envolve obter dados reais os quais informam as condicdes de operacéo da
méquina. Em méquinas rotativas tais como redutores, ventiladores, e outras, os sinais de
vibracdo sdo comumente usados para monitoramento. O controle da variagdo dos nivels do
sina € uma boa indicacdo do estado do sistema, porque o perfil de vibragdo pode mudar
devido ao aparecimento de falha no sistema. Muitas técnicas ja demonstraram um variado
grau de sucesso em identificagéo de falhas utilizando sinais de vibragdo. Mas a maior parte
destas técnicas ndo sdo adequadas para sinais transientes. Uma das mais recentes técnicas de
processamento de sinais, Transformada Wavelet , tem-se mostrado mais adequada. A TW de
um sinal temporal € uma expansdo em termos de uma familia de funcbes geradas a partir de
uma unica funcéo base “wavelet mae” por dilatacdo e trandacdo. O termo dilatacdo significa
expandir ou comprimir a “wavelet mae” de forma que esta funcéo proporcione uma Vvisao
mais detalhada ou ndo do sinal. Jaatrandacdo € umaforma que funcéo Wavel et, alterada pela



dilatacdo, utiliza para percorrer o sinal por toda sua duragdo. A aplicacdo da TW para
diagnosticar falhas em méquinas jafoi utilizada em diversas situagdes, como por exemplo nos
trabalhos dos seguintes autores. Hazarika et al. (1997), Lee e White (1997), Newland (1993),
Paya et al.(1997) e Petrilli er al.(1995). Embora, uma inspecdo visual de certas
caracteristicas da andlise espectral sgja adequada para identificar falhas, um método menos
subjetivo e confiavel € necessario para a diagnose do sinal de vibracéo, especialmente quando
0 avango da falha é pequeno ou existem mdltiplas falhas no sistema (Paya, et al. 1997). O
problema de deteccdo de falhas neste caso € essencialmente um reconhecimento de padréo;
dados do sistema sem defeito devem ser distinguiveis dos dados de um sistema com faha
Redes neurais artificiais sdo técnicas computacionais para identificacdo de padroes através de
modelos matematicos inspirados nos neurbnios biolégicos dos  organismos
inteligentes (Wasserman, 1989). As RNAs sdo bem conhecidas por suas capacidades de
identificar e classificar, sendo que nos Ultimos anos tem atraido a atengdo de muitos
pesqguisadores, principalmente no campo da engenharia elétrica e controle. A proposta deste
trabalho é introduzir a Transformada Wavelet como um meio alternativo de extrar
caracteristicas a partir de dados de vibrac&o ocasionados por falhas de um redutor e, assim,
servir como um padréo de entrada para o treinamento de uma rede neura artificia. Um
padréo de entrada com informagdes mais especificas, através do emprego da andlise Wavelet,
podera melhorar o desempenho do sistema de monitoramento da condi¢do de operacéo das
maguinas. O tipo de rede usada no presente estudo foi a rede neural artificial supervisionada
de multi camadas, com o0 método de treinamento retro propagacdo. Os dados utilizados na
avaliacdo da metodologia proposta foram dados simulados gerados a partir de um modelo
matemético com base em pardmetros reais de um redutor.

2. TRANSFORMADA WAVELET

A transformada Wavelet (TW) é definida de forma semelhante a transformada de
Fourier (TF),
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A Eq. (2) é chamada de transformada de Fourier da funcéo f{7) e a Eq. (1) é chamada de
transformada de Fourier inversa. A TF converte os dados no dominio do tempo para o
dominio de freqiéncia através de senos e cosenos como fungdes base, e estas apresentam
caracteristicas médias da funcdo f(z). A TW é definida de maneira similar a TF. Entretanto,
em lugar de utilizar harmbnicos, a TW utiliza uma familia de funcfes geradas a partir de uma
Unica funcdo base chamada de “wavelet mag’, a qual pode ser expandida/comprimida e
transladada ao longo do tempo de duracdo do sinal. Assim, com essa familia de funcdes pode-
seter umavisdo mais detalhada ou ndo de £(7).

A TW converte dados no dominio do tempo para o dominio tempo-escala, onde pode ser
visualizado caracteristicas localizadas do sinal original. A Eq. (3) expressa uma familia de
funcdes que pode ser utilizadas para decompor a fungéo temporal, cujo o parametro real >0
permite uma expansao ou compressao e o parametro b atrand acdo da funcéo base:
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W(t) representa awavelet mae. Umafuncdo £(z), ([ [0, T], pode ser decomposta em uma soma
de wavel ets em um nimero finito de escalas como:
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O parémetro j descreve os diferentes niveis das wavelets. O parametro k é responsavel
pela posicdo das wavelets em cada nivel, por isso ele cobre o intervalo de k=0 & k=2-1. O
comprimento dos dados a ser transferidos do dominio do tempo deve ser poténcia de dois
(isto é 2"). Existem muitos tipos de wavelets mas, para o presente estudo sera utilizado a
Daubechies (db4), (Daubechies, 1992).

3. REDES NEURAIS ARTIFICIAIS

As RNAs sd0 inspiradas em sistemas nervosos biol égicos, portanto, elas sdo compostas
de elementos que desempenham, de uma forma analoga, as funcbes mais elementares dos
neurdnios bioldgicos. Modelos de redes neurais tem um maior potencial em éreas tais como
reconhecimento de voz e imagem onde muitas hipoteses séo colocadas em paraelo, atas
vel ocidades computacionais sdo requeridas e, os sistemas disponiveis estdo longe de igualar o
desempenho humano. Modelos de redes neurais exploram muitas hipoteses competindo
simultaneamente e utilizando macicamente redes paralelas compostas de muitos elementos
computacionais conectados por ligagdes com ponderacdes variavels. Os elementos
computacionais ou nos utilizados em model os de redes neurais sdo fungdes ndo lineares.

O nd mais simples tem entradas ponderadas e passa as informacdes para 0 proximo nivel
através de uma funcdo de ativacdo. O desenvolvimento das redes levou a utilizagdo de varios
tipos de fungdes de ativacdo. As principais sdo: degrau, rampa, logistica, tangente hiperbdlica
e gaussiana(Wasserman, 1989). Modelos de redes neurais sdo especificados pela
configuracéo da rede, caracteristicas nodais e, treinamento ou aprendizado de regras. Estas
regras especificam um conjunto inicial de ponderagdes e indica como a ponderacéo deve ser
adaptada durante o uso para melhorar o seu desempenho. Tanto a escolha da configuracéo da
rede, como as regras de treinamento sdo topicos ainda em desenvolvimento.

Os métodos de treinamento de uma rede neural podem ser divididos em duas categorias.
aprendizado supervisionado, e aprendizado ndo supervisionado. O primeiro tipo de
aprendizado € o mais comum e empregado nos diversos tipos de redes neurais existentes. O
aprendizado supervisionado consiste em apresentar a rede neural uma série de dados de
entrada e as respectivas saidas esperadas. Um algoritmo sera empregado para gjustar 0s pesos



das conexdes entre os neurdnios pelo calculo do erro, isto é, a diferenca entre a saida esperada
e aquela efetivamente calculada. Entre os algoritmos para o calculo destaca-se o algoritmo de
retro propagacdo do erro.

Este primeiro método de treinamento € denominado de supervisionado pois é necessario
apresentar a rede as respostas esperadas. Uma desvantagem deste tipo de aprendizado é a
necessidade de se dispor de conjunto de dados de treinamento. Dependendo do tamanho da
rede serdo necessarios VA&rios casos de treinamento para que todos 0s pesos sejam obtidos de
maneiraideal. Outro tipo de treinamento é denominado ndo supervisionado. Neste caso, ndo €
necessario apresentar a rede as respostas esperadas. No treinamento ndo supervisionado 0s
pesos sdo gjustados para gque as entradas similares produzam saidas similares. O agoritmo de
treinamento extrai regularidades estatisticas do conjunto de dados de treinamento.

4. SINAIS DE VIBRACAO SIMULADOS

O principa objetivo deste estudo é demonstrar a aplicabilidade da metodologia proposta
para 0 reconhecimento das condicBes de operacdo de um sistema utilizando dados reais.
Entretanto, afim de testar a potencialidade e limitagdes do método, serd avaliado iniciamente
com sinais simulados para um redutor com um par de reducdo. Os sinais utilizados séo
classificados por familias (cada uma delas com 8 sinais), as quais representam sinais normais
e defeituosos. Cada familia representa uma condicdo do redutor, e o que difere um sinal do
outro, em cada familia, € o efeito causado pela introducdo de um ruido branco no sina. Os
sinais propostos estédo definidos para um tempo de aquisicdo de 0.128 s e amostrados com
1024 pontos. Os sinais simulados utilizam dados de um redutor de engrenagens helicoidais de
um unico par de reducédo, Tab. 1.

Tabela 1. Caracteristicas geométricas do redutor

NUmero de dentes do pinh&o 44
NuUmero de dentes da coroa 95
Fregtiéncia do eixo de entrada 30 (Hz)
Freqliéncia do eixo de saida 14 (Hz)
Freguiéncia de engrenamento 1320 (Hz)

Cada sina da familia de sinais normais € constituido da fregliéncia de engrenamento,
freqgiiéncia de giro (pinh&o) e 5% de ruido branco, Fig. 1.
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Figura 1. Sinal Normal

Um sinal da familia de sinais defeituosos (1) tem as mesmas caracteristicas de um
sinal normal, frequiéncia de engrenamento, freqiiéncia de giro (pinh&o), 5% de ruido branco, e
adicionalmente um impulso a cada 256 pontos (ou 0.032 s) representando o efeito de um
dente quebrado, Fig. 2.
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Figura 2. Sinal Defeituoso (1)

Um sinal da familia de sinais defeituosos (2) tem as mesmas caracteristicas de um
sinal normal, frequiéncia de engrenamento, freqiiéncia de giro (pinh&o), 5% de ruido branco, e
adicionalmente um impulso a cada 64 pontos (ou 0.008 s) representando um defeito de

rolamento, Fig. 3.
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Figura 3. Sinal Defeituoso (2)

5. METODOLOGIA

As familias de sinais simulados séo pré processadas via transformada wavelet discreta
(DWT), ou sgja, cada sinal de uma familia é decomposto em 8 componentes, Fig. 4. Parte
dessas componentes sdo responsavels pelas baixas frequéncias (aproximagdes) e as outras
pelas altas frequiéncias (detal hes).
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Figura 4. Decomposi¢cdo de um sinal normal pela DWT

Mediante a selecdo do nivel e do tipo de wavelet pode-se decompor os sinais com mais
ou menos componentes e também com maior ou menor resolucdo. Um sinal da familia de
sinais normais decomposto foi escolhido como referéncia para estabel ecer a correlacdo entre
seus componentes e 0s componentes dos demais, e também em relagdo aos componentes das



outras familias (defeituosos (1) e (2)). Assim, a correlacdo entre pares de sinais decompostos
geram vetores com dimensdo 8 x 1, os quais sdo utilizados como entrada da RNA. Esses
vetores representam quanto um sinal assemelha-se com o sinal escolhido como referéncia.
Parte desses vetores foram utilizados para o treinamento da RNA (arquivos Agl, Aql.3 e
AQg2.6) e os demais, como relacionado natab. 2, foram utilizados para testar a capacidade de
reconhecimento da rede. A RNA supervisionada de multi camadas, utilizou o algoritmo de
treinamento retro propagacdo, com fungdo tangente hiperbdlica. A camada intermediaria foi
estabelecida através de tentativas, e assim pela experiéncia adquirida chegou-se a 10
neurdnios com o melhor desempenho para o treinamento da RNA. Afim de simplificar os
resultados de classificagdo ou distingdo entre tipos diferentes de falhas, as saidas designadas
para cada situacéo sdo as seguintes:

1. sina normal O saida 0;
2. sinal defeituoso (1) 0  saida0.5;
3. sinal defeituoso (2) 0  saidal.0.

6. RESULTADOS

Na tab. 2 estdo todas as respostas da RNA para os varios testes de reconhecimento dos
vetores ndo utilizados durante o treinamento. Para o primeiro bloco referente aos sinais
normais, pode-se observar que as respostas da RNA foram as esperadas (aproximadamente
zero). As respostas da RNA para 0 segundo e terceiro bloco, também foram muito
satisfatérias, ou sgja, 0S arquivos que apresentam as piores resposta ainda mostram uma
identificacdo proxima do esperado, ou segja, apenas uma diferenca de 2% e 3%
respectivamente.

Tabela 2. Arquivos utilizados paratestar a RNA

Familias de Sinais Arquivos Saida da Rede

Aq2 0.0007
N Aq3 0.0023
g Aq4 0.0004
M Aq5 0.0007
? Aq6 0.0023
S Aq7 0.0004

Aq8 0.0005
D Aql.1 0.5196
E Aql.2 0.5186
F Aql.4 0.5077
. Aql5 0.5196
T Aql.6 0.5186
0 Aql.7 0.5077
1) Aql.8 0.5146




o Aq2.1 0.9735
E Aq2.2 0.9783
F Aq23 0.9794
1 Aq2.4 0.9730
T Aq2.5 0.9684
o Aq2.7 0.9786
@) Aq2.8 0.9789

Os resultados apresentados mostram que a TW € uma ferramenta de pré processamento
de sinais de vibrac&o muito eficiente, e que estes dados podem ser utilizados como entradas
para uma RNA com objetivo de melhorar o desempenho desta na identificagdo dos tipos de
falhas. Embora, ndo foi feito uma comparacdo direta com outros tipos de ferramentas, um
trabalho desenvolvido por Petrilli er al. (1995), mostrou gue RNAS que utilizavam sinais pré
processados pela TW para 0 seu treinamento obteve uma convergéncia muito mais répida do
gue 0s mesmos sinais pré processados pela FFT. Isto ocorre porque a capacidade da DWT em
analisar transientes e guardar informagdes importantes do sinal permiti associar as falhas com
0S respectivos componentes, assim a RNA pode ter informagdes mais precisas e
consequentemente um melhor diagndstico.

7. CONCLUSAO

Os resultados apresentados e discutidos neste trabalho mostram que o desempenho da
DTW como um pré processador dos sinais de vibracéo foi satisfatério e também demonstra
gue ela pode ser utilizada como ferramenta para detectar ocorréncias de variagdes bruscas.

A andise via DWT requer uma familiaridade do usuério com a técnica, pois para
processamento do sinal deve-se determinar primeiro qual tipo de wavelet € mais adequada
para que a extracdo das caracteristica importantes do sinal sggam a melhor possivel. O tipo de
wavelet utilizada foi a db4, a qual também mostrou-se ser eficiente no processamento de
sinais em outros trabal hos.

Uma combinacdo daDWT e RNA € uma técnica eficaz e adequada para o monitoramento
continuo de méaguinas. O proximo passo serd utilizar a técnica para a deteccdo de falhas
utilizando dados experimentais.
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Abstract

Thiswork focuses the indirect identification of excitation forces from dynamic time responses
of mechanical systems. A methodology is studied based on the use of a discrete-time inverse
state-space model. The inverse model is obtained starting from the direct model by
interchanging input and output vectors. Once the inverse model is built, the excitation forces
are estimated by recursive resolution of the state and output difference equations. The paper is
organized as follows: after preliminary remarks concerning the methods which have been
used for force identification, the basic formulation leading to the inverse structural model is
presented. Some inherent characteristics concerning the stability of the inverse system are
discussed. The results of some numerical smulations are finaly presented to evaluate the
operational features, robustness and accuracy of the method.

Key-words: Indirect force identification, Inverse problems, Difference equations
1.INTRODUCTION

The estimation of dynamic forces acting on a mechanical system is an important problem
that has been treated with only partia success. Methods for such estimation fall into two
categories. direct methods and indirect methods. The direct methods are based on the
placement of force transducers into the load paths at the point where the force is applied.
However, there are many situations in which it is not easy to obtain an accurate description of
the excitation conditions using such methods. For example, it can be difficult to measure
directly the forces exerted during a shock load. Furthermore, internal forces generated within
machinery, or those that are transmitted from machinery to foundation, are generaly difficult
to be characterized from direct measurements. Under these circumstances it would be
beneficial if the forces could be computed indirectly using measured response data together
with some form of mathematical model of the structural system. These computed forces could
then be used in subsequent studies involving similar types of excitation conditions. In general,
the indirect approach to force estimation, characterized as an inverse problem, possesses some
inherent difficulties, such ill-posedness and numerical ill-conditioning (Starkey &
Merril, 1989). This has made work in this area slow and the gains modest.

Severa force identification techniques, operating either in time domain or in frequency
domain, have been proposed and are documented in the literature (Stevens, 1987). Most of
frequency domain methods are based on the inversion of the frequency response function
(FRF) matrix for each frequency line in the band of interest. This methodology demonstrated



to suffer from severe ill-conditioning, mainly at frequencies associated with the natural
frequencies of the structure (Starkey & Merril, 1989). These techniques also prohibit real-time
or near real-time force estimation.

Time domain techniques are more recent developments. The Sum of Weighted
Accelerations Technique (SWAT) (Bateman et al., 1992) has been successfully applied to a
variety of different real world impact and collision problems. This method is based on the
modal equilibrium equations written for the rigid body modes of system. Due to its features,
SWAT can only be applied to unconstrained structures and is only capable of providing the
resulting forces and moments about the center of mass of the structure, while the actual spatial
distribution of the forces remains unknown. A modal approach has also been focused by
(Genaro, 1997), enabling to circumvent those drawbacks. Time domain deconvolution has
been used by Kammer (1996), Genaro (1997) and Silva & Rade (1999). According to this
procedure, the excitation forces are identified by solving alinear system of equations obtained
by inverting the discrete-time multi-input-multi-output convolution integral, which has the
matrix of input response functions (IRFs) asits kernel.

In this paper a method operating in the time domain is proposed and evaluated.
According to this method, an inverse structural model is obtained from the direct model by
exchanging the roles of the input and output vectors. Once the inverse system is built, the
excitation forces are estimated by recursive resolution of the state and output difference
equations. An application to a simple numerically simulated structure is presented to illustrate
the main features and capabilities of the identification method.

2. FORMULATION OF THE METHOD

Consider a linear self-adjoint viscously damped mechanical system of N degrees-of-
freedom, described by the equations of motion in the standard matrix form:

[M(t} + [chx(t} +[<l{x(e} ={K( 3} (1)

Pre-multiplying equation (1) by [M]™ and introducing the relation {f(t} =[B,[{u(t} , one
has:

{x(t} =-m]"[A{x(t} - [M]"TK]{x(t} + [M]7[B]{u(t} @

where [BZ](Nxf) is the matrix defining the locations of the f excitation forces contained in

vector {u(t} O R'. A continuous time state-space representation of system (2) is given by the
following equations:

{w(t} =[Al{w(t} +[Bl{u(t} ©)
{y(t} =[cKw(t} + [DRu(t} (@)

where;

(

ol =0

:} SR isthe state vector ; {y(t} OR® isthe vector of system outputs
0



[A]:EI—[I\/I[?L[K] [I\/I[] 1 SJRZNXZN is the system matrix

0

[B] = %M]'l[BZ]EJRZNXf is the input influence matrix

[d=[c]{clIM T’ [ d Fdl M[*k] or=*" isthe outputsinfluence matrix
[D] :[[Ca][ M 18] ] OR®" isadirect transmission matrix

[Ca] ,[Cv] anc[ CJ are matrices that supply the positions of sensors for acceleration,
velocity and displacement respectively.

All real systems operate in continuous time. However, they are sampled discretely in time
resulting in a discrete time representation which is governed by the difference equations
(Kwakernaak & Sivan, 1976):

{w(k +1} =[A [fw(k} +[BysH{ulk} (5)

{y(k} = [Cdis]{w(k} + [Ddis]{u(k} (6)

where k indicates the appropriate time step.

The system given by equations (3) to (6), containing N states, f inputs and s outputs is
named direct systemin discrete time. Integration of the state equations or recursive resolution
of the difference equations alow to obtain the response of the system to a set of excitation
forces.

From here on, the discrete-time model will be used. Equations (5) and (6) can be
manipulated to exchange the roles of input and output vectors, yielding the equations of the
inverse structural systemin the form (Horta & Sandridge, 1992):

fw(k +1} =[A] fw(k} + [B] U

{u(k} =[c] fwik} +[B] {( ®

in which the inverse system plant, input influence, output influence, and direct throughput
matrices are defined as:

A =[ag]-[BdiDadTcd : [Bl=[BullDud’
[6] :_[Ddis]+[Cdis] ; [BJ:[Ddis]+ ; [Ddis]+:(Dds]T[DdiJ )_l[Ddis]T



The vector of excitation forces {u(k} is obtained from equation (8), given the measured
output vector {y(k} and the state vector {w(k} , obtained through the recursive resolution of
the equation (7).

In the equations above it can be observed that for the inverse system to exist, the Moore-
Penrose pseudo-inverse, [Ddis]+ , must be computed. This requires that the number of sensors
s be greater than the number of force inputs f. Moreover, [D diS] must be full column rank. As
aresult, taking into account the nature of the matrix [Ddis] , equations (7) and (8) can be used

for calculating the excitation forces, provided that the position of the sensors and the locations
of the inputs are coincident (collocated input and outputs).

For structural systems with sensors positioned at different locations than those where the
forces are applied (called non-collocated systems) it can be shown (Hashemi & Hammond,
1996) that the direct system possesses non-minimum phase zeros. In this form, the inverse

system matrix [ﬂ] can be unstable. This means that some of the transmission zeros of the
discrete direct system are outside the unit circle, or for the continuous representation, they are
located in the right half complex plane. These zeros can be directly related to the eigenvalues
of the inverse system. According to Williams (1989) the transmission zeros are defined as the
values of the Laplace variable for which it is possible to apply a nonzero input and get an
identically zero output at the sensor locations, for suitable set of initial conditionsw(0).
Therefore, if the input is assumed in the form u=pe" , then Y is said to be a transmission
zero of the direct system (5) and (6) if:

[ﬁAdls] Wil [Byd mw O}D [Q]%W(O}E
D 0 O

[Cdls] _[Dd|s] M K 9)

For a non trivial solution to exist, the determinant of Q must vanish. In the case where
[Dy.] isfull rank, |Q| can be written as:

|Q| = |[Ddis]| [Adis] _[BdiJ[ DdiJ _[ Cdil _LH ‘ = |[Ddis]| [’Z‘] - L|J[|” (10)
which produces the condition:
[A]-wl|=0 (11)

This last equation corresponds to the characteristic equation of the inverse system,
implying that  is also an eigenvalue of the inverse system, as previoudy stated. Williams
(1989) can be consulted for more details on transmission zeros of structures.

In the case of non-collocated inputs and outputs, matrix [Ddis] drops rank and the Moore-

Penrose pseudo-inverse, [Ddis]+ can not be computed. To circumvent this problem, Kammer

and Stelzner (1999) suggested the use of a non-causal inverse system, where the estimate of
the input force at time Kk is expressed as a function of the response at a future time k+1.
Consider a system for which all the sensors and force inputs are non-collocated. For such a
system, the direct throughput matrix is the zero matrix, producing:

{W(k +1} = [A dis]{w(k} + [Bdis]{u(k} (12)



{y(k} = [Cdis]{w(k} (13)
Output equation (13) must be stepped forward in time before inversion can take place:
{yk+1} =[CyJlAsd{w(k} +[Cx.][Bo{u( (14)

The direct system given by equations (12) and (13) is non-causal. The associated inverse
system takes the form:

twik+1} =[[A ] Bl (Cull Bal ) [CallAud] Wik} +[Bad(CadlBal ) Iylk+1} (25)
{U(k} = _([Cdis][ Bdis] )+ [Cdis][AdiJ {W(k} + ([Cdis][ Bdis] )+{y(k + 1} (16)

Equations (12) to (16) can be generdized for a number ¢ of forward time steps,
yielding:

{ {wik+1} =[AgJwlk} +[Bacfulk} (17)
Direct system
{y(k +€} = [Cdis][AdiJ l{W(k} + [Cdis][Adis] [_{ BdiJ {U(k} (18)
{{ wik +1} =[] {w(k} +[B] {y(k+ ) (19)
Inverse system
{u(k} =[c] (w(k} +[B] {y(k+¢} (20
where:

Al =[audsd(ciAd Ted ) le.dan ]
8]=[B,{c.d A T8l

Jl=CallAu) Bad) [CallAud

B] =(cu.)laul 18]

The vector of excitation forces {u(k} can be obtained from equation (20), given the
measured output vector {y(k+¢} and the state vector {w(k+1} , obtained through the
recursive resolution of the equation (19).




3. NUMERICAL EXAMPLES
3.1 For ceidentification with non-collocated inputs and outputs

In this first example, a test-system with 11 d.o.f. (Figure 1) was used to identify the
excitation forces under the assumption of non-collocated inputs and outputs. The excitation
forces given by equation (21) and (22) was assumed to be applied at masses numbers 1 and 6.
The acceleration time responses were assumed to have been measured at masses numbers 8
and 11.

f,(t) = 500 cos(2r150t) + 250 cos(2175t) (21)

f, (t) =100sin(2m50t ) + 80 cos(2m300t) (22)

k
% | LJ % i | an:12-&)(iklgo‘i[\j/m
¢c=100Ns/m
© é K I_JC m;=Ms=my=4m
? | I_J %
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me [ Oy my | © = v o
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k LJ ¢ mp=2.0kg
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kp=1.0x10°N/m
Ccp=100Ns/m

Figure 1. Characteristics of the 11 d.o.f. test-system

Null initial conditions were assumed and accelerations were observed in the interval
[0-0.05g], with a time step At =5.00x107°s. The acceleration response was first simulated
obtained by using equations (3) and (4), corresponding to the continuous-time system. The
vector of excitation forces was then obtained from equation (20), using the acceleration
response and the state vector calculated from equation (21), with progress ¢ =3. Figure 2
depicts the identified forcing functions as compared to the exact ones. As can be seen, fairly
accurate identification could be achieved.
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Figure 2. Exact (solid line) and reconstructed (dotted line) input forces

3.2 Evaluation of the sensitivity of the identification method with respect to modeling
errorsand measurement noise.

Clearly, the success of the force identification procedure depends on the accuracy of the
model employed and the level of measurement noise corrupting the output signals. Thus, this
second example aims at analyzing the effect of uncertainties introduced in the mass and
stiffness distributions of the model and random disturbances introduced in the acceleration
time responses.

Consider a single excitation force given by, f,(t)=200cos(2m360t)+100sin(2m450t),
applied a mass number 1 of the test-system shows in Figure 1. The acceleration time
response was computed from the exact continuous-time model given by (3) and (4). For the
purpose of input identification, it was assumed that the response was measured only at mass
number 1 (collocated input and output). This response was then polluted by random
perturbations simulating experimental noise. The model used for noise is such that, for a
given sensor, the maximum random error in a given time instant is inversely proportional to
the amplitude of the accelerations at that time. This model is described in Figure 3, where

Xi(ti) indicates the corrupted acceleration of the i-th sensor at time t; , Xi(tj) is the

corresponding noise-free acceleration, r. is a real number from a uniformly distributed

j
random sequence in therange[ 1;1]. Moreover, |xI |max indicates the maximum amplitude of
the acceleration in the whole time history and ens and eqnin, denote the maximum and
minimum values assumed for the random errors, respectively. The values adopted for these
two parameters are: €nax = 10% , enin = 2%. The responses are measured at mass number 1
too.
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Figure 3. Model of the noise affecting the accel erations responses.

Modeling errors were simulated as random disturbances in some of the elements
(arbitrarily chosen) of the exact mass and stiffness matrix of the system. These errors were
introduced using uniformly distributed random sequences, generated in the range
[1-€max; 1+€max]. Two different levels of disturbances were considered, corresponding the €qmax
=20% and 50%. The resulting effect of the introduction of these disturbances can be evaluated
with the aide of Table 1. To simulate a practical situation were the damping matrix is not
available, the model used for force identification was assumed to be undamped ([C]=0).

As can be seen in Figure 4, force estimates tend to be less accurate for higher levels of
modeling errors. For moderate levels of measurement and model uncertainties, fairly accurate
results could be obtained, indicating that the estimates are reasonably robust with respect to
the combined uncertainties in the case of collocated inputs and outputs. Some numerical tests
have shown that the method seems to be less robust in the case of non-collocated inputs and
outputs.

Table 1. Vaues and locations of the modifications introduced in the model.

Perturbed element | Exact value Perturbed value Perturbed value
(Emax =20% ) ( Emax =50%)
m(1,1) 8 kg 8.90 kg 11.97 kg
m(5,5) 8 kg 8.54 kg 6.52 kg
m(9,9) 8 kg 9.46 kg 4.99 kg
k(1,3) 1x10° N/m 1.05x10° N/m 7.83x10° N/m
k(2,5) 1x10° N/m 1.18x10° N/m 1.16x10° N/m
k(4,5) 1x10° N/m 1.04x10° N/m 1.24x10° N/m
k(6,9) 1x10° N/m 1.12x10° N/m 1.11x10° N/m
k(8,9) 1x10° N/m 9.54x10° N/m 9.41x10° N/m
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Figure 4. Exact (solid line) and reconstructed (dotted line) input forces.
(a) 20% error ; (b) 50% error

4. CONCLUSIONS

A method intended for the identification of excitation forces from the time domain
responses and a analytical model of the mechanical system has been presented. The basic
formulation of the method has been adapted to circumvent the difficulty in constructing an
inverse system in the case of non-collocated inputs and outputs. The results obtained from
simple numerical simulations demonstrated that the method has the potentiality of providing
reasonably accurate force estimates in the presence of moderate levels of measurement noise
and modeling uncertainties. The authors are currently evaluating the performance of the
method when applied to experimentally tested structures.
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Resumo. Procura-se, neste trabalho, desenvolver e apresentar uma formulacdo genérica
para resolucdo de model os matematicos de sistemas mecanicos de finitos graus de liberdade.
Em seguida, desenvolve-se, também, uma formulacdo matematica genérica para se verificar
a eficiéncia do método de resolucéo que esta associado ao processo inverso - problema de
identificacdo de parametros. No método resolucdo do sistema de equactes diferenciais para
a obtencdo dos sinais de dedocamentos no dominio do tempo - solucdo pseudo-exata,
trabalha-se a priori com a versio dos sinais de desocamentos no dominio complexo. Por
este método, o suficiente € montar as matrizes de massa, rigidez e amortecimento, nao
havendo restricdo com relacéo a matriz de massa, que podera ser cheia, 0 que ocorre quando
do modelamento via elementos finitos. Os resultados de simulagdo e verificacao, através do
problema inverso, mostraram-se potencial mente satisfatorios.

Palavras-Chave: Formulacéo,Genérica, Simulacao, | dentificacdo, Pseudo-exata

1. INTRODUCAO.

A andlise e simulacdo prévia do comportamento dindmico de sistemas e estruturas em
geral, na engenharia, constituem-se num processo ou procedimento inevitavel, como meio de
monitorar a eficiéncia antecipada de aproximacdo do comportamento global de sistemas
mecanicos e/ou de edruturas reais. Como exemplos cléssicos, podemos citar estudos
cientificos no trato de pesquisas na &rea espacial, onde a andlise prévia do comportamento de
naves espaciais, lancamento de misseis terra-ar, lancamento de satélites para observacéo da
terra, visando o seu controle e monitoramento, séo uma realidade. Mais especificamente, na
engenharia mecanica, principalmente em simulagdo de sistema mecanicos, onde procura-se
abordar o monitoramento, analise, processamento de sinais e controle de vibracdes, controle
de trajetdrias de robbs manipuladores, identificacdo de parametros, modelamento de rotores
de usinas hidroelétricas - dinamica de rotores e estruturas em geral. As equagdes do
movimento de sistemas mecanicos com finitos graus de liberdade podem ser resolvidas no
dominio do tempo por métodos de aceleracdo generalizada tais como; Diferenca Central,
Houbolt, Wilson 6, Newmark; Runge-Kutta de 42 e 5% ordem, entre outros, pela transformagéo
do sistema de equacdes diferenciais na forma de estado. A escolha do método que melhor se
adapta ao processo de simulacdo, paratestar métodos de identificacdo de parametros, depende
essencialmente de fatores, como por exemplo, escolha do passo de integracdo, problemas de



instabilidade numérica inerentes ao método a ser escolhido, introducéo de amortecimento
ficticio no sistema, etc. Estes fatores apresentam efeitos cruciais no processo de simulacdo do
sistema e, em particular, no processo de identificacdo de parametros (Mariano & Oliveira,
1997). Nese trabalho procura-se desenvolver um método genérico, como alternativa, para
simulacdo e identificacdo de sistemas mecanicos. Em seguida verifica-se 0 método de solucédo
através do problema inverso.

2. FORMULACAO GENERICA PARA O PROCESSO DE SIMULACAO.

A formulacdo genérica para o processo de simulacdo de um sistema de vérios graus de
liberdade pode ser dada pelo sistema de equagdes diferenciais na forma matricial da equacéo
eg.(1), (Meirovitch, 1975).

M1+ [cH# + kI3 ={ & (1)

onde [M], [c] e [K] representam as matrizes de massa, amortecimento e rigidez
respectivamente; {F} € o vetor forca de excitagio; {4 , {} e {# i os vetores deslocamento,

velocidade e aceleracéo do sistema, respectivamente.
Supondo o vetor forca de excitacdo modelado na forma,

F(t)=Re§ Faei“‘% (2
= O

onde {F,} sdo as amplitudes do vetor forca de excitagdo, que poderd assumir valores

constantes ou uma série temporal modelada a partir de sinteses de sinais periodicos, ou, se
num processo estocastico, uma série de nimeros pseudos-aleatérios, ec (...).

A solucdo do sistema de equacdes diferenciais em regime permanente da eq.(1), € da
forma,

X (t)= Re§l X(w)ei““)% (©)

onde X(w) sdo amplitudes complexas do vetor solucéo.

A forma do vetor solucéo da eg.(3), em se tratando de um sistema ndo conservativo,
caso gera e genérico, pode ser dado na forma da eg.(4),

X (1) = Re§l|x (w)el@ g (4
= O

As derivadas sucessivas da eq.(3), no sistema de equacdes diferenciais em (1), conduz a
um sistema de equagdes lineares no dominio complexo na formadaeg. (5),

[K]-w?[M] +id d fx(w} ={ F} )

A solucdo do sistema de equacdes lineares no dominio complexo da eq.(5), é obtida
para cada componente em frequéncias discretas do vetor forca de excitacdo. A formulacéo
genérica, vetor solucdo do sistema de equactes diferenciais em forma matricial da eg.(1),
sendo dadas pelo grupo de equagdes (6) e (7) naforma,

[k] -wim] +idd | {X(@}n {Fd (6)



xo(t) = Re§l|xm(w)|e““w§ )

onde m=1(1)f ; f ondmero de graus de liberdade; ¢, os angulos de fase entre os vetores

forca de excitagdo e respostas, w a frequéncia do vetor forga de excitagdo. Ao conjunto de
equactes dadas pelas expressdes (6) e (7), passamos a denominar de solucdo pseudo-exata,

3. FORM ULACAO GENI%RICA PARA O PROCESSO DE IDENTIFICACAO NO
DOMINIO DA FREQUENCIA.

A formulac&o genérica para o processo de identificacgo de parametros de um sistema de n
graus de liberdade, massa, mola, amortecedor viscoso, utilizando-se os coeficientes de Euler-
Fourier da excitagdo (forca) e respostas (dedocamentos), pode ser dado pelo sistema de
equacoes lineares na forma da eg.(8).

g nwoxsnm]NXf [nwo x° nm] Nxf E g m + (nwo )2 MX®nm E

)
n(A)Ochm]NXf [nwoxsnm]NXf Eiszzf HK] Ezfxf E: om + (g )* Mxrm Eszf

A equacdo (8), em notacdo compacta, pode ser representada pelo sistema de equacdes
lineares na forma A@ =D, onde: A= Matriz retangular 2N x2f contendo as componentes
reais e imaginérias dos deslocamentos, ¢= Matriz retangular 2 fxf contendo os coeficientes

de rigidez e amortecimento a serem estimados, e, portanto, desconhecida;b= Matriz
retangular de ordem 2N x f contendo os coeficientes de Euler-Fourier das forcas de inérciae

das forcas aplicadas (excitagéo), s e ¢ parte imaginaria e rea dos coeficientes de Euler-
Fourier, m=1(1)f , n=1(1)N ondef & o nimero de graus de liberdade do sistema, N o
nimero de pontos em fregiiéncia pelo qual se desegja amostrar 0s sinais de deslocamento,
forgas de inércia e forcas de excitagdo; w,, a freqiéncia fundamental do vetor forca de
excitacdo a ser gerado e que é obtida a partir de um critério, (Oliveira, 1997).

O estimador por minimos quadrados dos parametros desconhecidos de ¢ fornece
EpMQ = [AT A]'1 ATb, que é aequacdo para o processo de identificacdo. Maiores consideracoes

e discussdes em (Pederiva, 1983), e, mais recentemente, (Mariano & Oliveira,1997), no qual
se procuraidentificar o sistema, utilizando-se varios tipos de integradores.

4. MODELO FiSICO E MATEMATICO.

Para tesar e analisar o método de smulacdo e identificacdo, procurou-se utilizar o
modelo de um sistema fisico, figura 1, com o célculo dos respectivos autovalores, dados na
tabela 1.

o E; Eg : Tabela 1. Calculo dos autovalores
A & AL, ~3.15+177.20i
g nitl ) 2, (1) !
ko, X 5 Iy X Asa ~6.30£259.08i
v ag e e
L v s N« N« E i s EEL Ase 6.56 + 418.74i

Figural — Coﬁfiguragéofdo modelo fisico

Os elementos das matrizes de massa, amortecimento e rigidez da eq.(1), utilizando-se o
modelamento a partir da equacéo de Lagrange, sdo dados respectivamente por:



M3 =M1, My =M5,M33 =M3

C11=(Cy +Cy); Cpp = =Cpyp; Cy3 = =C31;Cop =(Cy + C3 + C5 + Cg ); Cp3 = Cgp = —C3; C33 =(C3 + C4 )
K1y = (Ky+ K3 ); Ko = =Kp15 Ky = =Kays Koy = (K + Kz + Ky + Kg ); Kog = Kzp = =Kz Kag =(Kz +Ky)

5. METODO PARA SIMULACAO E IDENTIFICACAO DE PARAMETROS.

Nafigura 2, apresenta-se uma sequéncia para verificacdo do método de resolucéo,

PROCEDIMENTOS PARA VERIFICACAO DA SIMULACAO E IDENTIFICACAO

—»| Naturezado sinal de excitagéo

—>

Resolucéo do sistema

Método direto (Lalane, 1984 <

Modelo matemético
Pl M) +Cx(E) +Kx(t) = F(t)
Entrar com as matrizes
M ,C,K

v

'

Resposta:

- Re[X(@w)nm]
Im[X (@)nm]

Determinar os autovalores
utilizando a matriz de estado

v

Defina f,: Fator de busca

v

Resolucdo do sistema

Pseudo-exata (Oliveira,1999)

Teorema de Nyquist
wnny = wmax fb

no sinal que se desgja amaostrar

Frequéncia de amostragem no minimo igual ou
maior do que duas vezes a maior frequéncia contida

v

Defina N : NUmero de pontos de
amostragem, com N, =1

v

L

v

FFT

v

Resposta

~ Re[ X (w)nm]
IMX(@nm] [

Vetor de estado
| dentificacdo no tempo

Intervalo de tempo de discretizacdo e a
fregliéncia fundamental:

Dt =[2r/ N Wpny [ Npi wﬁ%%m@

v

Gerar o sinal de excitacéo darelacéo:

g O

F(t)= Reg B! é

,

Cosficientes de Fourier

|dentificacdo em ]
frequéncia

Re[F ()], Im[F (w)]

Figura 2 - Segiiéncia para simulacdo e identificacéo



onde: 1. Calculam-se os autovalores do sistema. 2. Identifica-se a maior freqiéncia, se natural
ou amortecida, e falaigual a w,,,. 3. Define-se um ndmero fixo para f, = 2. 4. Define-se 0

nimero de amostras N, que se deseja representar o sinal, e, em seguida, define-se
inicialmente (N, = N/2). 5. Determina-se o intervalo de tempo de discretizagio a partir da

relagdo dada por (Dt=[2m/(Nw f,)]Ng ). 6. Determinase a frequéncia fundamental a
partir da relacdo dada por (w, =2/ NDt ). 7. Gerase 0 sinal de excitacdo utilizando-se a
fregliéncia fundamental calculada no item 6. Maiores discussdes em (Oliveira, 1997).

6. RESULTADOS DE SIMULACAO.

Para exemplificar, atitulo de ilustracéo e manipulacéo das equacdes (6), (7), procura-se
excitar o sistema num primeiro momento namassa M, . Como a matriz de massa é diagonal,
as equagdes para o processo de simulacdo sdo dadas na forma das egs.(9) e (10).

EUB(Kn - anz)"' iwcn] (Kyp +ieCy,) (Kys+iaCy3) EDXl(w)E éﬁng
E [(Kzz - M22w2)+ iwczz] (Kgs +iaCy) %2@)8: EO E 9
E M [( K33_M33w2)+i0-@3] 3(“)@ HOH

) . _ D o - D o - D
(o _ NG| _ _
(1) = Rey [Xy(@)e"™ ™ (1) = Rery [X(@)e ™) Hx(t)=Redy [Xs(@)e ™

(10)
Os vetores X,(w), X,(w) e X,(w), sfo obtidos diretamente a partir dos sistema de
equacdes lineares no dominio complexo da Eqg. (9), com a excitacdo (forca) agindo na massa
M,, onde @,,¢,,0; na eg. (10) sdo os angulos de fase entre a excitagdo(forca) e respostas
(deslocamentos) e F,,=p, se constituindo numa serie temporal com o vetor forca de
excitacdo, obtido a partir de sintese de sinais periodicos (Shroeder, 1970), com w=nw, €
n=1(1)N , a freqiéncia fundamental para gerar a excitagio. A formulagio apresentada pelo
grupo de egs. (9) e (10), passamos a denominar de solucéo pseudo-exata, e se congtitui numa
forma alternativa para simular sistemas mecanicos no dominio do tempo e em freqliéncia sem
precisar, necessariamente, de usar métodos de integracdo numeérica.

Nas figuras 3 a 8, apresentam-se curvas de respostas em freguéncia e no tempo, na qual
se tomam os sinais de deslocamentos nas massas M; , M, e M,.

Espectro da Resposta Massa-M1
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Figura 3 — Respostaem deslocamento em M1 Figura 4 -Espectro daresposta em M1



Resposta no Tempo-Massa M2 Espectro da Resposta Massa-M2

S R I R A A . . . . . . . . . .
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Figura5 — Resposta em deslocamento em M2 Figura 6 -Espectro daresposta em M2
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Figura 7 — Resposta em deslocamento em M3 Figura 8 -Espectro daresposta em M3

Dai, para o fator de busca igual a 2.5, podem-se localizar as trés fregliéncias naturais
amortecidas, referentes aos trés picos de amplitudes méximas dos sinais de deslocamentos
correspondentemente as oscilacdes das trés massas no dominio da frequéncia, o que se
encontra em sintonia com as componentes imaginarias dos autovalores calculados na tabela 1.
Maiores discussdes com relacéo a escolha do fator de busca, (Oliveira, 1999).

7. VERIFICACAO DO METODO DE SIMULACAO E DISCUSSOES

A verificacdo da consisténcia do método de simulagdo, utilizando-se 0 grupo de equacdes
(9) e (10), passa sem perda de generalidades, pelo problema inversso, isto é 0 problema de
identificacéo de parametros. Como a matriz de massa € diagonal, as equacdes para 0 processo
de identificacdo € dada na forma da eq.(11). Como se pode observar, para montagem daguele
sistema de equacdes lineares, o suficiente € definir a ordem do modelo, isto é o0 nimero de
graus de liberdade do sistema, monitorar as coordenadas relaciondas a cada modo de
vibrac&o e resolver o sistema para 0s parametros que se desgja estimar €/ou identificar. A
vantagem desta formulac&o € que ndo ha restricdo com relacdo a matriz de massa, que podera
ser cheia, 0 que ocorre, em geral, quando se modela o sistema via elementos finitos. Dai, a
partir do conhecimento destas matrizes, a montagem e solucéo das equacdes 6, 7 e 8, serem
imediatas.
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Se no processo de identificacdo dos parémetros, a estimacgdo for consistente, isto €, 0s
erros nos coeficientes de rigidez e amortecimento forem muito proximos de zero, problema
inverso, a solucdo do vetor resposta se aproxima do valor exato. Dai, ficam estabelecidos a
potencialidade e validade do método de resolugdo proposto, como alternativa

Na tabela 2, osresultados de identificagdo dos parémetros dos elementos das matrizes
de rigidez e amortecimento sdo com efeito todos consistentes, o que mostra a potencialidade
do método. Os resultados de identificacdo de pardmetros apresentados, neste trabalho, vém,
de forma oportuna, validar ainda mais a formulagdo matemética para 0 processo de
identificagdo no dominio da freqtiéncia para um sistema de dois graus de liberdade eixo-rotor-
mancal-hidrodindmico, inicialmente proposta por (Burrows & Sahinkay, 1982).

A generalizag8o para sistemas com multi-graus-de-liberdade € apresentada na eqg. (8), que
podera ser indistintamente utilizada, tanto para sistemas convencionais e/ou classicos, como
para sistemas dinamicos rotativos-(dinamica de rotores). Num procedimento experimental, o
suficiente seria definir o modelo matemético do sistema, a ordem do modelo (nimero de
graus de liberdade) e, concomitantemente, definir e/ou monitorar as coordenadas dos pontos
de medicdo. Em seguida, utilizar a formulagdo genérica para o processo de identificagcdo de
paré@metros dada pela eg.(8). Uma outra formulagdo genérica para o processo de simulacdo e
identificagd0 das matrizes de rigidez e amortecimento estrutural, encontra-se em
desenvolvimento.



Tabela 2. Coeficientes de rigidez e amortecimento identificados

Rigidez( N/m) Tedrica Estimada Erros em (%)
K11 75000 7,5000e+004 -3,8805e-014
K12 -25000 -2,5000e+004 1,4552e-014
K13 0 -8,6911e-013 Inf
K21 -25000 -2,5000e+004 2,4738e-013
K22 37000 3,7000e+004 -5,8994e-014
K23 -10000 -1,0000e+004 -7,2760e-014
K31 0 -4,4073e-011 Inf
K32 -10000 -1,0000e+004 1,8190e-014
K33 25000 2,5000e+004 -1,4552e-014
Amortecimento(N.s/m) Tedrico Estimado Erros em (%)
Cl1 4 4,0000 3,5527e-013
C12 -2 -2.0000 1,5543e-013
C13 0 -1,7773e-015 -1,7773e-015
C21 -2 -2,0000 -6,6613e-014
C22 8 8.0000 -1,7773e-015
C23 -2 -2,0000 -8,8818e-014
C31 0 -1,8829e-014 Inf
C32 -2 -2,0000 -6,2172e-013
C33 4 4,0000 -2,2204e-014

8. CONCLUSAO.

Apresentou-se, neste trabalho, uma formulacdo genérica alternativa para simulacéo

dindmica de modelos fisicos de sistemas mecanicos. A verificagdo e potencialidade do
método de simulacé@o proposto, que € verificado através do problema inverso, isto €, uma
formulacéo genérica que trata do problema de identificacdo de paramentros no dominio da
frequéncia, é apresentada. Os resultados de simulacéo e verificacdo do método sdo mostrados,
respectivamente, nas figuras de 3 a 8, e natabela 2.
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Resumo

Este trabalho mostra uma metodologia de projeto étimo de um Absorvedor Dindmico de
Vibragbes (ADV) do tipo viga para atenuacéo simulténea de vibragdes de translacdo e de
rotacdo de sistemas estruturais planos. Utilizase uma técnica de acoplamento de sub-
estruturas baseada em funcdes de resposta em frequiéncia (FRFs), onde as FRFs da estrutura
acoplada (estrutura priméria + ADV) sdo cdculadas a partir das FRFs destas duas
sub-estruturas. As FRFs da estrutura acoplada séo utilizadas para definir indices de
desempenho relacionados com os niveis de vibragdo do sistema dentro de uma dada banda de
freqgiiéncia. Estes indices, que traduzem uma combinacdo dos niveis de vibracdes de
translacdo e de rotacdo, sdo otimizados utilizando Algoritmos Genéticos (AGs), tendo como
variavels de projetos as propriedades fisicas e/ou geométricas do ADV. Na primeira parte
deste trabalho apresentam-se a formulagdo bésica da técnica de acoplamento de
sub-estruturas, a definicdo dos indices de desempenho e uma breve revisdo dos AGs. Por fim,
tem-se um exemplo de simulag&o numeéricailustrando a metodol ogia proposta.

Palavras-chave: Absorvedor Dinamico de Vibragdes, Controle de vibragdes, Otimizagao
1. INTRODUCAO

Na sua forma mais simples, absorvedores dindmicos de vibracbes (ADVS) séo
dispositivos de parametros concentrados de massa, rigidez e amortecimento que, uma vez
acoplados a uma dada estrutura, dita estrutura primaria, sdo capazes de absorver a energia
vibratoria no ponto de conexdo.

Desde sua invencdo por Frahm no inicio do século (Frahm,1911), os ADVs tém sido
extensivamente utilizados para atenuar vibracGes em diversos tipos de maguinas e estruturas.
Além do ADV de Frahm, constituido de um sistema de 1 GDL com amortecimento Viscoso
também tém sido utilizados sistemas estruturais discretos de varios GDL (Ram & Elhay,1996)
e sistemas continuos (Cunha Jr., 1999). Um estudo abrangente da teoria e aplicagdes préticas
dos ADVs é apresentado por Koronev & Reznikov (1993). Uma sintese dos principais estudos
recentes de ADV s passivos, semi-ativos e ativos é apresentada por Sun et al. (1995).

Dentre os ADVs continuos, aqueles do tipo viga vém sendo estudados por diversos
autores. Snowdon & Nobile (1980) analisaram o desempenho de diferentes configuractes de
ADVs acoplados tanto a sistemas de 1 GDL quanto a sistemas continuos. ADVs
viscoel &sticos do tipo viga foram considerados por Freitas & Espindola (1993) no contexto de
uma teoria geral de projeto 6timo de sistemas absorvedores. Cunha Jr & Rade (1999)
propuseram uma metodologia de projeto étimo de ADVs do tipo viga para atenuacdo de
vibracdes em uma Unica direcéo empregando uma técnica de acoplamento de sub-estruturas.



Em sua configuraco bésica, um ADV é capaz de absorver o movimento vibratorio
segundo uma Unica coordenada espacial. Contudo, em problemas mais complexos,
envolvendo sistemas vibratérios continuos multidimensionais, é desgével a atenuacdo
simultanea das vibracfes (translacionais e rotacionais) em diversas diregdes. Neste contexto, o
presente trabalho apresenta um estudo da viabilidade de uma técnica de projeto étimo de
ADVs multidirecionais modelados como vigas de Euler-Bernoulli. A metodologia
apresentada permite sintonizar o absorvedor para a atenuacéo de vibragdes harmonicas, numa
dada banda de fregliéncia, em duas direcdes distintas, simultaneamente. O procedimento
proposto consiste no emprego de uma técnica de acoplamento de sub-estruturas baseada em
FRFs, que permite obter as FRFs da estrutura acoplada (estrutura primaria + ADV), a partir
das FRFs de cada uma das duas sub-estruturas. As FRFs da estrutura composta, expressas em
funcéo de pardmetros fisicos e/ou geométricos do ADV, sdo empregadas para definir indices
de desempenho relacionados com os niveis da resposta harmonica dentro de uma banda de
freqgiéncia pré-definida.

Os parémetros 6timos do ADV séo ent&o obtidos através da minimizagdo destes indices,
empregando como ferramenta de otimizacdo os Algoritmos Genéticos.

Uma caracteristicaimportante da metodol ogia proposta € a de que ela permite operar com
FRFs experimentais da estrutura primaria, evitando assim o emprego de modelos analiticos
gue podem ser imprecisos, notadamente no caso de configuragOes estruturais complexas.
Contudo, as incertezas proporcionadas pela presenca de ruidos experimentais devem ser
convenientemente considerados. Um estudo incluindo o emprego de FRFs experimentais €
apresentado por Rade & Steffen (1999).

No que segue, apresenta-se a formulagdo pertinente a técnica de acoplamento de sub-
estruturas baseada em FRFs, seguida da definicdo dos indices de desempenho e uma breve
revisdo sobre os Algoritmos Genéticos. Ent&o, um exemplo numérico baseado em simulagéo
por elementos finitos € apresentado com o objetivo de evidenciar as principais caracteristicas
da metodologia proposta.

2. TECNICA DE ACOPLAMENTO DE SUB-ESTRUTURASBASEADA EM FRFs

Nesta se¢éo é apresentada a formulagdo de uma técnica de acoplamento de sub-estruturas
baseada em FRFs. Esta formulac&o, originamente proposta por Crowley et al. (1984) , foi
recentemente adaptada por Rade & Steffen (1999) ao problema de otimizacdo de parametros
de ADVsdel GDL.

Dadas as FRFs das duas sub-estruturas A e B, mostradas na Figura 1, desga-se
determinar as FRFs da estrutura acoplada C, resultante da conexdo das sub-estruturas através
de um conjunto de coordenadas de conexdo. Para cada configuracdo, as equacbes para a
flexibilidade dinamica s&o dadas por:

{Xa@}=[H{JKF.} (2)
{Xg (@} =[H{ JKFs} )
{Xc(@} =[H{ JKF}. 3
onde, {X»}, {Xs} €{Xc} representam os vetores das amplitudes das respostas harmonicas,

{Fa}, {Fs} e{Fc} sdo os vetores das forcas de excitacdo e [Ha(Q)], [Hs(Q)] e [Hc(Q)] séo as
matrizes de flexibilidade dinamicade A, B e C respectivamente.



SIMBOLOGIA E NOTAGCAO

: Coordenadas livres de A {x}.
: Coordenadas acopladas de A {X A} S
: Coordenadas livres de B {x3.

: Coordenadas acopladas de B {X .}
: Coordenadas livres de C {x3.
: Coordenadas livresde C {X G} .
: Coordenadas acopladasde C {X }

omibpepO

Figura 1. Acoplamento de sub-estruturas.

Utilizando o particionamento de coordenadas mostrado na Figura 1, as equactes (1) a (3)
s80 re-escritas como segue (para simplificacdo, a dependéncia da freqiéncia € omitida):

dXA}R D_ |:ﬁHA]RR [HA] RSD[{FA}RD

035 Hralee [HASHHRYSH “
X0 dHals [Hdo RSO

X B HHels [Helry FHF - ©
X a0 fHeln [Hdns [Hd wrF3a

E{XC}S%:SHC]SR [Hc.lss [HC]ST Fc}s% (6)

HXC}TH ch]TR [HC]TS [H(]TT FC}TH

O acoplamento das duas sub-estruturas é garantido impondo o equilibrio de forcas e a
compatibilidade dos deslocamentos nas coordenadas de conexao:

Xabs AXb s £ %e s (7)
Fads{ A st Ko )

Introduzindo as equacdes (7) e (8) nas equagdes (4) a (6), apds agumas manipulacbes
algébricas, obtém-se 0 seguinte conjunto de equagoes:

el =[HAl e THA od(H] s 1 HE )" HAl: (©)
[Heles =[Hd & LHA ed(H] s £ Hb &) Halss (10)
Helar =[Hd e <[ HA ed(H] s 1 HE &) Hels: (12)
[Helss =[HAsslHA & L HE ) Helss (12)

Helgr =[Hd7s THI HH] 1 HE &) Hels: (13)



[HC]TT :[HB]TT —[ HIJ TS[(HA] ss'[ H]; ss)_l[H B]ST (14)

No contexto do problema agqui examinado, a sub-estrutura A pode ser considerada como a
estrutura primaria e a sub-estrutura B como sendo o ADV, de modo que a estrutura C
representa a estrutura acoplada (priméria+ ADV).

3. PROJETO OTIMO DE ADVSEM UMA DADA BANDA DE FREQUENCIA
3.1. indices de desempenho

Foi mostrado na secéo anterior, como as FRFs da estrutura acoplada podem ser expressas
em termos das FRFs da estrutura primériae do ADV. Uma vez definida a banda de freqiéncia
de interesse e as coordenadas onde as vibragtes seréo atenuadas, estas FRFs podem ser usadas
para construir indices de desempenho, relacionados com os niveis de vibracdo do sistema
acoplado dentro da banda de freqiiéncia de interesse. Assim, estes indices sdo otimizados
objetivando a determinacdo dos parametros 6timos do ADV. Assumindo que o ADV sga
representado por um modelo matematico (do tipo elementos finitos), as varidveis de projeto
sd0 definidas como sendo os pardmetros fisicos e/ou geométricos do modelo. Cabe salientar
que restri¢cdes de projeto podem ser impostas aos valores destas variaveis.

Para ilustragdo, considere um caso onde uma forca harménica F é aplicada na
coordenada i, devendo a resposta na coordenada j ser minimizada sobre uma banda de
freqliéncia w, < w< Wy, através da conexdo de um ADV em uma das coordenadas. Para esta

situacdo, alguns indices de desempenho podem ser definidos:
1P
1H)=2 3 Qa3 (15)
J:

J,(R)= max{absI_H i (wj {F})J} (16)

onde p é o numero de linhas de freqiiéncia na banda de interesse, {P} designa o vetor das
variaveis de projeto e Q;, j=1to p representa fatores de ponderagéo atribuidos a cada linha de
frequéncia.

Diferentes procedimentos de otimizagdo podem ser utilizados para a otimizacdo dos
indices de desempenho. Neste trabalho ser@o utilizados os Algoritmos Genéticos
(Goldberg,1989), devido a sua reconhecida robustez em relacdo a existéncia de minimos
locais, em comparagdo com os algoritmos tradicionais de otimizagdo (Silva,1999). Uma
sintese dos principios fundamentais dos AGs é apresentada na secéo seguinte.

3.2. Uma Introducdo aos Algoritmos Genéticos

Os AGs sd um conjunto de procedimentos computacionais de busca e otimizagdo,
baseados na genética dos organismos biolégicos. Os AGs foram inventados por Holland na
década de 60 e um estudo abrangente sobre o temafoi realizado por Goldberg (1989).

Os AGs operam sobre uma populagdo de individuos, geralmente representados por
cadeias binarias, gerada aleatoriamente sobre o espaco de busca, onde cada individuo
representa uma possivel solucdo do problema. A cada individuo, é atribuido um indice de
aptiddo, quantificado pelo valor da funcéo objetivo a ele associado. No processo de evolucéo
da populacdo, é dada uma maior probabilidade de reproducdo aos individuos mais bem



adaptados. A evolucdo é feita através de trés operadores fundamentais, realizados de forma
aleatdria (Goldberg,1989):

* selecdo: escolha dos individuos para reproducdo, em quantidades proporcionais ao
seu indice de aptidao.

* cruzamento: troca de materia genético entre individuos da popul ag&o.

» mutacdo: modificacdo do contetido genético da popul ag&o.

A principal caracteristica dos AGs € a de que eles operam simultaneamente com um
amplo conjunto de pontos do espaco de busca, e ndo com um Unico ponto, como € 0 caso dos
métodos convencionais de otimizacdo. Além disso, a aplicabilidade dos AGs ndo € limitada
pela necessidade de computar os gradientes e pela existéncia de descontinuidades na funcéo
objetivo, uma vez que sdo requeridos apenas os vaores desta fungdo, avaliados para cada
individuo da populacdo. E reconhecido, contudo, que os AGs requerem, em geral, maior
esforgo computacional que os métodos tradicionais de otimizacao.

4. EXEMPLO NUMERICO

Afim de ilustrar 0 método proposto, é apresentado um exemplo de simulagdo numérica
utilizando estruturas simuladas por elementos finitos.

A estrutura priméria, ilustrada na Figura 2, consiste de uma viga bidimensional
simplesmente apoiada, cujo modelo de EF é constituido de 30 elementos de viga de Euler-
Bernoulli, cada um contendo 2 nés e 3 GDL por nd, perfazendo um total de 93 graus de
liberdade. As caracteristicas fisicas e geométricas deste sistema sdo dadas pela Tabela 1. Os
valores das 6 primeiras frequiéncias naturais séo fornecidos na Tabela 2.

Admitindo uma Unica forca excitadora aplicada segundo a direcéo transversal no né A,
pretende-se atenuar simultaneamente as respostas vibratérias de trandacdo (direcéo y) e de
rotacdo (direcdo 0) da estrutura priméria neste mesmo n6, mediante o acoplamento do ADV
tipo viga (BCD), o qua é congtituido de 20 elementos bidimensionais de viga de Euler-
Bernoulli. As caracteristicas fisicas e geométricas do ADV sdo dadas na Figura 3 e na Tabela
3. E importante ressaltar que a conex&o das duas sub-estruturas no ponto A € feita através das
duas coordenadas segundo as quais deseja-se atenuar a vibragao.
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Figura 2. Caracteristicas do sistema acoplado.

Tabela 1. Caracteristicas fisicas e geométricas do model o de EF da estrutura priméria

Propriedade Valor
densidade 2700 kg/m®
maédulo de Y oung 7,0x10™ N/m?
area da secdo transversal (b x h) 50cmx 15,0cm

massa total (ma) 101,25 kg




Tabela 2. Vaores de algumas freqiiéncias naturais da estrutura priméria.

Modo Freqguéncia[HZz] Modo Freqguéncia[HZz]
1 1,85 4 32,60
2 8,00 5 51,25
3 18,55 6 73,75

36,5cm 36,5cm
) 0 .

1 | 2 .. | @ 10 D EIV//A
|L

ci | /| ] C

Figura 3 — Caracteristicas do modelo de EF do ADV dividido em 10 macro-elementos.

Tabela 3. Caracteristicas fisicas e geométricas do modelo inicial do ADV.

Propriedades Valor
densidade p = 7800 kg/m®
médulo de Young E = 2,1x10" N/m?
secdo transversal (bxh) 36,6 mm x 11,4 mm
coeficientes de amortecimento viscoso c: =10Ns/m; ¢, =10 Ngm
massa total (mg) mg = 2,54 kg

Para o projeto 6timo do ADV, adota-se a seguinte estratégia. cada par de elementos

vizinhos do ADV sdo agrupados em um Unico macro-elemento. Estes macro-elementos sdo

numerados a partir do lado esquerdo do ADV como mostrado na Figura 3. A cada macro-
elemento é designada uma variavel de projeto aih , I =1 al0, que séo fatores adimensionais
multiplicativos que modificam as aturas das segOes transversais dos respectivos macro-

elementos. Assim, estas variaveis traduzem modificacGes da inércia e darigidez a flexéo dos
macro-elementos. Definem-se também as varidveis af, i = 1 a 2, como sendo fatores

modificadores dos coeficientes de amortecimento viscoso do ADV. Tem-se, neste exemplo,
um total de 12 variaveis de projeto.

As principais caracteristicas dos procedimentos de otimizacéo sdo:

» banda de frequéncia: [47 — 56 Hz] , contendo a quinta frequéncia natural da estrutura

primaria.
* restricdes de proj eto:
- 055 a's9,i=1a10
- 055 a°s9,i=1a2
- mgs 10%demy
- indice de desempenho:  J = max{20 logyo( abs [ Hy ()] / 1x 10°) }+

+ max{20 logio( abs[ HYy )] / 1x 10°)}



* Algoritmos Genéticos:
tamanho da populacgéo: 50
probabilidade de mutagdo: 1%

Na expressdo do indice de desempenho definidas acima, H';‘y(co)e Hﬁe (®) designam,
respectivamente, a FRFs pontual e cruzada relacionando as coordenadas de translacéo e de

probabilidade de cruzamento: 90%

ndmero maximo de geracdes: 30

rotacéo no ponto A do sistema acoplado.

Os valores 6timos das variaveis de projeto estdo dispostos na Tabela 4. Na Figura 4 séo
confrontadas as amplitudes das FRF de interesse, antes e apds o0 acoplamento do ADV, sendo
destacada a banda de freqiiéncia adotada na otimizacdo. Como pode ser observado, dentro
desta banda, foi obtida substancial reducéo dos niveis de vibragdo em ambas direcfes, com a

remocado dos picos de ressonancia.

Tabela 4. Vaores 6timos das variaveis de projeto.

Variavel Valor Variavel Valor
af 4,15 ol 1,20
aj 8,50 al 4,45
af 8,65 al 6,55
al 1,15 al 6,70
al 1,90 al 6,30
ag 1,80 as 2,80

100

Te-6

Amplitude [dB}-Ref

100

Te-6

Amplitude [dB} Ref.

FRF Transversal

Sem ADY
Com ADY

-100
0

10 20 20 40

50

FRF Rotacional

60 70 80 90 100

Sem ADY
Corm ADV

-100
0

10 20 20 40

50
Frequéncia [Hz]

60 70 80 90 100

Figurad. FRFs H¥, (w)e H¥, (w) antes e apés o acoplamento do ADV.




5. CONCLUSOES

Foi mostrada uma metodol ogia de projeto 6timo de absorvedores dindmicos de vibractes
constituidos por estruturas continuas para a atenuacéo simultanea de vibraces de trandacéo e
rotacdo em sistemas bidimensionais.

Embora o estudo tenha sido limitado a ADVs do tipo viga, devido a sua facilidade de
projeto e realizagdo fisica, a metodologia pode ser facilmente estendida a outros tipos de
elementos estruturais, tais como placas.

Os primeiros testes numéricos levam a concluir que o método € €ficiente, permitindo
tratar, numa abordagem bem geral, o problema de otimizacdo de ADVs, contemplando a
conexdo através de uma ou Vvérias coordenadas, além de diferentes tipos de amortecimento.
Além disso, 0 método pode operar tanto com FRFs provenientes de model os analiticos quanto
FRFs obtidas experimentalmente. Neste segundo caso, evitam-se os erros de modelagem,
embora deva-se tratar o problema de ruido presente nas FRFs experimentais.

A avaiagao dos indices de desempenho requer pequeno esfor¢co computacional, uma vez
gue as FRFs da estrutura primaria sdo calculadas uma Unica vez e o célculo das FRFs da
estrutura acoplada requer ainversdo de matrizes de peguena dimenso.

Os Algoritmos Genéticos se mostraram bastante eficientes e robustos, respondendo,
contudo, pela maior parte do esforco computacional do método de projeto.

Como desenvolvimentos futuros, prevé-se a inclusdo de materia viscoelastico na
estrutura do ADV e o projeto de ADVs para a atenuagdo simulténea em vérias bandas de
fregiiéncia descontinuas.
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Resumo

Para a caracterizacdo de sinais temporais induzidos por defeitos mecanicos que geram forcas
de excitacdo impulsivas periddicas, indicadores especificos tais como o valor rms, fator de
crista e curtose tem sido usados. O valor rms, que caracteriza apenas a energia do sinal, e ndo
a sua forma, ndo permite informar sobre a origem da excitacdo. Ja os indicadores fator de
crista e curtose sdo bastante usados no monitoramento de maguinas rotativas como suporte
para a manutencdo preditiva, especialmente na deteccéo de falhas em rolamentos. O problema
€ gue nem sempre estes indicadores sdo utilizados de forma correta, podendo levar a
interpretacOes pouco confiaveis. Através de um modelo simples, as propriedades e limitactes
destes indicadores sdo demonstradas e ilustradas com exemplos fisicos reais. Os sinais de
vibracdo sdo analisados por técnicas no dominio do tempo e da frequéncia e a validacéo do
modelo € conduzida a partir de sinais reais medidos apds o surgimento de defeitos pontuais
localizados em rolamentos.

Palavras-chave: Deteccdo de falhas, Manutencdo preditiva, Sinais de vibragoes.
1. INTRODUCAO

Nos sistemas mecanicos rotativos, € bastante comum o desenvolvimento de falhas em
componentes devido aos problemas a que estes sdo expostos como desalinhamentos e
desbalanceamentos, montagens inadequadas, lubrificacdo deficiente, sobrecargas imprevistas,
desgastes por contaminacdo e fadiga dos elementos. Estes fatores justificam as razbes pelas
guais verifica-se 0 constante interesse pela implantacéo de manutencdo preditiva por analise
de vibracbes em instalacOes industriais. Em geral, o procedimento consiste basicamente na
aquisicdo dos sinais de vibragdo através de sensores, seguido da andlise destes sinais a partir
de técnicas e indicadores que podem detectar o surgimento e desenvolvimento de falhas nos
componentes. No caso de sinais temporais induzidos por defeitos mecanicos que geram
forcas de excitac@o impulsivas periddicas, indicadores como o valor rms, fator de crista e
curtose tem sido usados em sistemas de monitoramento, embora nem sempre de forma
correta. Neste trabalho, procura-se validar um modelo proposto por Pachaud et al. (1997) que
permite uma melhor compreensdo das propriedades e limitacbes destes indicadores bem
como verificar a sua sensibilidade em relacéo a frequéncia de rotacdo quando aplicados em
situacdes fisicas reais, como no caso de defeitos localizados nas pistas de rolamentos.



2. MODEL O DE RESPOSTA DE VIBRACAO

Uma resposta vibratéria de ressonancia pode ser modelada por um sistema de 1 gdl com
amortecimento viscoso. As respostas impulsivas do sistema podem ser representadas pela
funcdo S (Figural), definida por

s(t) = Ae"sin(2rr f,t) (1)

onde:
T= Q/ 1T f, representao tempo de relaxagéo;
f = f,\J1-1/4Q” éafrequénciade vibragdo livre;
f, éafrequéncia de ressonancia;
Q >1/2 éo fator de qualidade.

A transformada de Hilbert permite o calculo do envelope do sinal:
env(t) =/s*(t) + S(t) = Ae™™" )

onde:
3(t) = H[s(t)] = -Ae ™ cos(2rT f, t).

0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06
tempo (s)

Figura 1. Resposta ao impulso do sistema de 1 gdl com amortecimento.

3. FATOR DE CRISTA
3.1 Envelope do fator decrista de um sinal

Para modelar o envelope de resposta a uma excitacdo através de uma sequéncia de
fungdes de impulso de passo constanteT,, considere o sinal representado pela fungéo env'

definida por (Figura 2a):



env' (t) = env(t) DZ& (t-kT,) (3)

Neste caso, o fator de crista do sinal pode ser escrito como:
PICO env(t 2m
Fclenv'] = ( )|] i =2 1/ (4)
Vi [ et Vo V

onde f, =1/T, éafrequénciade repeticio dosimpulsos.

3.2 Resposta do fator de crista deum sinal

De maneira analoga, considerando a resposta do sistema definida pela funcdo (Figura 2by):
S'(t) = s(t) DZO 5t —KkT,) (5)

O fator de cristado sinal € entretanto igual a

Fofs] = Fc(Q)J? - 2(Q), ™ ©

T

As expresses dos coeficientes k(Q) e FC(Q) s3o listadas no apéndice A.

1 T T T T T T T 1 T
4 @ o (b)
08} , 06}

<> ‘ < >
07} | | 04l
06} , 02}
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04l | | | | , 02}
03l | | | , 04k
02} . , 06}
01} | W | [l , 08}
0 005 01 015 02 025 03 035 04 0 005 01 015 02 025 03 035 04
tempo (s) tempo (s)

Figura 2. Envelope darespogta (a) e resposta de excitacdo impulsiva periddica (b).



Os fatores de crista dos sinais representados pelas fungdes S' eenv' so relacionadas por

Fc[s] =2 k(Q)Fc[env] 7)
Estas relacbes mostram que o fator de crista darespostado sinal €

. situadaentre 1,4,/T, /T < Fc[s] < 2/T,/1;
. FC[S'] é proporcional arelagéo ./ f,/ f, , logo é inversamente proporcional & m ;
* situadaentre 1Fc[env] < Fc[s] <2 Fc[env] :

Notar que para T, = 3r, o valor de Fc[s’] fica entre 2,49 e 3,46. Para um sinal do tipo
aleatdrio, observa-se que a amplitude de pico se situa entre 3 e 5 vezes o valor rms. Logo, 0

fator de crista deste sinal deve-se situar entre 3 e 5. Assim, o fator de crista como indicador de
defeito induzido por forcas de natureza impulsiva periddica sO deve ser capaz de detectar este
tipo de defeito se seu valor for superior a 5.

4 CURTOSE DO SINAL

4.1 Curtose do sinal deresposta

A curtose do sinal de resposta € dada por

o Aps®d o 6Q7 T,
Kt|s' | =1 = =k(Q)—== (8)
<] [thsz(t)dt] ( )f AQ*+31

Neste caso, o valor da curtose do sinal de reposta &

« situado entre 1,26 T, /T <Kt(s') <15T,/T;

« proporcional ao quociente f_/f,;

« inversamente proporciona & f,_ e ndo independente, conforme sugerido nos trabalhos de
Dyer & Stewart (1978) e Rush (1979).

Notar que para T, =31, 0 valor de curtose se situa entre 3,8 e 4,5. Para um sinal do tipo
aleatdrio, Kt = 3. Naprética, a curtose como indicador de defeitos induzidos por choques s6
€ capaz de identificar defeitos se 0 seu valor for de no minimo 3,5 (Pachaud et al.,1997).

4.2 Curtose do envelope do sinal

A curtose do envelope do sinal, pode ser definida por:

Ktfenv'] = o [, envi(t)dt _mf, T

[ e (t)dt] Qf, ©

(9)



A partir das equagdes (8) e (9), a curtose destes dois sinais estdo relacionadas pela
seguinte expressao:

4Q7 +3

2

Kt [env'] = Kt [s] (10)

O valor da curtose do envelope do sinal &

e igual a0 quociente do periodo de repeticdo do choque pelo tempo de relaxacdo, isto é
Kt(env') =T,/1;
 situado entre 0,66 Kt(s') < Kt(env') <0,79Kt(s") , dependendo do fator de qualidade.

5 COMPARACAO ENTRE O FATOR DE CRISTA E CURTOSE

Tem sido observado que o fator de crista e a curtose séo indicadores sensiveis a forma do
sinal. Estes tem sido usados na deteccdo e evolucdo de defeitos gerados por choques
periddicos tais como em rolamentos, dentes de engrenagens, etc. Neste caso se mostra
interessante comparar estes dois indicadores e sua sensibilidade no acompanhamento da
evolucdo destes defeitos.

5.1 Caso do sinal deresposta

A partir das Eq. (6) e (8) o fator de crista e a curtose do sinal estéo relacionados por
Kt [s] = KtJ[Q] Fc{ s'] (12)

onde os valores de Kt (Q) s30 decrescentes com o aumento do fator de quaidade, e varia
entre 0,610 (Q=2) e 0,375 (Q=50), conforme expressdes do apéndice A.

Estarelacdo leva as seguintes conclusdes:

e acurtose é um indicador mais sensivel as variagdes na velocidade de rotacéo que o fator
de crista. Observa-se uma redugdo de 2 paraa curtose, para \/E no fator de crista;

e acurtose é um indicador mais sensivel que o fator de crista na deteccdo da presenca de
sinais impulsivos periodicos, uma vez que € proporcional ao quadrado do fator de crista;

e acurtose € um indicador mais sensivel que a amplitude rms do sinal, pois € uma funcéo da
guarta poténcia deste;

» ahabilidade da curtose para detectar defeitos induzidos por forcas impulsivas periddicas é
muito maior que o fator de crista porque requer um periodo de choque minimo
2,57 <T, <3t enquanto o fator de crista requer pelo menos T, > 137 .

E interessante comparar o quociente entre o fator de crista e a curtose de um sinal real
contaminado por ruido aleatério, de modo a definir novos indicadores:

Kt:Kt_éeal; FC:FC_SVGG‘I (12)



6. RESULTADOS DO MODELO SIMULADO

As Figuras 3a e 3b ilustram as diferencas de sensibilidade entre o fator de crista e a
curtose do sinal e de seu respectivo envelope para diferentes relagdes f,/ f, (ver Tabela 1).
Os valores foram obtidos usando um sinal do tipo resposta a uma excitacdo periodica,
conforme a Figura 1, com frequéncia de ressonancia de 663 Hz e fator de qualidade Q=6,4.
Os valores foram calculados a partir das equacdes (7) e (11), e mostram que para valores
crescentes da relagdo f,/f, ocorre maior diferenca de sensibilidade em favor da curtose,

conforme previsto pelo modelo.

Tabela 1. Comparacdo de parametros obtidos pelo modelo simulado.

o SINAL ENVELOPE

o/ 'd rms Fc Kt rms Fc Kt
5 0.3170 2.7899 3.5206 0.4474 2.0364 2.5126
10 0.2249 3.9433 7.0779 0.3176 2.8909 4.3007
25 0.1423 6.2286 17.8768 0.2011 45712 10.8014
50 0.1006 8.8086 35.9135 0.1423 6.4438 22.2602
100 0.0711 12.0081 72.0096 0.1006 9.1622 45,5042

200 0.0503 16.9917 146.8535 0.0711 13.2638 93.7177

Comparacéo entre o Fator de Crista e Curtose do Sinal
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Figura 3. Comparacéo de sensibilidades entre o fator de crista e a curtose.




7. RESULTADOS EXPERIMENTAIS

Para comprovar 0 desempenho destes indicadores na pratica, foram analisados alguns
sinais de vibracdo obtidos de um banco de ensaios com rolamentos de esferas FAG E-20,
onde foram produzidas falhas do tipo riscos transversais na pista externa estacionaria, com
tamanhos variando de 1 a3 mn’. A aquisicdo dos sinais foi feita através de um analisador de
Fourier, modelo TEKTRONIX 2630, com aquisicdo no tempo de 4096 pontos e faixa Gtil de
analise de 0 a 20 kHz (Silva, 1999).

A Figura 4a mostra um bloco de sinal obtido de um acelerébmetro B&K 4371 montado
sobre 0 mancal de teste, para o eixo girando a 1500 rpm e frequéncia caracteristica do defeito
de 105 Hz. A Figura 4b representa o espectro do sinal em frequéncia, onde observa-se varias
faixas de ressonancias que podem ter sido excitadas pelos choques das esferas sobre a falha.
As Figuras 4c e 4d apresentam os sinais de envelope no tempo obtidos apos filtragem do sinal
(largura de banda 2000 Hz) em torno das frequéncias 2500 e 7500 Hz, respectivamente. Os
valores de curtose obtidos dos dois envelopes foram de 4,58 e 7,38. As figuras mostram
claramente gque a regularidade da forma do envelope melhorou com o aumento da frequéncia
de ressonancia, o que também comprova as discussdes anteriores obtidas do modelo.

A Tabela 2 mostra o efeito da escolha das faixas de frequéncias no calculo do fator de
crista e curtose, onde nota-se que a curtose se mostrou mais sensivel que o fator de crista
Neste caso, os indicadores sdo mais eficientes nas faixas de frequéncias mais altas (> 5 kHz).

€Y (b)

0 002 004 008 i 15 i T
e [5) frequéncia [Hz) <10t

0 0o 002 003 0 0.0 o2 003
Eermnpo [5) bermpo [3)

Figura 4. Sinal no tempo (a); Espectro FFT (b); Envelopesdo sinal f,= 2500 e 7500Hz (c,d).

Tabela 2. Valores do fator de crista e curtose para varias faixas de frequéncias.

Frequéncia (kH2z) Valor rms Fator decrista Curtose
0-20 0,548 3,517 3,675
0-5 0,547 3,479 3,674
5-10 0,003 5,691 8,743
10-15 0,005 5,637 8,877
15-20 0,002 7,034 13,398




8. CONCLUSOES

O estudo mostra que o fator de crista da resposta do sinal induzido pela resposta da
ressonancia devido uma excitagdo periodica impulsiva € proporcional a /T, /7 € que a

curtose € proporcional a0 Fc 2. A habilidade do fator de crista na identificagdo da existéncia
de excitacdo por choques periddicos requer que o periodo de repeticdo dos choques seja no
minimo 13 7 , enquanto que a curtose requer apenas 371 . Portanto, a curtose é um indicador
mais sensivel que o fator de crista. Por outro lado, a curtose € extremamente sensivel ao ruido,
e na pratica € necessario uma filtragem do sinal para manter o desempenho do indicador.
Além disso, ao contrario do que alguns pesquisadores concluiram (Dyer & Stewart,1978),
(Rush, 1979), a curtose € um indicador que depende da frequéncia de rotacao.

Quanto a sensibilidade, considerando que o sinal medido por um acelerbmetro esta
constituido de respostas de muitas ressonancias, a medida ou calculo destes indicadores sobre
uma larga faixa de frequéncias reduz sua sensibilidade devido a efeitos de mascaramentos, e
capacidade de deteccdo de defeitos. A solucéo consiste em medir ou calcular estes indicadores
sobre um certo nimero de bandas mais estreitas de frequéncias.
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Resumo

Os atuadores baseados nas ligas com memoria de forma tém se revelado uma alternativa bem
atrativa para sistemas onde grandes forcas, grandes deformacdes e baixas freqiéncias sdo
requeridas. Neste trabalho, exemplifica-se 0 emprego de tais atuadores para o controle ativo e
passivo de vibracdo de uma viga flexivel. Os atuadores consistem, basicamente, de fios de
NiTi fixados sobre a superficie da viga. Dada uma deflex&o inicial na viga, os fios sdo entéo
estrategicamente aguecidos por uma corrente elétrica, e resfriados pelo ar ambiente, de forma
asuprimir mais rapidamente a vibracdo da viga. Dois tipos de atuadores sdo apresentados. um
explorando o efeito memoria de forma, para o controle ativo, e outro explorando o €feito
pseudoelastico, para controle passivo. Sdo comparados 0 tempo necessario para a supressao
da deflexdo e sua amplitude no tempo, com e sem os atuadores. Os resultados obtidos
ilustram a potencialidade destes atuadores como meio viavel de amortecer vibragoes.

Palavras - chave: Memoria de forma, Pseudoelasticidade, Atuadores, Controle ativo,
Controle passivo.

1. INTRODUCAO

As ligas com memoéria de forma - Shape Memory Alloys — SMAS - s80 materiais metalicos
capazes de assumir uma forma previamente definida, quando sujeitos a certas temperaturas.
Esta dependéncia da temperatura esta associada ao fato de que tais ligas assumem diferentes
fases cristalinas em funcdo da temperatura. A Figura 1 ilustra esquematicamente num
diagrama carga x deformagdo o comportamento das ligas com memoéria de forma. Abaixo de
uma determinada temperatura caracteristica denominada Mf (martensite finish), o material se
encontra numa fase martensitica, a qual é caracterizada nessas ligas por suas inimeras
variantes, as quais possuem diferentes orientacdes cristalogréficas (Wayman, 1975; Shimizu
& Tadaki, 1987; Otsuka & Wayman, 1998). Se esta edtrutura for submetida a um nivel de
tensdo suficientemente alto, veja Figura 1a, observa-se, apds um comportamento inicialmente

elastico (A - B), um processo de deformagéo a um nivel carga Pg,q praticamente constante
(B - C). Apos atingir um determinado estado de deformacéo (ponto C), também caracteristico



para cada liga, o0 material volta a se comportar elasticamente (C- D). Caso o carregamento
sgja mantido, o material atinge um determinado nivel de tensdo, a partir do qua se
comportara plasticamente. Apds o descarregamento (D-E), o corpo mantém a sua
configuracdo deformada (ponto E), como numa deformacéo plastica. A este comportamento
dase 0 nome de quasiplagticidade (Mdller, 1992), e ele esta associado a um processo de
reorientacdo das diferentes variantes da martensita, as quais sob uma tensdo suficientemente
alta tém suas diferentes orientacGes convertidas na direcdo de apenas uma delas, de onde
entdo surge a relativa enorme deformacéo quasiplastica (Wayman, 1975; Shimizu & Tadaki,
1987; Otsuka & Wayman, 1998).
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Figura 1. Comportamento termomecanico das ligas com memoria de forma: Q)
Quasiplasticidade. b) Pseudoelasticidade - Esgquematico.

Acima de uma outra temperatura caracteristica denominada Af (Austenite finish), essas
ligas se encontram numa outra fase denominada austenita. Se esta estrutura for submetida a
uma determinada carga Pg,o>Py1, veja Figura 1b, observa-se novamente, ap6s um

comportamento inicialmente elastico (A-B), um processo de deformacdo a um nivel de
tensdo praticamente constante (B - C), ap0s 0 qual observa-se hovamente um comportamento
eladstico (C- D). Com o descarregamento, o corpo retorna a configuracdo original, porém a
um nivel de tensdo mais baixo (D-E-F-A). Ese comportamento € denominado
pseudoelasticidade. Eléstico porgue o corpo retorna a configuracéo original, e pseudo porque
durante os processos de carregamento e descarregamento ele percorre uma histerese. Esse
comportamento € também conhecido por superelasticidade. Ao comportamento
pseudoeldstico estd associada uma transformacdo de fase martensitica mecanicamente
reversivel induzida por tensdo (Wayman, 1975; Shimizu & Tadaki, 1987; Otsuka & Wayman,
1998).

Se o corpo deformado quasiplasticamente for aquecido acima de Af, observa-se que ele
muda de forma, assumindo uma configuracdo previamente imposta por determinados
tratamentos termomecanicos (E na Figura 1a — A na Figura 1b). A esta mudanca de forma,
ou a0 "desaparecimento” da deformacéo quasiplastica com o aquecimento dase 0 nome de
efeito memadria de forma. Este processo esta associado a transformacéo da fase martensitica
reorientada para a augtenitica. Essa mudanca de forma se deve ao fato de que acima de Af, e
num estado livre de tensbes — ponto A na Figura 1b - a austenita € a Unica fase
termodinamicamente estével, e por isso ela se estabelece (Wayman, 1975; Shimizu & Tadaki,



1987; Otsuka & Wayman, 1998). Como exemplos de ligas com memoria de forma, pode-se
citar, entre outras, CuZnAl, CuAlNi, NiTi, NiTiCu, FePt, FePd e FeMnSi (Eucken, 1992).
Tanto na quasiplasticidade quanto na pseudoelasticidade as deformacdes reversiveis podem
chegar em algumas ligas a 10%, sendo 7% tipico para as ligas NiTi (Wayman & Duerig,
1990).

Além da mudanca de forma como explicado anteriormente, com a transformacédo da
martensita para a austenita algumas ligas chegam a ter seu médulo de elasticidade triplicado
(Wayman, 1975; Shimizu & Tadaki, 1987; Otsuka & Wayman, 1998). Somente esta variacéo
do modulo de elasticidade possibilita 0 desenvolvimento de aplicagbes muito interessantes,
principalmente em estruturas adaptativas para o controle de propriedades dindmicas. No
presente trabalho, serd explorado tanto o efeito meméria de forma quanto o pseudoelastico
para exemplificar o emprego de ligas com memoria de forma para o controle ativo e passivo
de vibracdo fazendo-se uso de uma viga flexivel.

2. APARATO EXPERIMENTAL

Para a redlizacdo dos experimentos, foi usado o0 aparato experimental mostrado
esguematicamente na Figura 2. A viga engastada € congtituida de uma barra de aco com
espessura de 0,5 mm e largura de 16 mm. O seu comprimento € de 240 mm. Os atuadores
constam basicamente de dois fios de NiTi de 0,29 mm de didametro e 53 mm de comprimento
fixados opostamente na extremidade engastada da viga

y? Atuador 1 Viga flexivel

jﬁ Atuador 2 :] \

v |
i1t 4 tizg A/D @

Ul
Fonte de tensao Conttgr?lsggor de D/A

U2
Figura 2. Aparato experimental — Esguematico.

Extensdmetro

A deformacéo no centro da viga € medida por meio de um extensdmetro e enviado a um
computador através de um conversor A/D. A partir do sinal y(t) do extensdbmetro, determina-
se a deflexdo na extremidade livre da viga. Esta deflex@o é utilizada neste trabalho como
entrada para o sistema de controle. Aqui este sinal é comparado com a deflex@o desejada para
aviga, ou sgja, uma pequena tolerancia  em torno da posi¢céo de repouso da viga. O erro é
entdo usado para ativar os atuadores 1 e 2, de acordo com as estratégias de controle
apresentadas a seguir. Para a aquisicdo e tratamento dos sinais é utilizado o pacote
Matlab/Simulink/Reallink32. O aquecimento dos fios com memodria de forma é realizado
através de uma fonte de tenséo controlada por um controlador de tensdo, ou segja, controla-se a
tensdo e a corrente se instala por s propria, de acordo com a resisténcia elétrica do fio, e a
tensdo induzida segundo a lei de Ohm. No caso do controle ativo as tensbes U1(t) e U2(t), e



consequentemente as correntes i1(t) e i2(t) respectivamente sdo fungdes do erro e calculadas
por um controlador. No atuador pseudoelastico elas sdo constantes e tém valores grandes o
suficiente para manter os fios a uma temperatura superior a Af, ou sgja, para manté-los no
estado austenitico. Tanto na aquisicdo de dados quanto nos calculos de controle trabalha-se
com uma frequiéncia de 2 kHz.

3. CONTROLE ESTRUTURAL USANDO LIGASCOM MEMORIA DE FORMA

Partindo dos efeitos memoria de forma e pseudoelasticos, Jia e Rogers (1989) propdem
dois conceitos para 0 controle estrutural: sintonizacdo ativa de propriedades (APT — Active
Properties Tuning) e sintonizacdo aiva de energia de deformacdo (ASET — Active Strain
Energie Tuning). No caso da sintonizagdo ativa de propriedades, o elemento com memoria de
forma € instalado como reforcador numa estrutura composta. Uma vez que o modulo de
elagticidade dessas ligas varia enormemente com 0O aguecimento, controlando-se o
aguecimento pode-se, portanto, controlar tanto a rigidez quanto a resisténcia da estrutura
como um todo. O segundo principio, sintonizacdo de energia de deformacéo, baseia-se no
mesmo mecanismo. Aqui, entretanto, os elementos com memoria de forma sdo pré-
deformados antes da instalacdo na estrutura. Dessa forma, tem-se mais um parametro que € a
tensdo de recuperacéo de forma gerada durante o aquecimento.

Schetky (1992) associa a esses dois principios o controle ativo de forma (ASC — Active
Shape Control). O elemento com meméria de forma € pré-deformado e montado a uma certa
distdncia do eixo neutro da estrutura. Quando energizados, os momentos gerados na
recuperacdo de forma dos atuadores deformam a estrutura. Semelhantemente aos dois casos
anteriores, pode-se controlar a forma da estrutura controlando-se 0 aguecimento dos
atuadores.

Todos os trés principios agui brevemente expostos podem também ser explorados
instalando-se os atuadores diretamente sobre a estrutura cujas propriedades dindmicas ou
forma deve ser influenciada (Da Silva, 1999).

3.1 Controle ativo de vibracéo - Atuador com memoria de forma

Aqui explora-se 0 efeito memoéria forma seguindo, basicamente, o principio ASET,
entretanto os atuadores sdo fixados diretamente sobre a superficie da estrutura, figura 2. As
entradas do sistema de controle, o qual € mostrado na Figura 3, sdo a deflex&o da viga, aqui
denominada y(t), e o valor desejado para a deflexdo r(t). A saida do controlador é uma tenséo
elétrica U(t), a qual deve ser induzida no fio, a qual permite o fluxo de uma corrente elétrica
gue por suavez aquece o fio pelo efeito Joule.

n(t)
\ .
)~ el) 0 % SMA- | M| viga | ()
—()—1» Controlador — Atuador | flexivel -

ExtensOmetro

A

Figura 3. Diagrama de blocos do sistema de controle ativo.



A estratégia de controle é ilustrada na Figura 4. Se o modulo do erro e(t) for menor ou
igual a tolerancia &, ambos os atuadores sdo desernegizados. Se a viga for flexionada no
sentido positivo dey, (t)<0 e o atuador 2 é energizado, o qual gera o momento M2 que tende
a fletir a viga no sentido oposto. Caso contré&rio, ou sgja, €(t)>0, o atuador 1 € ativado
enguanto o 2 é desativo. O momento M1 tende entéo a flexionar a viga no sentido positivo de

Yy

U1l = f(e(t))
U2=0

Figura 4. Estratégia de controle ativo — Atuador com meméria de forma.

3.2 Controle passivo - Atuador pseudoelastico

Nesse atuador explora-se o efeito pseudoeléstico, ou segja, basicamente o que se descreve
no conceito APT. Entretanto, os elementos pseudoelasticos ndo sdo empregados como
reforcadores numa estrutura composta, mas sim, fixados diretamente sobre a estrutura, veja
Fig. 2. Os fios s80 mantidos constantemente aquecidos a uma temperatura superior a Af,
estando assim num estado austenitico. Ao ser imposta a deflexdo inicial naviga, o atuador 2 é
deformado pseudoelasticamente, enquanto o atuador 1 esta também no estado austenitico
porém livre de tensdo e deformacdo. Quando a viga € deixada vibrar, o auador 2 tende a
defletir a viga no sentido aposto ao da deflex&o inicial, enquanto o atuador 1 nenhuma
influéncia exerce sobre o sistema. Abaixo da posi¢céo de repouso da viga, ocorre 0 oposto, ou
sgja, 0 atuador 1 tende flexionar a viga na direcéo positiva do eixo y enquanto o atuador 2 se
encontra num estado livre de tensdo e deformacgdo, ndo influenciando o comportamento da
viga. Este processo se repete até que a deflex@o da viga seja menor do gue tolerancia 6 em
torno da posicdo de repouso.

= e) =) -y
S
O Uul=0
@ U2=0
N
Ul=Vo
U2=Vo
|

Figura 5. Estratégia de controle passivo — Atuador pseudoelastico.



4. EXPERIMENTOSE DISCUSSAO DOS RESULTADOS

Nesta secdo serdo apresentados os resultados obtidos com os atuadores apresentados
anteriormente. Tendo em vista 0 objetivo maior do trabalho que é mostrar como se pode usar
ligas com memoria de forma para o controle de vibragdo, menor atencéo foi dada ao estudo de
diferentes estratégias de controle e a variacdo de parametros.

Para o controle ativo foi empregado um controlador proporcional com um ganho de
Kp=1,5. O valor méximo da tensdo elétrica induzida é de 2V, para a qual € permitida uma
corrente elétrica maxima de 1A. A Figura 6, mostra a resposta obtida com esses dados em
comparacdo com aresposta do sistema em malha aberta. A Figura 7 mostra o resultado obtido
com o auador pseudoelastico sendo aquecido com uma corrente elétrica de 1,5A e uma
tensdo de 1V. A temperatura do atuador neste caso € de aproximadamente 96°C. Em ambos

experimentos tem-se 6 = 2,0mm.
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Figura 6. Resposta sob controle ativo — Kp=1,5.
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Figura 7. Resposta sob controle passivo — Imax = 1,0A.

Em ambos os casos, observa-se uma consideravel atenuacéo da deflexdo. Como pode-se
observar claramente pelas Figuras 6 e 7, 0 atuador pseudoelastico apresenta um melhor
resultado, suprimindo a deflexdo da viga mais rapida e intensamente do que no caso do



atuador com memoéria de forma. O desempenho deste Ultimo pode ser melhorado com o
emprego de atuadores mais eficientes, tema este que seratratado em futuros trabalhos.

5. CONCLUSOES

Os conceitos basicos empregados no uso de ligas com memaria de forma para o controle
estrutural sdo brevemente introduzidos. Apresentou-se entdo como € possivel amortecer
vibracdo em uma viga flexivel ativa e passivamente usando um atuador com meméria de
forma e um pseudoelastico, respectivamente. O atuador pseudoeléstico apresenta melhores
resultados, atenuando a deflexdo da viga no tempo mais rgpida e intensamente. Os resultados
obtidos com ambos atuadores ilustram a potencialidade das ligas com meméria de forma para
o controle de vibracéo.
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Resumo

O estudo do comportamento acUstico de cavidades tem sido cada vez mais alvo
de estudos que visam otimizar dimensdes e materiais utilizados na busca de uma
gualidade aclstica determinada. Nesse sentido, o desenvolvimento de atuadores
acusticos torna-se fundamental para a obtencdo de melhores modelos experimentais.
Neste trabalho é apresentado um atuador de alta impedancia, com dimensdes pequenas,
e que funciona como monopdlo quando em um campo livre. As caracteristicas do
atuador sdo verificadas com testes em uma sala de medidas aclsticas (ambiente que
simula um campo livre), onde microfones colocados em vérias posi¢des confirmam o
funcionamento do atuador como o de um monopdlo. Para melhor compreenséo do
funcionamento deste atuador numa cavidade, foi feito um estudo numa caixa onde as
funcBes de resposta em frequéncia sdo teoricamente conhecidas. O atuador gera a
excitagdo aclstica e um microfone percorre vérias posicbes na caixa. Resultados
analiticos, numéricos e experimentais s8o comparados.

Palavras chaves: Atuadores acusticos, monopolo, andlise modal, cavidades, campo
livre.

1. INTRODUCAO

Em principio, um ato-falante pode ser usado como fonte de velocidade de
volume. Entretanto, existem algumas exigéncias que devem ser atendidas tais como o
nivel sonoro e a faixa de frequéncia do som produzido, o padrédo de diretividade
(omnidirecional), e aindependéncia da velocidade de volume produzido com relacdo ao
ambiente acUstico (i.e. a impedancia acistica deve ser ata). Baseando-se em [4], foi
desenvolvido um atuador que atende aos compromissos apresentados acima. Este
atuador promove a excitacdo acustica a partir de um alto-falante conectado a um tubo
com bocal (figura 1) instrumentado com um microfone. Este tubo apresentara ondas
estacionarias caracteristicas e, para atas frequéncias, dependendo de seu comprimento
comparado a0 comprimento de onda do som, sua funcdo de transferéncia ndo sera
simples. Se o didmetro interno do tubo é pequeno, o amortecimento causado pelo atrito
com as paredes vai suavizar aresposta em freqiiéncia. No caso de alto-falantes normais,



projetados para radiar em um campo praticamente livre com baixa impedancia, o tubo
val apresentar uma impedancia muito maior, e a eficiéncia do alto-falante conico
radiando neste tubo de didmetro pequeno vai ser muito baixa. Felizmente existem ato-
falantes especiais projetados para trabalharem em alta impedancia que séo as unidades
“horn-drive” . Conectando este tipo de alto-falante em um tubo de didmetro pegueno,
teremos uma fonte sonora de relativamente alta impedancia com pequenas dimensoes.
Dependendo do comprimento do tubo, sua freqUéncia caracteristica vai gerar picos e
vales, mas que serdo suavizados pelo amortecimento das paredes do tubo. Além do
mais, essas unidades “ horn-drive” possuem normalmente alta poténcia e a perda de
alguma eficiéncia ndo inviabiliza seu uso.

E muito importante que a velocidade de volume da fonte sonora seja, numa larga
faixa de frequéncia, independente do ambiente acustico. E isso é esperado da fonte que
estamos apresentando porque a impedancia interna do tubo com pequeno didmetro sera
sempre maior que a impedancia de radiagdo, mesmo quando colocado em ambientes
confinados. Neste trabalho, a formulacdo do cédlculo da velocidade da fonte (* source
strength” ) sera apresentada e o atuador acustico sera testado numa cavidade de secéo
retangular. Resultados numéricos (Método dos Elementos Finitos), analiticos e
experimentais serdo comparados, e vantagens e desvantagens deste novo atuador
apontadas.

Figura 1 —Bocal construido
2. FORMULACAO
O campo de presséo gerado por um monopdlo em campo livre[2] &
; Q i (at—kr)
r,t)=ip,ck—¢ 1
p(r.t) =ipock > ey

A forca da fonte (Q) pode ser escrita como fungéo da amplitude complexa da
pressdo aumadistanciar e representa a vel ocidade de volume:
4mr

Q= p(r)ipock

)

Como no caso do monopdlo as ondas acusticas sdo esféricas (omnidirecional),
pode-se escrever uma funcdo de transferéncia para um determinado raio a partir dafonte
sonora:

3



A forcadafonte érescrita:

Q= plo)H B = p(o) E @
1,0,Ck YoND

Para se obter a aceleracdo de volume necessaria para a construcdo das FRFs
(Funcbes de Resposta em Freguéncia), basta multiplicar a equacdo 4 por iw A
aceleracdo de volume resulta:

4nr

[H H(0) ()

a'\/olume = waQ =

Po

A comprovacao da fonte sonora como monopdlo em campo livre serd baseada na
mani pulagdo dos auto-espectros da fonte, do ponto distante r da fonte, e deste ponto em
relacdo afonte. Essas definicles estdo apresentadas a seguir:

Auto-espectro da fonte:

Goo =(P(0) T(0)) (6)
Auto-espectro no ponto distanter:

G, =(p(r) op(r)) )
Auto-espectro no ponto r em relacéo a fonte:

G, =(p(r) CP(0)) ®)

onde < ) denota a esperanca matematica, aproximada pelamédia, e * o par conjugado.

A funcéo de transferéncia pode ser escrita como:

~ G
H=—9° 9
o ©)
As amplitudes complexas da pressdo em r e de seu conjugado sdo:
p(r)=H p(0) (10)
p(r) =H" (o) (12)

O auto-espectro do ponto distante r da fonte resulta:

G, =(p(r) ()=

Goo (12)

Medicbes feitas em uma sala de medices aclsticas, cuja frequéncia de corte €
de aproximadamente 400Hz, posicionando um microfone de eletreto em varias posi¢oes,
comprovaram o comportamento de monopolo da fonte. A figura 2 mostra as posi¢oes do
microfone para as medicOes dos auto-espectros. As posi¢cdes impares estdo a 20cm da
fonte sonora, e as posi¢oes pares a 40cm.



Figura 2 — Posi¢des de medicdo

Foram feitos os calculos dos auto-espectros G;; a partir da medic¢éo do microfone
da fonte e comparados com as medi¢oes do microfone afastado da fonte. A figura 3(a)
apresenta os resultados para a posi¢do 7 e a figura 3(b) a comparacdo dos auto-espectros
calculados em diferentes pontos distantes 20cm da fonte. A partir da frequiéncia de corte
da sala, os auto-espectros sdo bastante coincidentes, confirmando a hipGtese de
comportamento de monopdlo da fonte sonora.

whan w1 Y, g s

@ (b)
Figura 3 — (a) Comparacao dos valores calculado[ - -] e medido[—] do auto-espectro na posi¢éo 7
(b) Comparacao de auto-espectros cal culados em varios pontos distantes 20cm da fonte

Uma funcdo de transferéncia H para uma distancia de 20cm & fonte foi ent&o
gerada para uma faixa de fregtiéncia de 0 a 2kHz. Obtida esta funcdo de transferéncia, a
velocidade de volume pode ser calculada a partir dos valores medidos pelo microfone
do atuador.

3. APLICACAO NUMA CAVIDADE DE SECAO RETANGULAR

O atuador desenvolvido foi testado numa cavidade de secéo retangular (figura 6)
em gque uma de suas dimensdes (z) € menor que as outras duas (X e y). As dimensdes
utilizadas paraLx, Ly e Lz foram, respectivamente, 19,9cm, 25,4cm e 3cm. As pegquenas
dimensBes utilizadas se justificam pela busca de um desacoplamento entre a estrutura e
o fluido. Com essa pequena cavidade foi possivel construir uma estrutura
suficientemente rigida para que apenas os fendmenos acusticos fossem estudados.



Figura 6 — cavidade de secéo retangular

Quanto a geometria da cavidade, por tratar-se de um caso que possui solugdo
andlitica [2], ela permitiu avaliar e validar ndo s o funcionamento do novo atuador
como também um model o obtido pelo MEF.

3.1 Solucdo analitica

Em [2] é desenvolvida uma solucdo analitica por superposicdo modal. Cada
modo r (I,m,n) é caracterizado por indices ligados ao nimero de onda nas trés direcdes
ortogonais:

p,=Y AQ (13)

r

onde
@ = cos(kXI x) cos(kym y) cos(kZn z) (14)

Os numeros de onda (kg, km € kmn) S30 determinados pelas condicdes de
contorno de velocidades nulas nas paredes (Al =0; fi denotando o vetor normal as
paredes). Substituindo esta expressao da presséo na equacdo homogénea da onda

1 0%p
-—ZP-0
c® ot?

2

0%p (15

obtém-se se as freqUéncias naturais circulares de cada modo (I,m,n) :

_ | 7 T s
o B

Aplicando a superposi¢cdo modal [1] na equacdo hdo-homogénea da onda

19°p_ 0G
D2 - T =
P c? ot? ot

(17)

constréi-se a Funcdo de Resposta em FreqUiéncia analitica do sistema com a fonte
colocada nho ponto (Xo,Yo,Z0) do dominio:

FRF(X, y,Z,a)):pﬁ(ar(xo;lyo(;)zg)_(i)(z)S, y,z) .

onde

I X LZ

L Ly
/Jr:C—; e Ir:'!"!"!’(pfdxdydz (19)



3.2 Modelo de Elementos Finitos

A distribuicdo de pressdo na cavidade € aproximada por elementos finitos [3]
usando-se elementos triangulares lineares bidimensionais (figura 7). A andise
bidimensional € justificada para uma faixa de freqiéncia de 0 a 5.717Hz, quando
comegam aexistir modos na direcdo de menor comprimento da cavidade.
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Figura 7 — Malha de Elementos Finitos

A equacéo dinamica homogénea do sistema de equagdes pode ser escrita como:

[EN g +[Hi{ g ® (20)

onde [E] é amatriz de compressibilidade e [H] a matriz volumétrica. Construidas essas
matrizes, os autovalores w e 0s autovetores { ¢4} sdo facilmente obtidos. Uma simples
rotina foi implementada en MATLAB" para resolver este problema. As Funcdes de
Resposta em Freqiiéncia sdo cal culadas diretamente por superposi¢cao modal [1]:

FRE(i, j,0)= p, (H] -7 €) (21)

-1
i

Os indices i e ] na equagdo 22 representam 0s nés de resposta e excitacdo do
sistema, respectivamente.

4. MONTAGEM EXPERIMENTAL

A montagem experimental esta apresentada esguematicamente na figura 8. A
caixa envolvendo a cavidade foi construida em madeira, exceto na tampa superior, que
foi construida em acrilico para facilitar a visualizacdo da posi¢cdo do microfone. Dois
microfones, um na saida do atuador e outro percorrendo o interior da cavidade, foram
utilizados (microfones de eletreto com sensibilidade nomina de 25mV/Pa). A
movimentagdo do microfone no interior da cavidade foi feita com 3 fios de nylon
fixados a0 microfone e saindo para o exterior da caixa por pegquenos orificios feitos em
suas paredes laterais.

O alto-faante utilizado € o NOVIK DRIVER ND 2500 do tipo “ horn-drive” .
Suaimpedancianominal é de 82 a 1.200Hz com poténcia de 50W RMS acima de 500Hz
e 70W RMS acima de 1.200Hz. Sua faixa de resposta em frequéncia é de 330Hz a



7.600Hz. Um tubo de 12,7mm de didmetro interno e 3m de comprimento conectou o
alto-falante ao bocal instrumentado.

Alto-falante

"horn-drive"
\
Analisador
Espectral
Gerador de )
sinal aleatério microfone
~
~—
. NI
microfone N

Figura 8 — Montagem experimental

5.RESULTADOS

A figuras 9 mostra a comparagéo entre as Funcdes de Resposta em Freguéncia
(FRFs) analitica (equacéo 19), numérica (equacao 22) e experimental nos nos 54 e 103
com o sistema sendo excitado no n6 112 (ver figura 7). Excetuando umaregido de baixa
fregiéncia (0 a 200H2) em que o tipo de ato-falante utilizado (“ horn-drive”) ndo tem
boa eficiéncia, os resultados apresentaram bastante similaridade. Foi necessaria a
insercdo de um amortecimento artificial nos modelos analitico e numérico para que a
comparacéo pudesse ser feita com o modelo experimental, que tem dissipacéo de
energia pelo atrito do ar nas paredes, as frestas entre as placas de madeira e os pequenos
orificios utilizados para a passagem do cabo do microfone e dos fios de nylon que
posicionavam este microfone.

(@ (b)

Figura 9 — Comparacao das FRFs analitical- -] , nhumérica (MEF) [—.] e experimental[—]
nos nés (a) 54 e (b) 103



A tabela 1 mostra uma comparacdo entre as freguéncias naturais obtidas
experimentalmente com as dos modelos analitico e numérico, sendo os parametros
modais experimentais extraidos utilizando-se 0 método da exponencial complexa [1].
Os resultados sdo bastante proximos, mas as frequéncias naturais experimentais se
afastam um pouco do modelo anaditico devido as imprecisdes de construcéo e a
presenca dos orificios. Outra fonte de imprecisdo € o ruido dos dados experimentais,

principalmente devido a funcdo de transferéncia H de calibracdo. As diferencas
existentes entre os modelos analitico e numérico a partir de 1.000Hz se devem a
discretizagdo do dominio. A utilizagdo de um nuimero maior de elementos tende a
diminuir essas diferencas.

Tabela 1 — Comparacao entre as freqliéncias naturais

Modo Analitico (H2) MEF (H2) Experimental (H2) Erro Experimental/
Analitico (%)
1 675,2 675,9 695,2 2,96
2 861,8 865,3 875,0 1,53
3 1.094,8 1.102,8 1.128,1 3,04
4 1.350,4 1.355,9 1.368,9 1,37
5 1.602,0 1.621,3 1.623,5 1,34
6 1.723,6 1.751,9 1.731,3 0,45
7 1.851,1 1.889,1 1.875,9 1,34

6. CONCLUSOES

Um atuador aclstico de pequenas dimensdes e altaimpedancia foi desenvolvido.
Ele foi testado numa cavidade de secdo retangular, que possui solucéo analitica. Uma
solucdo numerica por elementos finitos foi construida e as Fungdes de Resposta em
FregUéncia anadlitica, numérica e experimental foram comparadas. Os resultados
apresentaram boa similaridade. A ata impedancia da cavidade devido as suas pequenas
dimensBes ndo criou dificuldades ao atuador, que comprovou assim ndo estar limitado
a0s meios acusticos préticos em que atua. As medicbes em baixa freqliéncia
apresentaram bastante ruido e desvio significativo com relacdo a solucdo analitica
devido a baixa eficiéncia do alto-falante do tipo “ horn-drive’ na faixa de freqiiéncia de
0a330Hz
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Resumo

O sistema de geracdo de energia termelétrica, baseado em unidades diesel-geradores, €
bastante difundido na Regido Amazonica, principalmente em éareas de dificil acesso ou ainda
ndo abastecidas pela maha energética proveniente das grandes usinas hidrelétricas. O
fornecimento ininterrupto de energia é o principal objetivo das termelétricas, principalmente
guando tal sistema abastece regibes economicamente importantes. Assim, 0 programa de
manutencdo das usinas deve ser responsavel por manter os equipamentos em condicoes
operacionais satisfatérias 0 maior periodo possivel, evitando falhas inesperadas e aumentando
os intervalos de intervencdo no sistema. Neste trabalho, serd apresentado um esquema para
estabelecer limites de vibracdo em grupos diesel-geradores com objetivo de diagnosticar
possiveis falhas. O programa € fundamentado na andlise dos valores globais de vibracéo
utilizando métodos estatisticos e, posteriormente, dos espectros de vibracdo das maguinas que
apresentaram valores acima dos valores limites. Também serdo apresentados diversos casos
historicos que demonstram o sucesso da técnica aplicada.

Palavras-chave: Vibragdo, Manutencdo Preditiva, Motores Diesel, Geradores Elétricos.
1. INTRODUCAO

O objetivo deste trabalho foi de implantar um programa de manutencdo preditiva nas
unidades diesel-geradoras que compde as usinas pertencentes a GUASCOR do Brasil LTDA,
estabel ecidas no estado do Pard, com o propdésito de reduzir aincidéncia de falhas inesperadas
nessas unidades geradoras, e consequentemente aumentar a confiabilidade do sistema e a
reducdo dos custos operacionais.

Inicialmente, foram feitas medi¢bes em pontos previamente estabel ecidos de acordo com
anorma 1SO 10816-6, recomendagdes técnicas de outros fabricantes como Caterpillar e GM,
assim como solicitagdes dos engenheiros da GUASCOR.

Deste modo, o projeto implantado pretende através de medicBes periddicas com
intervalos definidos e de acordo com a curva de tendéncia do nivel de amplitude global
estabel ecido versus tempo (que sera tracada no decorrer das medi¢des) auxiliar a manutencao
de forma a evitar falhas entre os intervalos de manutencéo preventiva, e possibilitar maior
conhecimento das méquinas e até propor mudancas, com seguranca, nos intervalos de
manutencao preventiva.



2. PROCEDIMENTO DE MEDICAO

Para assegurar a uniformidade das medicdes de tal forma que possibilite a comparacéo
das medicdes redizadas entre maguinas semelhantes, foi estabelecida uma padronizacéo
guanto as posicoes e direcdes de tomadas de medicéo. A figura 1 mostra, de forma resumida,
0 croqui e a localizacdo de cada ponto sobre o gerador e motor, 0s quais sdo descritos a
seguir. Além disso as medicBes subsequentes devem ser efetuadas com as méquinas nas
mesmas condic¢des operacionais das medicdes anteriores.

P7ePls PllePl2

P8 e P15
P10 e P13
PO e P14

Caixa
Caixa 2

Figura 1. Localizagdo dos pontos de medi¢&o no conjunto Diesel-Gerador.

No gerador: Ponto 1 nas direcbes horizontal (H), vertical (V) e axia (A), medidas
tomadas em velocidade (V) mm/s pico, sendo que no ponto 1 horizontal (H), também foi feita
medicdo em envelope (E) de aceleracdo G's. No ponto 2 horizontal (H) foi feita somente
medicéo em envelope (E) G's.

No acoplamento: Foram medidos os pontos P3, P4, PS5 e P6 na direcdo axia (A)
defasados 90" no sentido dos ponteiros do relégio, comegando pelo ponto 3, lado superior do
acoplamento, as medic¢des foram feitas em mm/s pico.

No motor: pontos P8, P9 e P10 do lado direito do motor e pontos P13, P14 e P15 no lado
esguerdo do motor, na linha de centro do virabrequim e proximos aos mancais principais
sobre a carcaca do motor. As medicdes foram feitas em mm/s pico, a referéncia € olhando do
gerador para o motor.

As caixas de engrenagem foram denominadas de caixas 1 direita e esquerda (proxima ao
gerador), caixa 2 direita e esquerda (proxima a bomba d'agua), as medidas foram feitas em
envelope de aceleragdo em G's. Logo os pontos P7 e P11 foram medidos no lado direito do
motor e os pontos P12 e P16 foram medidos no lado esguerdo do motor, a referéncia também
€ amaquina sendo observada do gerador para 0 motor

Foram ainda monitorados os pontos sobre os cabegotes dos motores sendo as medigoes
realizadas em envelope (E) de aceleracéo G's.

3. DISCUSSAO E RESULTADOS

Como critério de avaliagéo da condicdo de operacdo da méaguina, foram comparados o0s
nivels globais para cada equipamento com os valores limites avaliados para cada ponto de
medicdo nas diversas maquinas, descartando-se do célculo do valor os pontos de medicdo que
apresentaram valores superior aos observados em outras maquinas



Para os geradores, foram realizadas medi¢des com o0 equipamento com e sem carga, tendo
0 proposito de distinguir os problemas elétricos dos mecéanicos. A classificacdo do grau de
severidade é realizada levando em consideracdo niveis globais de velocidade avaliados para
uma faixa de freqliéncia de 2,0 a 1000 Hz, e o valor médio calculado para cada ponto
equivalente, ndo contabilizando para efeito de calculo os valores atipicos

Analisando os resultados das medicBes descritos nas tabelas dos niveis globais de
vibracdo constatou-se que alguns equipamentos e auxiliares apresentam niveis globais de
velocidade e envelope muito acima dos valores limites avaliados. Assim, para identificar a
origem do problema, nesses equipamentos, foi hecessario uma anaise do espectro amplitude
x freqliéncia, no qual podem ser identificadas as frequéncias correspondentes as amplitudes
mais significativas, as quais estéo associadas aos diversos componentes

A fim de auxiliar na identificagdo das fontes de vibragdo e deste modo realizar um
diagnéstico preciso sd0 apresentados a seguir as frequéncias significativas de cada
equipamento que compde a unidade geradora

Tabela 1. Frequéncia significativas para um grupo Diesel-Gerador.

Freﬂgg]nua Origem Harmonicas [HZ]
Frequéncia de queima. A amplitude depende da
15 rigidez do motor, darigidez torsional daérvorede |30, 45, 60, 75, 90,
manivelas, posicéo dos cilindros, pressao de 105, 120, 135, 150
Ccompressao.
30 Inércia do motor, desbalanceamento. A amplitude 15, 60, 90, 120,
aumenta com a rotagéo do motor. 150
E 45 Tod{:.\sA as_freqUénc_ias de ordem 1/2 sdo devidas a 15, 90, 135, 180
&) freqiéncia de queima
S Desbalanceamento rotativo, inércia. Asforcas de
§ 60 inércia (e consequentemente a amplitude) crescem | 15, 30, 120, 180
com arotagao
% Quei ma, inércia. A amplitude aumenta com a 15, 45, 180
rotacdo.
120 Vibragdes devido ao torque na arvore de manivelas | 15, 30, 60
135 Vibracbes devido ao torque na arvore de manivelas | 15, 45
150 Inércia e torque 15, 30
Frequéncia de rotacdo do gerador, desbalanceamento
3 30 mecanico, forcas de precessdo devido ao|60, 90,120
= desalinhamento entre rotor e estator
LI:J 60 Freguéncia _de dimentacdo da rede, Forgas 30, 120, 180, 240
S magnetomotrizes do estator
g A forca magnetomotriz do rotor € um caso especia
o 120 apresentando-se na frequiénciaminimaigual ao triplo | 180, 240, 300, 360
da fregtiéncia de alimentacéo

Os resultados obtidos mostram que as freguéncias de excitacdo mais importantes para
0s motores de combustdo interna estdo na faixa de 2 a 300 Hz, todavia, os motores incluem
diversos equipamentos auxiliares (bombas d'agua, caixa de engrenagens etc.), o que implica
em uma faixa de andlise de 2 a 1000 Hz necesséria para identificar problemas nesses
egui pamentos.



Nos espectros de amplitude x velocidade sdo descritos na legenda o nivel de vibragdo do
ponto em andlise, afreqliéncia e a ordem do mesmo. A ordem fundamental é a do motor com
rotacéo de 30 Hz (1800 rpm), que € apresentada em todos 0s espectros mostrados.

4. ANALISE ESTATISTICA

E possivel através da andlise estatistica encontrar um valor para o limite do sintoma
vibragdo através de dados coletados de varias méguinas. Pode-se escrever a expressdo de
Neuman-Pearson que estabel ece o valor limite do sintoma, sob aforma

A=P, [
g L p(s)ds "
A probabilidade de execucdo de reparo desnecessario depende do nivel da falha ou da
probabilidade de condi¢bes defeituosas para um dado grupo de maguinas,

A=K.P, =K(@1-P
i =KA-F,) @
onde K é o coeficiente de seguranca ou de reserva, que pode ser tomado entre 1 e 3 para
falhas comuns e entre 3 e 10 para falhas com consequiéncias graves.
Caso se tenha a densidade da probabilidade do sintoma S para méaquinas em condicoes
satisfatorias de operacdo, p(S), pode-se verificar concomitantemente a distribuicdo dos
parametros, com o valor médio do sintoma.

S=(S.p(S).ds
J 3
e seu desvio padréo
o.=|((s-9)%p(S)dy
[‘[ 4

Quando o valor de p(S) ndo é conhecido pode-se calcular seus parametros a partir de
dados obtidos num grupo qualquer de maguinas ou numa populacdo arbitraria como, por
exemplo, através das expressoes:

1 N
S=—3\ S
N2 S (5)
1 N o /2
Os = N (Sn S) H (6)

Conhecendo os valores acima € possivel avaliar o valor limite do sintoma vibro-acustico
S devendo ser usados apenas 0s parametros que sdo finitos e representativos da situacdo real
do grupo de méquinas em consideracdo. Para isto, tome-se a expressdo (1) e cologue-a na
forma

P, :J': p(S)ds=P,.p(S=S)=A -



Tal integral significa a probabilidade do valor de S exceder S. Esta probabilidade
residual pode ser calculada perfeitamente pela expressdo de Chebyshev ou pela sua Ultima
estimativa em consideracéo, pode-se escrever:

S
S_ < —
PS=8) =g ®

substituindo este valor na expressao (2) tem-se

P, P,

g9
A KP,

S ¢
i
(©)

I

_P
S<S.- %
A

Considerando a expressdo de Chebyschev e supondo que os parametros de probabilidade
de distribuicdo ndo variam quando as varidveis estdo centradas, que é semelhante a um
deslocamento da origem, pode-se escrever

P(S2S)=P(S-S=S -S)
S-S>0 0
S -S>0 (10

Substituindo-se a distancia S, —-S pelo desvio padrdo os e tomando-se um ndmero
arbitrario Z calcula-se, de conformidade com a expresséo de Chebyshev

P(S-S=>Zo,)<

272 (12)

Utilizando tal valor na expressdo de Neuman-Pearson, obtém-se

S-S_ ﬁ
o, V2A (12)

Para a equacao (12) tem-se que
S =valor limite

S = valor médio

o, =desvio padréo

Pg= nivel do desempenho

5. ESTUDO DE CASOS

A andlise dos valores globais de vibracéo foi feita através das tabelas, em que podem ser
vistos os valores das medigdes para os geradores sem carga e com carga e o resultado do valor
limite estabel ecido pela equacéo (12) para cada ponto da unidade geradora.

Alguns estudos de caso para os geradores sd0 mostrado a seguir. No primeiro caso, a
identificacdo de um possivel defeito teve inicio com a andlise dos valores globais de vibracéo
de diversos pontos no equipamento, através da comparacdo com os vaores limites
encontrados. Natabela 2 pode ser visualizados esses dados.



Tabela 2. Niveis globais de vibracdo em um dos geradores

MEDICOES SOBRE O GERADOR
PONTO G1-S.E.|G2-S.E.|G3-S.E.|G4- SE.ILIMITES.E.] G1 G2 G3 G4 | LIMITE
P1HV mm/s 174 124 8.4 8 10,06] 17.3 17] 16.4| 106 13,16
P1VV mm/s 13 13.8 5.6 59 11.15] 199] 141 102 9.1 13.60
P1AV mm/s 6.2 8.3 49 6.7 6.90 9] 1272 89| 105 10,89
P1HE G's 19,1 19 10,6 14,7 2311] 305] 237 179] 167 30,55
P2HE G's 76.7 52,5 30.9 40,1 59.32] 86.2 532 756] 744 82,80

Na figura 3 € apresentado o espectro amplitude x freqliéncia de um segundo gerador que
possuia nivel global na direcéo vertical de 19,2 mm/s, cujo espectro amplitude x fregiiéncia
apresenta amplitude significativa na freqiéncia de 120 Hz, que corresponde a 2 vezes a
fregliéncia de aimentagcdo (60HZz) e harmbnicas, que pode ser decorrente de um desequilibrio
na forca eletromagnética ou decorrente da influéncia do desbalanceamento mecanico sobre as
partes elétricas. Observa-se no espectro a duplicacdo da amplitude de vibracéo na frequéncia
igual a 2 vezes a frequéncia da rede elétrica quando da aplicacdo da carga. Como pode ser
notado na legenda todos os harméni cos também aumentam de maneira significativa.

0 100 200 300 400 A00 B0
16 T T T T T

sem excitagio Harmaonic: Yalues

Freq Amp I
Fund | EOLO 1.4B5Y H 4
2nd [ 1200 72152
3rd [ 180.0 371384
dth | 240.0 05304 7
Sth | 300.0 02213
Bth | 380.0 01427

[
1

e R PO = Dol oL iy

T T
com excitagio Harmonic Walues .

Freq Amp &+
Fund | BO.O 1.4493 4
2nd [ 1200 147224
3d [ 180.0 21352 b
dth | 240.0 00724 e

Bth |3000 0037 &
Mﬂ/\_/\/w Gth | 3600 02769 [T
=N - S . e A

1] 100 200 300 400 200 GO0
Freqguency - HZ

1800.0 rpm

Figura 2. Espectro de um gerador que apresenta problemas de origem eletromagnética

Durante a andlise de vibracdo nos cabecotes constatou-se que o nivel global de vibracéo
de algumas méguinas estava muito acima dos nivel maximo avaliado. O espectrograma desses
pontos apresentou altas amplitudes de vibracdo, quando comparado com maguinas em
perfeito estado de funcionamento, principalmente na faixa de freqiéncia de 15 Hz e
harmonicos, indicando problemas de combustdo. O espectro de duas maquinas que
apresentaram essa anormalidade sdo apresentados a seguir, bem como a tabela de niveis
globais de vibracdo que indicou tal anomalia.



Tabela 3. Niveis globais de vibracdo para os cabecotes de 3 motores. Nota-se a discrepancia
observada entre o niveis damaquina2 e 1.

MEDICOES SOBRE O CABECOTE

Ponto UNID M1 M2 M3 LIMITE

C1VE G's 56.3 1005 97.3 116,70
C2VE G's 65,2 162,2 83,3 139,38
C3VE G's 69,9 107.8 136.2 118,87
C4VE G's 56,4 1427 1437 128,86
C5VE G's 66,2 1229 1185 126,37
C6VE G's 37,8 78,2 128.5 130,73
C7VE G's 657 153 182.7 136,31
C8VE G's 40,2 73.8 103.1 128,05
COVE G's 54,1 1479 83,9 117,59
C10VE G's 76,6 1034 1284 134,49

Na averiguacdo desses cabecgotes, constatou-se que apresentavam problemas diversos
como bicos descalibrados, vdlvulas e camara de combustédo carbonizadas e, num caso
extremo, a cabeca de uma das vévulas entrou em contato direto com a parte superior do
émbolo, marcando-o.

T T T T
Harmonic alues

=

Freg dAmp
Fund [ 1.0 214284 |
a0l 2nd | 300 1B5H306
Id | 450 103455
dth | BO0 179348
z 15k Bth | 780 111252
o Bth | 900 81408
o 7th | 1050 46542
Bth 1200 1.7814
th | 1350 317934
10th | 1500 24142
1th | 165.0 93288
180.0 1056373

1800.0 rpm

| K|

a 200 400 =] 500 1000
Frequency - Hz

Figura 3. Espectro de vibragdo em um cabecote que apresenta problemas de combustéo,
ressaltando a presenca dos harmonicos da fregiiéncia fundamental de 15 Hz.

Encontraram-se anomalias no valor global de vibragdo no ponto 11 da caixa de
engrenagens numa determinada méaguina, cujo valores globais estdo discriminados na tabela
abaixo.

Tabela 4. Valores globais de vibragdo de quatro pontos sobre a caixa de engrenagens.

MEDICOES SOBRE AS CAIXAS DE ENGRENAGEM

Ponto UNID M1 M2 M3 M4 M5 M6 LIMITE
P7CX1DE G's 1813 1208| 1743] 250,3| 2154| 1553| 212,10
P16CX1EE G's 164.4 168| 1483| 1744| 1481] 919| 177,11
P11CX2DE G's 1946 89,7 104] 2341 162,2| 134,5| 207,74
P12CX2EE G's 1746] 1596 915] 2476 94.3] 1759 191,09




Procedendo-se a andlise do espectro correspondente verificou-se que apresentava alto
indice de vibracdo, com amplitude significativa, na freqiéncia de 15 Hz, conforme mostrado
nafiguraaseguir.

a = I I I
a0k E -
25+ % Single ' alue ]
g 20+ N Freqg |15 _
ﬁ Order [ 05
o 13 Amp | 33.0694 -

oLk 1 1 1
1] 200 400 GO0 g0

Freguency - Hz

Figura 4. Espectro de uma caixa de engrenagens defeituosa

Foi sugerida a equipe de manutencdo a abertura da caixa para averiguacdo da causa da
anomalia, na qual foi constatado que havia um problema quanto a fixacdo da engrenagem
intermedidria a caixa, visto que os parafusos de fixacdo estavam folgados e um deles
fraturado. Se a operagdo da maguina tivesse continuado até o desprendimento total dos
parafusos, 0s danos seriam consideraveis hgja vista a velocidade de rotacéo do conjunto de
engrenagens.

6. CONCLUSAO

A andlise de vibracdo empregada ao conjunto de unidades diesel-geradoras da
GUASCOR LTDA provou ser de grande valia, permitindo um melhor conhecimento dos
equipamentos utilizados. Os resultados mostrados demonstram que a andlise de vibracéo,
aliada a0 conhecimento do comportamento dinamico dos equipamentos sob avaliacéo, é uma
ferramenta de baixo custo e grande preciséo para a avaliagdo do estado desses equipamentos.
Os defeitos encontrados, se ndo detectados a tempo poderiam ter acelerado a depreciacéo das
maguinas, aumentando de maneira significativa os custos de operacdo e manutencéo. O
nuimero de amostras razoavel permitiu o estabelecimento de limites de vibragdo que agilizou
consideravelmente o processo de andlise. Apesar dos importantes resultados demonstrados da
aplicagdo da técnica, uma estimativa mais exata do estado de conservacdo das unidades
diesdl-geradoras ainda esta para ser executada: quando um conjunto de diversas medicbes ao
longo do tempo for estabelecido sera possivel tragar o gréfico de tendéncia dos equipamentos,
estimando avida Util ainda restante.
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Resumo

Neste trabalho apresenta-se o equacionamento e os resultados obtidos para o problema de
vibragoes livres em pérticos planos. Foi usado o método p na aproximacao por elementos
finitos, desenvolvida uma familia de funcoes de forma para os deslocamentos transversais
e de rotacao, e utilizada outra familia de funcoes de forma para deslocamento longitudi-
nal. Este procedimento possibilita o emprego do estimador de erro na norma da energia
(Friberg et al., 1987) para problemas de autovalores. Desta forma os resultados sao obtidos
para um erro maximo aceitavel previamente estipulado em uma faixa de frequéncias de
interesse. Os resultados obtidos por este método sao comparados aos resultados numéricos
obtidos de programas de elementos finitos com elementos convencionais.

Palavras-chave: Método de Elementos Finitos, Pérticos, Autovalores e Autovetores,
Estimador de Erros, Analise p-adpatativa

1. INTRODUCAO

O procedimento tradicional para estimar o erro em problemas de elementos finitos
convencionais é o de variar a malha até que os valores para frequéncia nao se alterem
com o numero de elementos, seja o problema estatico ou dinamico. Algumas estruturas
se apresentam em configuracoes em que é dificil uma maior discretizacao como € o caso
da trelica. Nestes casos o procedimento tradicional para verificar a convergéncia na faixa
de frequéncias de interesse fica comprometido. A metodologia aqui descrita conhecida
como método p-adaptativo pode ser aplicada a diferentes tipos de estruturas bidimen-
sionais simples: barras, trelicas, vigas e porticos. Como o procedimento é adptativo ha a
necessidade de se estimar o erro associado ao elemento de forma a aumentar a ordem do



polinémio hierarquico apenas nos elementos onde é realmente necessario.

Em problemas de autovalor e autovetor é usada a norma da energia como técnica de
estimar o erro (Noor et al., 1987). Para minimizar o nimero de operacoes e viabilizar o
processo p-adaptativo foi empregado o estimador proposto por (Friberg, 1986).

A familia de funcoes de forma empregada na discretizacao das equacgoes dinamicas na
direcao longitudinal foi proposta por (Babuska e Sazbé , 1991). Para as fungoes de forma
fisicas na diregao transversal foram usadas as fungoes tradicionais (Cook et al., 1989)
que satisfazem as exigencias de continuidade da funcao e de sua derivada nos nos. As
funcoes de forma de ordem mais elevada para esta direcao foram desenvolvidas objetivando
satisfazer a continuidade nos nods e diagonalizar os termos hierarquicos ou de mais alta
ordem na matriz de rigidez. Este procedimento permite maior rapidez no processamento
do estimador de erro (Babuska e Sazbé , 1991).

Na secao de formulacao sao apresentados as equacoes que descrevem o comportamento
dinamico do portico bidimensional, as fun¢oes de forma empregadas, discutido o estimador
sua formulagao e implementacgao (Friberg et al., 1987). Em seguida sao apresentados os
resultados numéricos obtidos pelo método p e por elemento finitos convencionais. Na
secao de analise de resultados é feita uma comparacao entre os métodos.

2. FORMULACAO PARA PORTICO

A equacao que descreve a vibracao de uma barra na direcao longitudinal é escrita
como:

AE— + Ap— =0 (1)

sendo A a area da secao do elemento de pértico, £ o médulo de elasticidade, p a densidade
do material e v indica o deslocamento nesta mesma dire¢ao. A expressao que descreve a
flexao é:

0? 0%s 0%s
Py (Ef a_) T ArgE =0 2)

sendo I o momento de inércia da se¢ao transversal em relacao a linha neutra. Aqui s
representa o deslocamento na dire¢ao normal. Sera considerado que os elementos tém area,
densidade e momento de inércia constantes. Multiplicando as equacoes por uma funcao de
ponderacao v, integrando sobre o comprimento [ e aplicando Green e considerando apenas
as condicoes de Dirichilet do problema, obtém-se a forma fraca das equacoes diferenciais

acima:
! !
AE/ g—z%d:p —wQA,o/O uvdxr = 0; (3)
Ld?s d*v !
E[/ @%d:p —w /0 (Apsv)dx = 0. (4)

O proximo passo é fazer a aproximacao por elementos finitos. Para tal é necessario
que se defina as funcoes de forma.



2.1. Formulacao das Fung¢oes de Forma para Pértico

As funcoes de forma fisicas para interpolacao linear do deslocamento longitudinal
no espaco isoparamétrico —1 < £ < 1 sdo as expressdoes N e N2 na primeira coluna da
Equacao 5. Nas duas ultimas colunas desta equacao estao as funcgoes de forma fisicas
empregadas na discretizacao Equacao 4, respectivamente as funcoes de forma para deslo-
camento transversal e rotacao (Cook et al., 1989).

M =31-¢ Ny =42-3¢+¢) Ny=L1-¢-¢+8) 5
5
Ny=11+¢8 Ny=12+36-8) Ni=L(-1-¢(+8+8)

As funcoes de forma de ordem mais elevada aqui usadas serao consideradas
em dois grupos. Um para a equacao que descreve a dinamica do sistema na direcao
longitudinal e outro grupo para o os movimentos transversais ou de flexao. Para a direcao
longitudinal foi empregada a familia desenvolvida por (Babuska e Sazbd , 1991), obtida
a partir dos polinémios de Legendre. Os polindmios de Legendre P(§) pertencem a uma
das familias que exibem propriedades de ortogonalidade no dominio —1 < P(£) < 1 e sao
empregados na definicao de funcoes de forma de ordem elevada. Para o caso especifico
as funcoes sao definidas garantindo que sejam nulas em £ = —1 e £ = 1 onde os valores
nodais ja foram atribuidos pelas fun¢oes de forma fisicas. Uma exigéncia adicional para
reduzir o esforco computacional no processo de estimacao do erro é que a integral do
produto das derivadas entre funcoes hierarquicas de ordem ou graus diferentes se anulem.
Esta exigéncia significa que a matriz de rigidez tera os termos convencionais gerados
pelas funcgoes de forma fisicas, todos os outros elementos gerados pelas func¢oes de forma
hierarquicas sao nulos, exceto na diagonal. Para a direcao longitudinal:

NHE) = —— [P() — Pia(6)]; (6)
2(2j — 1)

nesta expressao N} é a k-ésima funcao de forma hierarquica de ordem ou grau j e P; é o
polinémio de Legendre de ordem j > 2.

Para a equacao de flexao ou para direcao transversal, as func¢oes de forma internas e
suas derivadas devem ser nulas em £ = 41, pontos onde ja foram atribuidos valores pelas
funcoes de forma fisicas (condi¢ao de continuidade C° e C''). Usando as propriedades
dos polindmios de Legendre com as limitacoes impostas pelo problema fisico propoe-se as
seguintes funcoes de forma internas ou hierarquicas para o problema:

1 [Pj(f)—Pj—z(f) Pi_s(€) — Pj—a(§)

N = - (7)

(2 — 1) (2] —5)

A ordem do polinomio j deve ser 5 > 4. A familia de func¢ées de forma proposta
também vai gerar uma matriz de rigidez que tera apenas termos hierarquicos nulos fora
da diagonal principal. Outra consideracao que deve ser feita é em relacao a mudanca
de coordenadas do referencial local para o global. O procedimento de mudanca de coor-
denadas é feito de maneira convencional sobre os termos fisicos. Os termos resultantes
da integracao do produto de funcoes de forma fisicas por fungées de forma hierarquicas
devem sofrer mudancas de coordenada. Os termos resultantes do produto de funcoes
hierarquicas apenas nao necessitam desta transformacao.



2.2. Formulacao do Estimador de Erro para Pértico

Uma vez discretizado o dominio e aplicada a aproximacao por elementos finitos a
solucao do sistema passa a ser o problema de autovalor:

(K] = w?[M]] {u} = {0}

onde u = {uy,wi, 01, us,wy, 03, a1,...,a;}7, sendo u o deslocamento longitudinal, w o
deslocamento transversal e § a rotacao no no, a; o coeficiente do i-ésimo termo hierarquico,
[M] a matriz de massa e [K] a matriz de rigidez. A solugao deste tipo de problema leva
aos chamados autovalores w? = [w?, w2, W2, ... w2’ e aos vetores de deslocamento relativo
chamados de modos de vibrar do sistema ® = [, P2, @3, ... &,].

Para a i-ésima frequéncia pode-se mostrar que (Babuska et al., 1989)

2

wn

2
—w
er 2
——— =l (8)
wel’
sendo || &, ||z o erro na norma da energia para um elemento com fun¢ées de forma
definidas por polinémios hierarquicos de ordem n. Define-se também

enm = (|| B(n,m) — d(n) ||)?
&2 =l buw — 60 1% = || bew — S(nm) |13

lim (€nm)” =|| b — (1) [[3=l &x | %

m—00

uma vez que formalmente:

Tim | b — dln,m) =0

Isto é, 0o modo préprio genérico ¢(n, m) é a solugao do problema considerando apenas
um elemento particular que teve o grau hierarquico elevado de n para n+m. O refinamento
p é equivalente a pratica de refinar a malha, sendo a direnca basica que para o refinamento
p a matriz original é preservada, acrescentando-se apenas as linhas e colunas contendo as
equacoes dos graus hierarquicos adicionais do elemento. Portanto, o procedimento é de
elevar o grau hierarquico n de um elemento para n + m e comparar a solucao obtida com
a solucao anterior representada pelo modo préprio por ¢(n). Quando m — oo a solugao
é a exata para o elemento. Caso a solucao esteja muito distante da exata uma pequena
alteracao no grau hierarquico implica em um drastica mudanca nas solucoes do problema
d(n,m) e p(n). E nesta constatacio que se baseia o método.

Um dos problemas que surgem com o estimador de erro como o delineado acima, é
o calculo dos autopares. O método baseia-se no calcudo do erro para cada elemento pela
alteracao no grau hierarquico. Para uma malha com £ elementos a estimativa de erro
para a i-ésima frequéncia sera o somatorio da estimativa de erro de cada elemento para
esta frequéncia alterando o grau hierarquico de n; para n; +m;. Isto significa que para a i-
ésima frequéncia os autopares serao calculados tantas vezes quanto forem os elementos ou
k vezes. Como o interesse é estimar o erro em uma faixa de frequéncias, este procedimento
sera repetido tantas vezes quantas forem as frequéncias. Como a determinacao de autova-
lores é uma operacao que toma muito tempo de processamento o procedimento se tornaria



inviavel mesmo para uma malha pequena. O processo de estimar o erro so é factivel se
for factivel estimar os autopares. O estimador implementado foi o de (Friberg, 1986),
neste estimador o incremento do grau hierarquico m é de 1 o que simplifica muito na
manipulacao das matrizes. O erro estimado para a i-ésima frequéncia de um elemento
genérico é dado entao por:

st = (Kt = i) Mogr,0] {61} {8 ns1,0 = Xi(n) Mog1,0] {601}
n i [Kntint1 — Ai(n) Mg nga]

(9)

sendo K41, € M,41, a matriz de rigidez e de massa acrescidas de uma linha com
os termos hierarquicos n 4+ 1 para o elemento em consideracao. K, 11,41 € Myt 41 sa0
matrizes 1 x 1 contendo os termos hierarquicos da diagonal, A;(n) e ¢, é o i-ésimo autopar
para o elemento em questao. O termo k; é definido como k; = qbiT[(nmqbi. Observa-se desta
forma que o problema de autovalor e autovetor serd resolvido uma tnica vez por iteracao,
o que torna o processo adaptativo viavel.

3. RESULTADOS NUMERICOS OBTIDOS

Inicialmente o programa foi testado para problemas simples com resultados teodricos
disponiveis: barra e viga engastadas em uma das extremidades. Para a barra empregou-
se as seguintes propriedades fisicas, médulo de elasticidade F = 1.0N/m?, densidade
p = 1.0Kg/m? com dimensdes fisicas [ = 1m, A = 1m?. As 8 primeiras frequéncias
naturais calculadas com erro relativo méximo 1,0 x 1072 sio confrontados com resultados
teoricos na Tabela 1. Para este caso foi empregado um unico elemento. Na segunda coluna
estao os resultados usando a técnica de elementos finitos, na terceira coluna encontram-se
os resultados tedricos exatos, na quarta coluna apresenta-se o erro estimado e na quinta
o erro absoluto calculado. Resultados obtidos apods 7 iteracoes.

Tabela 1: Frequéncias em Hertz para os 8 primeiros modos da barra.

indice | frequéncias | frequéncias | erro(%) | erro(%)

MEF versao p teoricas 7 €;
2.5000e-01 2.5000e-01 0 0
7.5000e-01 7.5000e-01 0 0
1.2500e+00 | 1.2500e+00 0 0

1.7501e+00 | 1.7500e+00 | 0.007 0.003
2.2505e+00 | 2.2500e+4-00 | 0.043 0.022
2.7533e4+00 | 2.7500e4-00 | 0.233 0.119
3.2533e4+00 | 3.2500e4-00 | 0.147 0.103
3.7672e4+00 | 3.7500e4-00 | 0.741 0.459

OIS U W= | W[ DO =] =

As mesmas propriedades, dimensoes fisicas e nimero de elementos sdao usadas no
caso da viga. O momento de inércia empregado foi I = 1m* uma vez que aqui estamos
interessados apenas na validacao tedrica. Os resultados estao na Tabela 2 para erro
relativo maximo 1,0 x 1072, Na segunda coluna estao os resultados usando a técnica de
elementos finitos, na terceira coluna encontram-se os resultados tedricos exatos, na quarta
coluna apresenta-se o erro estimado e na quinta o erro absoluto calculado.



Tabela 2: Primeiras 8 Frequéncias naturais em Hertz para viga.

indice | frequéncias | frequéncias | erro(%) | erro(%)
l MEF versao p teoricas 7 €;
1 5.5959e-01 5.5959e-01 0 -0
2 3.5069¢+00 | 3.5069e+-00 0 0
3 9.8194e+00 | 9.8194e4-00 0 0
4 1.9242e4+01 | 1.9242e+01 0 0
5 3.1809e+01 | 3.1809e+401 | 0.001 0
6 4.7519e+01 | 4.7517e+01 | 0.011 0.006
7 6.6385e+01 | 6.6366e+01 | 0.052 0.028
8 8.8407e4+01 | 8.8357e4+01 | 0.085 0.057

Em seguida foi feito um teste empregando como exemplo um pértico simples tipo
portal como mostrado na Figura 1-a. Usou-se as mesmas propriedades fisicas empregadas
para viga e para barra com area A da secao transversal de 1m? e momento de inércia
I = 1m* constantes ao longo das secoes com dimensao 1m x 1m x 1m. Foram empregando
12 elementos uniformes. Os resultados sao mostrados na Tabela 3 para erro relativo
méximo 1,0 x 1072, Os resultados sio comparados aos resultados obtidos pelo método
de elementos finitos convencional com 160 elementos uniformes. Na segunda coluna estao
os resultados usando a técnica de elementos finitos p-adaptativo apds 2 iteracoes. Na
terceira coluna encontram-se os resultados empregando a técnica de elementos finitos
com 160 elementos. Na quarta coluna apresenta-se o erro obtido do estimador e na quinta
o erro relativo percentual a partir dos valores tabelados.

1m

| 6m 6m

‘ 1 1 |
E £ g =
i Vi 77777 /77777 /77777 ——
1-a Pértico simples 1-b Pértico duplo

Figura 1: Dimensoes Principais dos Porticos Empregados nos Exemplos.

O 1ltimo teste compara os resultados obtidos do programa MEFLAB! para um
pértico duplo com as seguintes caracteristicas: A = 0.04m? [ = 1.3333 x 107*m?,
p=2500Kg/m? E =7.8x10'. As dimensoes sao dadas na Figura 1-b. O programa com
o estimador empregou malha com 12 elementos uniformes, o programa MEFLAB usou
elementos convencionais e uma malha uniforme com 176 elementos. Na segunda coluna
estao os resultados usando a técnica de elementos finitos adaptativo apos 4 iteracoes para

'MEFLAB é um programa de Elementos finitos escrito em Matlab e desenvolvido no Departamento
de Mecanica Computacional da Faculdade de Engenharia Mecancia da Unicamp



Tabela 3: Primeiras 8 Frequéncias naturais em Hertz para portico simples.

indice | frequéncias | frequéncias | erro(%) | erro(%)
? MEF versao p | MEF-160e 7 relativo
1 1.7108e-01 1.7108e-01 0.001 -0.004
2 2.6952e-01 2.6952e-01 0.002 -0.004
3 4.5804e-01 4.5804e-01 0.029 0.021
4 5.7089e-01 5.7075e-01 0.081 0.024
5 6.2839e-01 6.2830e-01 0.058 0.015
6 7.4360e-01 7.4298e-01 0.214 0.081
7 9.3928e-01 9.3791e-01 0.364 0.147
8 1.0437e400 | 1.0399e+00 | 0.866 0.372

um erro maximo aceitdvel de 1,0 x 1072, Na terceira coluna encontram-se os resultados
para o mesmo pértico empregando o programa MEFLAB com 176 elementos. Na quarta
coluna apresenta-se o erro obtido do estimador e na quinta o erro relativo calculado a
partir dos valores tabelados.

Tabela 4: Primeiras 15 Frequéncias naturais em Hertz para pértico duplo.

indice | frequéncias frequéncias erro(%) | erro(%)
? MEF versao p | MEFLAB 176e 7 relativo
1 7.8661e+00 7.8651e+00 0 0.012
2 2.0551e+01 2.0548e+01 0.002 0.012
3 2.6085e+01 2.6081e+01 0.002 0.012
4 5.4204e+01 5.4190e+01 0.029 0.026
5 5.7257e+01 5.7241e+01 0.034 0.028
6 6.3218e+01 6.3190e+01 0.067 0.045
7 8.0627e+01 8.0574e+01 0.107 0.065
8 8.1475e+401 8.1442e+01 0.059 0.040
9 1.3687e+02 1.3677e+02 0.107 0.076
10 1.4706e+4-02 1.4692e+02 0.145 0.091
11 1.7327e4-02 1.7307e+02 0.169 0.111
12 1.8068e+-02 1.8035e+02 0.268 0.183
13 1.8874e+4-02 1.8836e+02 0.260 0.203
14 2.2710e+02 2.2672e+02 0.277 0.168
15 2.4091e+02 2.3975e+02 0.868 0.484

4. ANALISE DE RESULTADOS

Aqui sera considerado que o estimador de erro consegue captar corretamente o erro
real se o erro estimado for maior que o erro real mantendo-se dentro da mesma ordem.
Este comportamento é exibido nas tabelas da secao anterior para modos de ordem mais
elevada, onde os erros maiores sao esperados. Também chama a atencao a incapacidade



do estimador de prever corretamente o erro para baixas frequéncias cujos erros relativos
sao muito menores do que erro maximo aceitavel. Parte deste comportamento pode ser
explicado pelo método se basear em uma série de simplifica¢oes para torna-lo operacional.
Obviamente isto nao é exatamente um problema se o objetivo do estimador é manter o
erro abaixo de um determinado valor prescrito e nao conhecer o seu valor exato.

5. CONCLUSOES

Pelos dados apresentados o estimador funcionou corretamente e as funcoes de forma
propostas foram aprovadas nos testes numéricos realizados. Deve-se ponderar que as
malhas empregadas eram uniformes e que a relacao entre o numero de elementos da
malha original e o numero de iteracoes nao foi analisado. Entretanto chama a atencao
a diferenca entre o numero de iteracoes que foram realizadas para que fosse alcancado
o erro arbitrado na faixa de interesse entre os diferentes problemas. Para a viga e a
barra ambas com 1 elemento foram necessarias 7 iteracoes, no caso do pértico simples e
duplo(ambos com 12 elementos) foram necessarias apenas 2 e 4 iteragoes respectivamente.
Estes dados indicam que ha uma relacao 6tima entre discretizacao da malha e a ordem
do grau hierarquico p e ou o niimero de iteracoes.
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RESUMO

Neste trabalho forcas de excitagdes aplicadas em maquina rotativas sdo caracterizadas
utilizando redes neurais treinadas a partir dos sinais de vibra¢do experimentais. A técnica de
decomposi¢ao wavelet foi utilizada para promover a reducdo do numero de parametros capazes
de representar os sinais utilizados para o treinamento das redes neurais. Os resultados obtidos
sdo comparados com os sinais compactados através da andlise dos autovalores da matriz de
covariancia dos dados.

PALAVRAS CHAVE : Wavelets, Redes Neurais, Rotores.
1.0- INTRODUCAO

A maior parte da literatura referente a dindmica estrutural contém como premissa a
linearizag@o do seu modelo. Indicativos disto sdo os termos "freqii€éncias naturais" e "modos de
vibrar" que sdo propriedades de sistema lineares. Na pratica, todos os sistemas vibratorios contém
ndo-linearidades, o que pode distanciar os resultados experimentais e teoricos do sistema linear
"equivalente". Neste contexto, a rede neural ¢ uma ferramenta robusta pela sua capacidade de
mapear qualquer ndo linearidade e ndo requer modelagem formal do sistema a ser tratado.

Neste trabalho forgas de excitagdes aplicadas em maquina rotativas sdo caracterizadas
utilizando redes neurais treinadas a partir dos sinais de vibragdo experimentais. A técnica de
decomposi¢do wavelet foi utilizada para promover a redu¢do do numero de parametros capazes
de representar os sinais utilizados para o treinamento das redes neurais. A fonte excitadora é
caracterizada quanto ao seu ponto de aplicagdo, amplitude e freqiiéncia. Foram consideradas
excita¢des por for¢a de desbalanceamento, excitagdo por for¢a assincrona e excitagdo por forga
magnética.

A eficiéncia e o desempenho computacional do processo de aprendizado de redes neurais
sdo avaliados para os sinais de entrada compactados pela técnica de decomposicdo em wavelets.
Os resultados obtidos sdo comparados com os de Oliveira (1999) que aplicou uma técnica

estatistica de compactagdo de sinais, baseada na analise dos autovalores da matriz de covariancia
dos dados.



2.0 - FUNDAMENTOS DA COMPACTACAO DE DADOS UTILIZANDO
WAVELETS.

No uso de redes neurais a defini¢do de sua arquitetura e de seu treinamento sdo etapas que
dependem diretamente da quantidade e da qualidade do dados utilizados. A qualidade dos dados
¢ importante principalmente em redes neurais de classificacdo e em aplicacdes de identificagao
de forcas de excitagdo em sistemas mecanicos complexos.

Os dados obtidos a partir de sinais de vibragdo possuem uma quantidade elevada de
informacdes, apresentando em geral um elevado grau de redundancia. Os mesmos sinais ainda
podem estar contaminados por ruido o que pode acarretar no insucesso do treinamento da rede
neural.

O uso de wavelets para o tratamento de sinais aplicados como dados de entrada em. redes
neurais permite a identificacdo de informagdes especificas, a eliminag¢do da redundancia dos
dados e a remog¢do do ruido. A representacdo dos sinais através dos parametros da wavelet
conduz a uma grande compactagao destes sinais. Estas caracteristicas sdo extremamente uteis
em aplicacdes de redes neurais.

A escolha da wavelet mae dentre uma grande quantidade de funcgdes disponiveis ¢ uma
tarefa importante, pois a wavelet mae determina quais os padrdes de ondas presentes no sinal
podem ser representados. Portanto o grau de compactagdo, o numero de wavelets, a precisao na
representacao dos sinais e as informagdes a serem identificadas sdo parametros fundamentais na
escolha da wavelet mae. (Lépore e Santos, 1999)

Neste trabalho os tipos de excitagado estudadas, desbalanceamento, for¢cas magnéticas aplicada
no rotor e forga assincrona nos mancais, sdo fontes que produzem vibracdes de caracteristica

estaciondria. Para esta classe de problemas a wavelet utilizada pode ser escrita como (Santos,
1999) :

- 27 *t

e Vet cos(an *t+ (p)

Wieo=

< 27 *t
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! cos(27f * t + @) it (@)
i ﬁ

A wavelet mie definida na equacdo 1, respeita as condi¢gdes de ortogonalidade e
ortonormalidade. Permitindo uma representacdo univoca do sinal. (Santos, 1999)

Através do algoritmo “Matching Pursuit” (Mallat and Zhang, 1993) acoplado a algoritmos
de otimizagdo “Simulated Annealing Modificado” (Santos, 1999) e gradiente descendente, os
sinais de vibragdo sdo decompostos em sucessivas wavelets, geradas a partir da wavelet mae
escrita na equagdo 1 segundo a equagao seguinte :

n=0,..,m

R"=(R " +R™

)

A funglo ¢ ;, ¢ determinada através dos algoritmo de otimizagdo onde as varidveis de

projeto sdo respectivamente frequéncia, coeficiente de decaimento e fase. A funcgdo objetivo é
definida como :

R
CRe

3)




A decomposic¢do € encerrada quando a equacdo seguinte ndo ¢ satisfeita :
k(Rf “)> E[k(RN )] para 0<n<m (4)

Na equagdo 4 o termo E[k(RN )] representa o indice de correlagdo médio entre as wavelets

da familia utilizada e um sinal proveniente de um ruido branco.

Apo6s a decomposi¢do dos sinais, 0os parametros que geraram as wavelets sdo utilizados
como dados de entrada na rede neural. Deve-se portanto notar que o nivel de compactagdo dos
dados € extremamente alto, uma vez que escolhida a wavelet mae adequada esta pode gerar uma
familia de trés ou quatro wavelets capazes de representarem o sinal, reduzindo os dados de
entrada na rede neural sem a perda de informagdes. (Santos, 1999)

3 -CONCEITOS BASICOS DE REDES NEURAIS.
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Figura 1 - Modelo grafico de um neurdnio

Redes neurais sdo modelos computacionais que podem ser tratados como um dispositivo
"caixa preta" que aceita uma entrada e produz uma saida. Sdo potencialmente eficazes nas tarefas
de remocdo de ruido, classificagdo, reconhecimento e complementagdo de padrdes

Uma rede neural compde-se de um conjunto de unidades de processamento ou neurdnios,
uma regra de propaga¢do que determina como que as informagdes percorrem 0s neurdnios, e
uma fung¢do de ativacdo que produzira um valor de saida do neurdnio a partir de um conjunto de
valores de entrada e um valor de offset.

O neurdnio ¢ elemento responsavel pelo processamento numérico da rede, atua de forma
isolada dos demais, realiza apenas opera¢des matematicas pré-definidas, s6 tem acesso as
informagdes locais e produz somente um valor de saida

As sinapses ou liga¢des entre neuronios sdo caminhos 1dgicos por onde os sinais fluem de
um neurdnio para outro. Cada sinapse, tem um peso caracteristico que amplifica ou atenua o
sinal transportado como mostra a figura (1).

As fungdes de ativago sdo expressdes matematicas que convertem os dados de um dominio
para outro. A maioria das redes neurais empregam funcdes de ativacdo simples (Oliveira, 1999):
linear, degrau, rampa, sigmoidal e gaussiana.

A topologia das redes neurais, determina a maneira como a rede neural est4 organizada: o
numero de camadas, o tipo de ligagdo entre os neurdnios e como os dados fluem através dela.
Numa rede neural unidirecional (feed-forward networks) os dados entram na rede pela camada
de entrada, percorrem as camadas invisiveis, onde sdo processados e saem pela camada de saida
da rede. Nesta arquitetura nenhum neurdnio recebe sinal de outro da mesma camada, e tdo
pouco de uma camada subseqiiente.



3.1 - O ALGORITMO BACK-PROPAGATION

Rumelhart (Rumelhart, Hinton e Williams 1986) propuseram um algoritmo que permite
ajustar os pesos das sinapses a partir da camada de entrada para as camadas invisiveis. O erro de
cada camada invisivel é obtido retrocedendo os erros a partir da camada de saida. Por essa razao
este algoritmo ¢ denominado back-propagation learning rule. Esse algoritmo pode ser considerado
uma generalizag@o da regra delta para fung¢des de ativagao ndo-lineares e para uma rede neural
multicamadas (Oliveira,1999).

O treinamento das redes neurais € obtido ajustando os pesos das ligagdes entre os neuronios
através de um método de otimizagdo. A variacdo dos pesos é proporcional ao erro residual
calculado para cada camada darede. A constante de proporcionalidade € a taxa de aprendizagem.
Uma evolucdo desse método considera parte da informagao do gradiente da iteracdo passada, o
que permite o otimizador se libertar de minimos locais pouco significantes. Esta parcela ¢
denominada termo de inércia.

O elevado custo computacional de treinamento pode ser provocado valores inadequados da
taxa de aprendizagem e do fator de inércia. A maioria dos métodos avangados de treinamento,
baseados no método de Back-propagation, tém algum dispositivo de ajuste automatico da taxa
de aprendizagem.

Alem disso o numero adequado de neuronios € decisivo para o seu treinamento. Muitos
neuronios implica em elevado custo custo computacional de treinamento e rede neural de baixa
eficiéncia. Poucos neurdnios implica em instabilidade numérica do processo de treinamento.

A quantidade e a representatividade dos dados apresentados a rede durante o seu treinamento
¢ fator essencial para a obtengao de uma rede neural de qualidade.

4.0 - ESTUDO DE CASOS.
A partir de uma bancada experimental de maquinas rotativas mostrada na figura 2, seréo

estudados trés tipos de excitagdes: excitagdo por desbalanceamento, excitagio por for¢a assincrona
de natureza magnética aplicada no disco e excitacdo assincrona aplicada nos mancais.
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Figura 2- Bancada de Ensaios com os sensores posicionados.

Os sinais de vibragdo foram obtidos utilizando sensores de posi¢do, DIMAC, posicionados
nos discos ¢ numerados de 1 a 3. No monitoramento das vibragdes dos mancais foram utilizados
acelerometros tipo 4367 B&K, numeradosde 4 a 5. Os sinais foram adquiridos simultaneamente
utilizando uma unidade de aquisi¢do HP 36650 conectada a uma estag¢do de trabalho HP 700i.



Em cada ensaio os sinais de deslocamento no dominio do tempo foram adquiridos
simultaneamente pelos sensores, com a rotagdo de regime permanente. A freqii€ncia de aquisi¢ao
foi ajustada para 2.56 vezes a freqiiéncia de excitacao.

Nos sinais compactados utilizando-se wavelets, a energia RMS retida pela decomposicéo
foi sempre superior a 92%. O nivel de compactag¢do dos dados € alto, pois 0 numero de wavelets
necessarias para representar o sinal, com 2048 pontos amostrados, ndo foi superior a 15, resultando
em no maximo 45 parametros de entrada para a rede.

Em cada um dos casos estudados foi treinada uma rede neural especifica determinando-se
sua caracteristica. Para cada um dos casos estudos foram realizados 60 experimentos, dos quais
20 foram reservados para a qualifica¢do das redes neurais. Todas as redes neurais utlizaram
como fungdo de ativacdo a funcdo sigmoidal nas camadas de entrada e intermediaria. Na camada
de saida a funcdo de ativacdo utilizada foi a linear.

Os parametros ajustados no otimizador, durante o treinamento das redes, sdo mostrados na
tabela 1.

Tabela 1- Parametros de controle do treinamento.

Incremento | Decremento N L
Taxa de Razdo de | Erro M&ximo
Casos Estudados Aorendizado daTaxade | daTaxade | Momentum Erros Adimissive
P Aprendizado | Aprendizado
Desbalanceamento 0.001 1.04 0.70 0.30 1.03 0.001
Excitacio
Assincrona nos 0.001 1.03 0.60 0.40 1.04 0.001
Mancais
Excitag p,o.r 0.001 1.04 0.70 0.30 1.03 0.001
Forcas Magneticas

E importante salientar que a defini¢io dos pardmetros de controle do otimizador utilizado
no treinamento das redes neurais ndo segue uma regra definida, dependendo da experiéncia do
usuario.

Utilizou-se o erro médio quadratico (£ ,,) para avaliar a diferenca entre os valores obtidos
pelas redes neurais, no tratamento dos experimentos reservados a sua qualificag@o, e os valores
reais. Este erro € escrito na equagéo seguinte, onde £ € o quadrado do erro em cada experimento :

Ep= 1002 i E?

=1

)

A montagem do banco de dados de entrada nas redes neurais [P/ ¢ feita a partir dos
parametros das wavelets que decompdem o sinal. A alocagdo dos parametros na matriz [P/
segue o mesmo procedimento, dado pela equagdo 6, em todos os casos estudados.
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4.1 - DESBALANCEAMENTO

A excitagdo por desbalanceamento foi obtida alterando o valor da massa de
desbalanceamento, a sua posi¢ao angular em relacdo a posicdo de referéncia e o disco na qual

foi instalada.
A matriz [T] , dada na equagdo 7, refere-se a saida desejada que é composta pelo identificador

do disco e, o valor do desbalanceamento:

0 0
0 i ] ) O
[T] _O Edlsco % %dISCO E Edlsco % 0 (7)
U Feshal g [desbal fesbalg U
= A - 0
f@xperimentol  experimento2 experimento  pg

Na tabela 2 s@o mostrados os dados obtidos na qualificagdo da rede neural. Os sensores
posicionados nos discos, 1 e 3, sdo ligeiramente mais sensiveis que aqueles posicionados nos

mancais.
Isoladamente treinou-se uma rede neural, com dados compactados utilizando-se wavelet,
que possuia a seginte arquitetura : 4x8x2. Esta rede neural apresentou um indice E de 4.76%.

Tabela 2- Qualificagao das redes de diagnostico de desbalanceamento.

Dados de magnitude e fase Dados compactados -
na frequéncia de rotacao wavelet
Sensores | Arquitetura Localizac&o: Localizacao:
Ep % . Ep % L
(amplitude) Taxa média de (amplitude) Taxa média
acerto % de acerto %
1.3] 4x12x2 3.05 100 3,98 100
1,3
4x20x2 11.87 100 12,74 100
4x12x2 3.21 100 4,01 100
[4, 5]
4x20x2 12.37 100 13,56 100

4.2 - EXCITACAO ASSINCRONA NOS MANCALIS.

Atraves de um gerador de sinais, tipo 1049 B&K, gerou-se um sinal harmonico com
frequéncia e amplitudes definidas. O sinal é amplificado através de um aplificador de poténcia,
tipo 2712 B&K, que alimenta um excitador magnético tipo 4808 B&K. Por meio de uma haste
flexivel, na qual ¢ acoplada uma célula de carga o mancal é excitado.



A matriz [T] refere-se a saida desejada que ¢ composta pelo identificador do mancal,

amplitude e freqii€ncia de excitagdo, como mostra a equacao 8:

calgmancal] [mancalg U
_ oo .0 o .00
[T] = mmamplit O Jamplit 0 --- Jamplit 0 O (8)

% freq HH freg BE Hfreq HJE

A tabela 3 mostra uma comparagdo entre os resultados obtidos por redes neurais treinadas
com dados (no dominio do tempo) compactados via wavelet e redes treinadas por dados (dominio
da freqii€éncia) compactados pelo método estatistico (Oliveira,1999).

Nesta tabela € verificada a eficiéncia da compactacdo de dados utilizando wavelets através
da reducdo da arquitetura da rede e dos indices E . Destaca-se que as redes com arquiteturas de
6x6x3 e 9x12x3 ndo foram treinadas com sucesso usando os dados compactados pelo método
estatistico.

Tabela 3- Qualificacdo das redes de diagndstico de excitagdo assincrona dos mancais.

Compactacdo Método Estatistico Compactac¢do Método Wavelet
Sensores
utilizados | arquitetura da | Taxa de reducdo | Ep % (amplitude | Arquitetura da | Ep % (amplitude
rede neural dos dados [%] e frequiéncia) rede neural e frequéncia)
[1,3] 10x30x3 30 4,48 6x6x3 1,6
[1,2,3] 20x40x3 30 38,2 6Xx6x3 4,1
[4,5] 10x20x3 30 9,2 6X6x3 2,1
[1,2,3,4,5] 40x50x3 40 9x12x3 9,8

4.3 - EXCITACOES POR FORCAS MAGNETICAS

As excita¢des de natureza magnética foram aplicadas ao disco central com o auxilio de um
gerador de sinais e um excitador acoplado a uma base magnética. O sinal da forca aplicada ao
rotor foi monitorado por uma célula de carga situada entre a base magnética e o excitador.

Esta rede neural devera fornecer a freqtiéncia principal de excitagdo e a sua amplitude pico
a pico. A matriz alvo /7] ¢ dada pela equagdo 9:

plit0 camplit Camplit [ B

[T]= ¢ O OO0 O
mp frea O freq 0 0 freq 0L

€))

Na tabela 4, observa-se que o sinal unicamente do sensor 2 foi capaz de levar a identificacdo
da amplitude e freqliéncia da forca excitadora, uma vez que os pontos de excitagdo e de medigao
sdo coincidentes.

E verificada também uma grande redugfio nas arquiteturas da rede e nos erros médios
quadraticos, quando foram utilizados dados compactados através de wavelets.



Tabela 4- Qualificagdo das redes neurais de identificagdo de excitacdo magnética.

Compactacdo Método Estatistico Compactacdo Método Wavelet
Sensores
Taxa de reducéo | Arquiteturada | Ep [%] (amplitude | Arquiteturada | Ep % (amplitude e
dos dados [%] rede neural e frequiéncia) rede neural frequiéncia)

2] 10 27x54x2 7,81 6X6x2 4,26
[1,3] 10 45x90x2 2,66 6Xx6X2 1,92
[1,2,3] 0 70x140x2 2,54 6x9x2 3,65
[4,5] 40 30x150x2 2,82 6Xx6X2 2,16

5- CONCLUSOES

O método de compactacdo utilizando decomposicdo do sinal por wavelets permitiu o
treinamento de redes com arquiteturas bem menores que aquelas treinadas utilizando o método
de compactacdo estatistico, sem prejuizo da sua eficiéncia.

Considerando o conjunto de dados reservados para a validagdo, as redes neurais os
reconheceram na sua totalidade com um indice E inferior a 5%. Isto ndo implica que ndo exista
um experimento que a rede neural o reconheca com baixa eficiéncia.

A remogao do ruido e das informag¢des reduntantes através da decomposicdo em wavelets
levou a um esfor¢o computacional menor no treinamento das redes neurais. Estas propiedades
do método de compactagao utilizando wavelets possibilitou o treinamento de redes neurais, as
quais ndo foi possivel treinar quando utilizou-se os dados compactados pelo método estatistico.
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6. CONCLUSOES

Uma nova concepcdo de ADV ativo foi proposta, oferecendo a possibilidade de
atenuacdo de vibragdes harmonicas com frequiéncia qualquer, garantindo ainda a estabilidade.
Desta forma, a configuracao proposta permite contornar as limitacdes dos ADV's passivos. A
formulacdo desenvolvida conduz a interpretacéo dos ganhos de controle de realimentacdo em
deslocamento e velocidade como variagbes de rigidez e amortecimento do ADV, o que
permite estender, a0 ADV ativo, as técnicas classicas de projeto de ADVs passivos. Os
exemplos numéricos apresentados, enfocando analises tanto no dominio do tempo quanto no
dominio da frequéncia, ilustraram situacbes em que o ADV ativo proposto mostrou-se
bastante eficiente na atenuacdo de vibracoes.

Dando continuidade a este trabalho, os autores estdo atualmente desenvolvendo estudos
visando a extensdo da formulagdo a sistemas primérios de vérios graus de liberdade e a
validacdo experimental empregando testes realizados em laboratorio. Nesta validacéo, fatores
adicionais deverdo ser considerados, tais como a dinamica do atuador e o atraso na atuacéo de
controle.
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houve substancial reducdo das amplitudes de vibragdo do sistema primério e ainda uma
atenuacdo do movimento da massa reativa.
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Figura 5. Deslocamentos no tempo do sistema primario e massa reativa.
Terceiro exemplo: Otimizagao do ADV ativo. Analise no dominio da frequiéncia.

Este exemplo visa ilustrar a sintonizagdo 6tima do ADV ativo proposto, conforme
procedimento enfocado na Secéo 4. Admitindo 0 mesmo sistema adotado nos exemplos
anteriores, mas sem amortecimento no sistema primario, buscam-se os valores dos parametros
3 e y que proporcionardo a sintonizagao étimado ADV. Empregando as Equacdes (14) e (15),
s80 obtidos os seguintes valores 6timos dos ganhos de controle:

Vo = l‘flu %mz —k, =-17355N/m (17)
B.=2 |—H m —c, =336Nsm (18)
« =2 gy 7 Game 7C2 =3

A Figura 6 mostra as curvas de resposta em fregliéncia do sistema primério para 0s casos
sem ADV, com ADV passivo e com ADV ativo 6timo, podendo-se observar, para este Ultimo,
amaior atenuacdo das méximas amplitudes em toda a banda de freqliéncia considerada.
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Figura 6. Amplitudes de deslocamento do sistema primério (sintonizacdo 6tima).



A Figura 3 mostra ainda a FRF pontual do sistema primario com ADV ativo, podendo-se
observar o aparecimento de um zero coincidente com afregliéncia de excitagao.
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Figura 3. Amplitudes de deslocamento do sistema primério (sintonizacdo constante).
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Segundo Exemplo: Sintonizacdo do ADV ativo por alocacdo de zero. Andlise no
dominio do tempo.

Uma das caracteristicas mais interessantes do ADV ativo é a possibilidade de
sintonizacdo em tempo real. Para tanto, € necessdria a deteccdo da freqUiéncia da excitacéo
harménica, seguida do calculo dos ganhos de controle que sintonizam o ADV de acordo com
aEquacéo (9).

Visando ilustrar este procedimento, é apresentado na Figura 4 o diagrama de blocos de
um programa computacional implementado em ambiente SIMULINKO para MATLAB".
Neste modelo o sistema primario+ADV passivo é representado em equacdes de estados, tendo
como saidas 0 deslocamento e a velocidade do sistema primario e da massa reativa. A
frequiéncia de excitacdo é identificada através do sina de deslocamento do sistema primério e
alimenta o calculo dos parémetros de controle B e y, adotando-se a =0. A deteccdo da
freqiiéncia é baseada na determinacé@o do periodo da resposta em regime permanente. Neste
exemplo, foi adotado como sistema teste o mesmo utilizado no primeiro exemplo.

t,f] x1
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gama e beta
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Figura 4. Modelo para simulacéo de sintonizacdo em tempo real.

A Figura 5 mostra as respostas temporais da massa priméria e da massa reativa. Esta4
indicado o instante de tempo em que a freqiiéncia de excitacdo € detectada e no qual o ADV é
sintonizado de acordo com (9). Pode-se claramente observar que apos a sintonizacdo do ADV



A Figura 2(a) mostra algumas curvas tipicas de amplitudes de deslocamento do sistema
primario para sintonizacdo Otima (Yo), Observando-se a influéncia dos fatores de
amortecimento e a existéncia dos pontos invariantes. A Figura 2(b) mostra a influéncia da
sintonizaca@o considerando o fator de amortecimento 6timo (o). Observa-se que na situacéo
6tima a FRF assume inclinagbes nulas em ambos 0s pontos invariantes, os quais se
posicionam a amplitudes aproximadamente iguais.
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Figura 2. Amplitudes de deslocamento do sistema primario.
(@) Yo, Vérios fatores de amortecimento; (b) By, Varias sintonizacoes.

5. EXEMPLOSNUMERICOS

Primeiro Exemplo: Sintonizacdo do ADV ativo por alocacdo de zero. Andlise no
dominio da frequéncia.

Neste exemplo serd ilustrada a possibilidade de sintonizacdo do ADV ativo a uma
freqiiéncia excitadora qual quer, conforme desenvolvimento apresentado na Secédo 3.

Serq adotado um sistema vibratério primario com m; =1Kkg, k; =10.000 N/m, e
c1 = 10 Ng/m. Para este sistema a frequiéncia natural ndo amortecida € «y = 100 rad/s.

Os parametros do ADV passivo sdo escolhidos para uma sintonizagdo com a frequéncia
natural do sistema primario (uwyp = wy = 100 rad/s). S&o adotados os seguintes valores para 0s
parametros fisicos do ADV: m, = 0,1 kg, ko = 1.000 N/m, ¢, = 0.

Admitindo que o sistema primario sgja submetido a uma excitacdo de fregléncia
Q =120 rad/s, nota-se na Figura 3 que o0 ADV passivo fica mal sintonizado e a amplitude de
oscilacdo do sistema primario para este valor de freqiiéncia resulta ser maior do que aquela
gue o sistema apresentaria se ndo houvesse o ADV.

Adicionando ao sistema um elemento com realimentacéo de controle em deslocamento
(a=0; B=0; y#0), determina-se o vaor do ganho y de modo a garantir a sintonizagcdo
do ADV ativo com a frequéncia de excitagdo (uwpa=Q =120rad/s), de acordo com a
Equacéo (9).

Assim, obtém-se:

y=wi,m, -k, =440 N/m (16)



4. SINTONIZACAO OTIMA DO ADV ATIVO

Den Hartog (1956) propds uma técnica de projeto 6timo de ADV's passivos aplicados a
sistemas primarios ndo amortecidos, baseada na existéncia dos chamados pontos invariantes
da FRF pontual relativa ao sistema primario. Para uma dada razéo de massas my/m; 0 método
visa a determinacdo dos parametros de rigidez e amortecimento do ADV de modo a
minimizar a maxima amplitude da resposta harmonica.

Considerando o caso do ADV ativo aplicado a um sistema primério sem amortecimento
(¢, = 0), partindo de (8) podem-se expressar as amplitudes da resposta harménica em termos
de um conjunto de parametros adimensionais sob aforma:

XK, é _ (229) + (¢ —12)? W
: (2Z9)2(92‘1+H92)2+E192§2-m;+a§-(gz—l)(gz—f2)§

em que X, designa a amplitude da resposta do sistema primario e

=w, /e, 9=Q/wy  {=(c, +P)/[2(m, +a)w ]

A Equacdo (10) é semelhante a equacdo desenvolvida por Den Hartog para ADVs
passivos. Contudo, a presenca do parametro o nesta equacdo implica a inexisténcia de pontos
invariantes da FRF. Neste caso, a otimizacdo dos parametros do ADV, tendo os ganhos de
controle como variaveis de projeto, somente pode ser feita com 0 emprego de procedimentos
numeérico-computacionais. Visando a perfeita adaptacdo a técnica de otimizacdo de Den
Hartog, ser4 considerado o caso particular de realimentacdo apenas com 0s sinais de
velocidade e deslocamento (a =0). Conforme discussdo apresentada na Secdo 2, os
parametros 3 e y funcionam como variagdes de amortecimento e rigidez introduzidas no
absorvedor. Regulando-se apenas estes dois parametros pode-se conseguir a sintonizacéo
Otimaparao ADV.

O procedimento de otimizacdo baseado nos pontos invariantes conduz as seguintes
expressdes para 0s parametros 6timos em funcdo da razéo de massas (Den Hartog, 1956):

1

f, = sintonizacdo 6tima 12
= Tem (sintonizag ) (12)

(o = 3 (fator de amortecimento 6timo) (13)
*V8@+p)’

Associando as definigdes (11) com as Equacdes (12) e (13), chegase as seguintes
expressdes para 0s ganhos 6timos:

Yo = (_:_)1“ gmz - kz (14)

_ 3 _
Bot =2 8(1+H)3 ('01m2 C2 (15)




|:aO = m2a + ml(m2 +G)
=(m, +m,)(c, +PB) + ¢ (M, +a)
@, =k,(m, +a) +c,(c, +B) +(k, +y)(m, +m,)
t =0y (K, +Y) +y (C, +B)
B, =k, (k, +y)
A aplicacdo do critério de estabilidade de Routh (Ogata, 1993), conduz a seguintes

condicbes de estabilidade: a) todos os coeficientes da equacdo caracteristica devem ser
positivos ; b) as seguintes desigualdades devem ser satisfeitas:

b, = 8% "3 |
h
b1a3 —a,a,

Cl:b—>o
1

(4)

Com base neste critério, a estabilidade é assegurada quando as seguintes condicdes sdo
satisfeitas pelos ganhos de controle:

-m,m,
a> emy ®)
B>-c, (6)
y=> _kz (7)

3. SINTONIZACAO DO ADV ATIVO POR ALOCACAO DE ZERO

A partir das equagdes de movimento apresentadas na secéo anterior, e admitindo uma
excitacdo harménica do tipo f(t) = F, €%, obtém-se a Funcio de Resposta em Freqgiiéncia
(FRF) pontual relativa amassa 1 (sistema primario):

_(mz +G)QZ +(C2 +B)iQ+k2 ty
a,Q*-aiQ’-a,Q°+a,iQ+a,

H,,(Q) = (8)

Considerando inicialmente o0 ADV n&o amortecido e sem realimentacdo em velocidade
(c2 =B =0), observa-se que a FRF acima possui um zero, correspondente a uma frequiéncia de
anti-ressonancia dada por:

0?2 =W, = (9)

Assim, é possivel anular as vibractes harmonicas a uma freqiéncia Q qualquer, mediante
a sintonizagdo do ADV através do gjuste dos ganhos de realimentacdo y €/ou a de modo a
satisfazer arelagéo (9) e as condigdes de estabilidade (5) e (7).

Com base no exposto, pode-se interpretar a técnica de controle como um procedimento
de alocacdo do zero da FRF Hii(Q) mediante a escolha adequada dos ganhos de
realimentacéo.



sinais de deslocamento, velocidade e aceleracdo relativos entre a massa reativa e 0 sistema
primério, que pode ser escrita como:

u(t) = —[G(XZ _Xl) +B(X2 _Xl) +V(X2 _Xl)] (1)

sendo o, B e y denominados ganhos de realimentacdo de aceleracdo, velocidade e
deslocamento, respectivamente.

Tl
ko Col= U(t)
0] — 0
kl l==ICq

Figura 1 — Sistema primario com ADV ativo.

Para 0 sisterma em quest&o as equacgdes de movimento sdo:

[MI{R(t)} +[CH{X(0} +[KI{x (0} ={F(t)} %)
em que:
_ [, +a -a 0 g +c,+B —(c,+B)0
M0 e m+al THep o +p B
DKl + k2 ty - (kz +V)D D(l(t) U [f(t)D
K]= = F(t)} =
ey kv B B8 TR

Pode-se observar nas equacbes do movimento que os parametros [3 e y atuam como
coeficientes de amortecimento e rigidez acrescentados aos elementos passivos do absorvedor,
permitindo aumentar ou diminuir o valor efetivo destes parametros. Esta interpretacéo néo se
aplica a0 pardmetro a uma vez que ele intervém também nos termos fora da diagonal da
matriz de inércia do sistema, 0 que descaracteriza sua atuacdo como simples acréscimo a
massado ADV.

Desenvolvendo as equacdes acima e passando ao dominio de Laplace obtém-se a equacéo
caracteristica do sistema:

a,s'+as’+as’+as+a, =0 (3)

naqual:



podem ser implementadas, incluindo os absorvedores muitiplos e os absorvedores
constituidos por elementos estruturais continuos.

Classicamente, o projeto 6timo de um ADV puramente passivo, que conduz a escolha dos
valores dos parémetros de inércia, amortecimento e rigidez, € baseado na hipétese de que a
excitacdo sgja harmdnica com um freqiéncia fixa (Den Hartog, 1956). Embora os ADVs
passivos apresentem as vantagens de ndo requerer energia e ndo causar instabilidade, €
largamente reconhecido que estes dispositivos tém sua aplicabilidade limitada na medida em
que perdem sua eficiéncia quando a freqliéncia da excitacdo é variada (Sun et al., 1995)

Varias formas de se contornar esta limitacdo vém sendo estudadas, incluindo o
desenvolvimento de ADV's adaptativos e ativos. Os ADV's adaptativos sdo aqueles cujos
pardmetros fisicos de massa, rigidez e amortecimento sdo gjustaveis, conferindo ao
dispositivo a possibilidade de sintonizagdo em uma gama maior de frequéncias. Por outro
lado, os ADVs ativos dispdem de um elemento ativo (atuador) colocado paralelamente aos
elementos passivos gque suportam a massa do absorvedor, sendo a forca exercida pelo atuador
calculada através de uma estratégia de controle previamente estabelecida. Uma revisdo de
algumas das principais contribuicdes a teoria e prética dos ADV's passivos, adaptativos e
ativos é apresentada por Sun et al. (1995).

No que diz respeito aos ADVs ativos, Stephens et al. (1991) propdem uma configuragéo
cujo atuador é realimentado por uma combinacdo dos sinais de velocidade e aceleracdo do
sistema primério. Naguele trabalho é estudada a estabilidade do sistema de controle, sdo
estabelecidas as equacOes para definicdo da condicdo Gtima de operacdo, e curvas de
desempenho do ADV sdo obtidas numericamente em fungdo da razéo de massas para varios
valores dos ganhos de realimentacdo. No entanto, observa-se que o tipo de realimentacdo
adotado néo possibilita a sintonizacdo do ADV para uma frequéncia de excitagdo qualquer.

Olgac e Holm-Hansen (1995) propdem um novo conceito de ADV ativo denominado
Ressonador Defasado (Delayed Resonator), que usa um atuador realimentado com o sinal de
deslocamento da massa reativa defasado no tempo. Mais tarde Olgac e Hosek (1997), iriam
expandir o conceito do ressonador defasado com a utilizago de medidas relativas de posi ¢éo.
Estes se mostraram eficientes na atenuacdo de vibragdes, com a vantagem de terem uma faixa
de estabilidade teoricamente semi-infinita. Contudo, a andlise de estabilidade e de
desempenho é dificultada pelo fato de que as funcdes de transferéncia envolvem expressoes
transcendentais.

No presente trabalho € proposta uma nova concepcdo de ADV ativo utilizando uma
realimentagdo dada por uma combinagdo linear dos sinais de deslocamento, velocidade e
aceleracdo relativos entre a massa reativa e 0 sistema primério. Conforme sera visto, esta
configuracdo permite obter uma ampla faixa de sintonizacdo dentro da qual é assegurada a
estabilidade.

Nas secOes seguintes sdo desenvolvidas as equacdes do movimento para 0 conjunto
sistema primério+absorvedor, seguindo-se uma andise de estabilidade. E também
apresentado 0 equacionamento para a sintonizacdo do absorvedor com uma fregiiéncia de
excitagdo qualquer e para a sintonizagdo 6tima no dominio da freqiiéncia, através da variagdo
dos ganhos de realimentacdo. Por fim, os procedimentos de sintonizacdo e a eficiéncia do
absorvedor ativo sdo avaliados através de exemplos numeéricos.

2. EQUACOESDE MOVIMENTO E ANALISE DE ESTABILIDADE

O sistema mostrado na Figura 1 consiste de um sistema primério de um grau de liberdade
(my, c1, ki) excitado por uma forca designada por f(t). Ao sistema primario é acoplado um
ADV (my, ¢,, ko) com um elemento ativo que exerce uma forca dada por uma combinagao dos



TEORIA E AVALIACAO COM PUTACIONAL DE UM ABSORVEDOR
DINAMICO DE VIBRACOESATIVO

Rodrigo Franga Alves Mar ques

Domingos Alves Rade

Universidade Federal de Uberlandia, Faculdade de Engenharia M ecanica
Caixa Postal 593, CEP 38400-902, Uberlandia, MG, Brasil

E-mail: rmarques@mecanica.ufu.br, domingos@ufu.br

Resumo

O assunto abordado neste trabalho é o da atenuacéo de vibragdes estruturais com 0 uso de
absorvedores dindmicos de vibracfes. Objetivando conferir a estes dispositivos a capacidade
de auto-sintonizacdo, propde-se ainclusdo de um atuador entre a estrutura priméaria e a massa
reativa, sendo a forga de atuacéo expressa como uma combinacéo linear de medidas relativas
de deslocamento, velocidade e aceleracdo. Iniciamente sdo desenvolvidas as equactes do
movimento para 0 conjunto sistema primario+absorvedor, seguindo-se uma andlise de
estabilidade. E também apresentado o equacionamento para a sintonizagdo do absorvedor com
uma fregliéncia de excitaco qualquer e para a sintonizacdo 6tima no dominio da freqiiéncia
através da variacdo dos ganhos de realimentacdo, sendo os valores dos parametros fisicos do
ADV mantidos fixos. Os procedimentos de sintonizacéo e a eficiéncia do absorvedor ativo
sdo finalmente avaliados mediante a apresentacéo de exemplos numéricos.

Palavras-chave: Controle de vibragdes, Absorvedor dinamico de vibragdes

1. INTRODUCAO

As estruturas de construcdo civil, maguinas e equipamentos industriais estdo
freqlientemente sujeitos a vibragbes mecanicas que podem comprometer seu correto
funcionamento, ou ainda conduzir a falha prematura ou desconforto de operadores e usuérios.
Nestas situacdes, depara-se com o problema de controlar os niveis de vibracdo, de modo a
assegurar condices satisfatérias de operacdo, seguranca e conforto. Vérias estratégias de
atenuacdo de vibracdes de sistemas mecanicos vém sendo estudadas, incluindo desde técnicas
simples baseadas naintroducdo de materiais amortecedores passivos, até o uso de sofisticados
sistemas de controle ativo em malha fechada. Neste contexto, o emprego de absorvedores
dindmicos de vibragdes (ADVs), cujainvencdo é devida a Frahm (1911), tem-se revelado uma
estratégia eficiente e econdmica, tendo sido objeto da atencdo de engenheiros e pesquisadores,
tanto no ambito académico quanto no industrial.

Na sua forma mais simples um ADV € um dispositivo de parametros concentrados de
massa, rigidez e amortecimento que, uma vez acoplado a estrutura priméria, cujas vibracdes
desgja-se atenuar, € capaz de absorver a energia vibratoria nos pontos de conexdo. Conforme
mostrado no estudo realizado por Cunha Jr. (1999), configuracdes mais complexas de ADV's
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Resumo

O fluxo de poténcia foi estimado numericamente usando a resposta dinamica de uma
placa de Mindlin modelada com elementos de nove nés. O elemento utilizado apresenta
os trées modos de corpo rigido e é livre do fenomeno de travamento. A formulacao do
fluxo de poténcia utilizada é mesma utilizada usualmente na estimativa experimental,
a qual é baseada na teoria classica de placas. Os fluxos de poténcia ativa e reativa
foram simulados numericamente considerando um exemplo com uma placa de aluminio
discretizada com dez elementos em cada direcao ortogonal e submetida a uma excitacao e
fixa em um ponto. Os parametros de massa, rigidez e amortecimento usados para simular
a fixacao do excitador eletrodinamico na placa e o ponto de fixacao resiliente, os quais
representam a fonte e o sorvedouro de energia, respectivamente, foram considerados no
modelo de elementos finitos. O mapa do fluxo de poténcia ativa permitiu a indentificacao
da excitacao e do ponto de fixacao resilienteda placa. O divergente da poténcia reativa
foi também estimado. O mapa do fluxo de poténcia reativa permitiu a identificacao do
modo operacional de vibragao.

Palavras-chave: Fluxo de Poténcia, Intensidade Estrutural, Poténcia Ativa, Poténcia
Reativa, Placa de Mindlin.

1. INTRODUCAO

O fluxo de poténcia, ou intensidade estrutural, é uma ferramenta alternativa para a
analise de vibracoes em estruturas. E uma quantidade vetorial complexa definida como
o produto da forca pela respectiva velocidade. O fluxo de energia correspondente a parte
real, denominada ativa, tem origem na regiao onde a estrutura é excitada e aponta na
direcao onde a energia é absorvida, fornecendo, assim, informacoes sobre a localizacao de



fontes e sorvedouros de energia e sobre os caminhos predominantes do fluxo de energia
dentro da estrutura. A sua magnitude é obtida através da média temporal do produto
da forca instantanea por unidade de area pela componente em fase da velocidade. A sua
direcao é dada pelo vetor unitario normal a superficie de medicao. A parte imaginaria,
denominada de poténcia reativa, porém, estd associada a reflexao da energia injetada.
Através dela, podem ser obtidas informagoes sobre a presenca de campo proximo e modo
de vibragao (Gavric, Carniel e Pavic, 1990).

Os métodos utilizados para a estimativa do fluxo de poténcia podem ser classifica-
dos em quatro tipos principais, dependendo da freqiiéncia de andlise e da sua aplicagao
tedrico-experimental (Hambric, 1990): métodos experimentais, método dos elementos fini-
tos, andlise estatistica de energia e elementos finitos usando analogia com a equagao de
conducao de calor.

Neste trabalho, o fluxo de poténcia é estimado utilizando a resposta dinamica obtida
através de um modelo de elementos finitos de placas de Mindlin com 9 nés e livre do
fenomeno de travamento. A formulacao utilizada para o calculo do fluxo de poténcia é
a mesma usualmente aplicada na estimativa experimental (Pascal, Loyau e Mann, 1990),
a qual é funcao apenas do grau de liberdade de flexao e é baseada na teoria classica de
placas.

2. FORMULACAO MATEMATICA DO FLUXO DE POTENCIA EM PLA-
CAS

Sabe-se que para a obtencao experimental do fluxo de poténcia em placas mede-se
apenas a deflexao. Os graus de liberdade de rotacao utilizados no modelo de Mindlin nao
sao medidos. Desta forma, a equacao utilizada para a estimativa do fluxo de poténcia
¢ baseada na teoria classica de placas em que, de modo andlogo ao modelo de viga de
Bernoulli-Euler, a inércia de rotacao e a deformacao por cisalhamento sao consideradas
nulas. A equagao de movimento (Doyle, 1996) é obtida a partir da equagao de equilibrio
de um elemento infinitesimal de placa e utilizando as leis constitutivas da elasticidade
para obten¢ao dos tensores de tensdo e deformacao (Chen e Saleebs, 1994):

Pw (z,y,1)
12

onde p é a densidade , V2 = BB—; + ;—; o Laplaciano, F (t) 0 (z — x,,y — ¥,) a for¢a externa

DV?[V*w (z,y,t)] + ph =F(t)(x — 0,y — Yo) (1)

aplicada no ponto(z,,y,), w o deslocamento fora do plano, D = #}fﬂ) a rigidez de
flexao, £ o mdédulo de elasticidade, h a espessura da placa e v o coeficiente de Poisson.
Supondo uma resposta harmonica, a solugao da eq.(1) é dada por:

w(z,y,t) = (Ale—im 4 Bleikmm) (AZGfikyy i BZGikyy) pit @)

onde w é o deslocamento fora do plano, A; e B; correspondem as amplitudes dos termos
propagativos na direcao x, A, e By na diregao y e k, e k, os respectivos niimero de onda
para os quais vale a seguinte relagao: k2 + k; = k2.

Substituindo a solu¢ao dada em (2) na eq.(1), obtém-se o nimero de onda k:




A expressao do fluxo de poténcia é obtida somando-se o momento M e a forca de
cisalhamento @), ou seja:

. . 4
P, (z,y) = Quw + M,,0, + M,0, @)

Substituindo as expressoes de M e @ utilizadas na obtencao da eq.(1) (Doyle, 1996),
e passando a eq.(4) para o dominio da freqiiéncia, obtém-se a seguinte equagao para o
célculo do fluxo de poténcia em placas (Pascal, Loyau e Carniel, 1993):

_ =D ) 0 i e _ (W OPW oW oW oW

_—=iD |0 (uii e, [OPW  PW\ oW 0*W oW
By, y,w) = 2w {8_y(v W)W B <8y2 +V8x2> dy <(1_V)8x8y ox )}

(5)

onde W é a amplitude complexa de w, w =27 f, 1 =/ —1.
A poténcia ativa é definida pela seguinte expressao:

T(r,9,0) = SRIF@)V()') ()

Aplicando a eq.(6) em (5) e sabendo que R{iZ} = —3{7}:

=

Izy,w)= %“ {V (v2) W — v a 5 g % v (WVW)}
(7)

onde V = (.%Z—l— aif é o gradiente.
Considerando a hipotese de ondas propagativas e independentes e utilizando a relagao
V2W = —k*W, a eq.(7) se reduz a:

I'(z,y,0) = V/DphS {WvW*} (8)
A poténcia reativa é definida pela expressao:

Py = %%{F(w)‘/(w)*} (9)

A expressao da poténcia reativa é obtida aplicando a eq.(9) em (5) e sabendo que
{iZ} = R{Z}:



Pr, (2, y,w) = ;—Déﬁ{ﬂ (v10) 17 - (02W . 62W> o <(1 YAl aW*>}

w ox ozz oy? ox 0xdy Oy
-D_ | o N PW - PW\ oW O*W oW
P = — _— 2 o— — 1 —
=, (7, Y,) 2w §R{ay <V W) W ( 2 T Ox? ) oy <( V) 0xdy Ox )}
(10)

E importante observar que a poténcia reativa total nao pode ser obtida a partir da
eq.(8) substituindo a parte imagindria pela parte real, pois tal substitui¢do resulta na
expressao da componente da poténcia ativa devida as forgas @), e @), conforme pode ser
visto considerando o primeiro termo da eq.(10) e substituindo VW = —k>W:

P = /Dph {VWW*} — /DphR {WVW*} (11)
3. MODELO DE ELEMENTOS FINITOS

A modelagem de placas utilizando a teoria de Kirchhoff (Classica) resulta em frequéncias
naturais mais altas por ser um modelo menos preciso, o qual despreza a deformacao por
cisalhamento. Desta forma, foi utilizado o modelo de placas de Mindlin (1951), no qual
a deformacao de cisalhamento e a inércia de rotacao sao consideradas nao nulas e a linha
reta normal a superficie neutra permanece reta apos a deformacao, porém nao mais per-

pendicular a mesma. As equacdes de movimento para este modelo sao dadas por Doyle
(1996):

0 [ow d [ow ] .
1 w2 O [(0Yy Oty L
5D [(1 V) Vie + (1+v) o < oz oy + Gh o wm_ = plyy,  (12)
1 B ) 0 (O, | Oy [Ow B 1 -
2D {(1 V)V, + (1 +v) 3y ( % + n +Gh _—ay l/)y = plyyy

onde w é o deslocamento normal, 1, e 1, sao as rotacoes das linhas normais a superficie
neutra, h a espessura da placa, p a densidade do material, G = E/2(1 +v) e I, = h?/12.
Interpolando 9, 1, e w através das varidveis nodais w;, 0, e 0y;:

w n N; 0 0 w;
v | =310 N o0 O, (13)
’g/)m =1 0 0 —Ni Gyz’
onde N sao as fungoes de forma e n o nimero de nés por elemento.
A deformacao de cisalhamento 4 e a curvatura k sao dadas por:

w n Wi
v = P’”] = [8@ Hﬂ = B |bai (14)

i=1 Oy



8{91 n w;
me %M = "By |ui (15)
8; —+ 8—11? =1 gyz
onde
0 0 =N,
Byi=10 Ny 0 (16)
0 Niz —Niy

BCi:{Ni,y ~N;, 0

A energia de deformacao é obtida a partir de um elemento infinitesimal de area
da = dx dy:

H:%//(KTDf/i)da—l—%//(7TDcy)da (18)

1 1
H:5//(dTBJTDfod)da+5//(dTBCTDCBcd)da (19)
onde
d=[w 6 0, W Oun Oy | (20)
1 v 0
D;=D|v 1 0 (21)
00 Lt
Eh 10
D, = 22
2(1 —v) [O 1] (22)

As matrizes de rigidez de flexao e cisalhamento sao obtidas através do principio dos
trabalhos virtuais 611 = 0, logo:

K; ://B}’Df Bjda (23)

K, = / / BT D. B, da (24)



Sabe-se, que na aplicacao da teoria de Mindlin em placas finas utilizando a formulacao
isoparamétrica, a integracao completa da matriz de rigidez leva ao aparecimento de tensoes
de cisalhamento espirias e ao fenémeno de travamento da malha. Uma solucao para este
problema é a modificacao do polinomio de interpolacao da deformacao de cisalhamento de
modo que a integracao completa nao leve ao enrijecimento da estrutura. Neste trabalho,
foi utilizado o polinémio obtido por Donea e Lamain (1987), o qual permite a integragao
completa para obtencao da matriz de rigidez. Desta forma, os trés modos de corpo rigido,
fundamentais na obtencao da resposta do estrutura, sao obtidos.

4. RESULTADOS

Para a simulagao numérica do fluxo de poténcia é considerada uma placa de aluminio
de 0,4 x 0,5 x 0,001m. A modelagem ¢é feita utilizando o elemento de placa de Mindlin
com nove nos por elemento. Sao utilizados 10 elementos nas direcoes vertical e horizontal
para a discretizacao da estrutura. A excitacao é aplicada através de uma forca unitaria
(representada pelo ponto ‘A’ na fig.1), possibilitando a entrada de energia no sistema. Os
parametros do sorvedouro de energia (massa, rigidez e amortecimento) correspondentes ao
ponto de fixacao resiliente da placa (representado pelo ponto ‘B’ na fig.1) foram utilizados
no modelo. A adi¢ao de massa no ponto de aplicacao da excitacao para simular o efeito
da utilizacao de um excitador eletrodinamico foi também considerada. A influéncia dos
modos de ordem elevada foi incluida na obtencao da resposta da estrutura devido a sua
importancia na estimativa do fluxo de poténcia (Szwerc, Hambric e Erickson, 1988).

0.5
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0.4 A
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0
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Figure 1: Discretizacao utilizada na placa mostrando ponto onde a placa é presa com
suporte resiliente (‘A’) e o ponto de aplicagao da excitacao (‘B’).

A fig.2(a) mostra o mapa vetorial do fluxo de poténcia ativa. O divergente deste mapa
(fig.2(b)) representa a variacdo do fluxo em cada ponto. A parte clara representa uma
variagao positiva indicando a presenca da fonte e a parte escura uma variacao negativa
representado o sorvedouro de energia.

O mapa do fluxo de poténcia devido a @, e (), indica a posicao das linhas nodais,
permitindo a identificagado do modo operacional de vibragao (Alves e Arruda, 2000). Desta
forma, para a estimativa do fluxo de poténcia reativa foi utilizada a eq.(11). O mapa
obtido e o modo operacional correspondente sao mostrados na fig.3.
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Figure 2: Poténcia ativa (a) e divergente (b) em 74H z.
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Figure 3: Poténcia reativa (a) e modo operacional da placa (b) em 74H z.

5. CONCLUSOES

Neste trabalho a teoria de placas de Mindlin foi utilizada na obtencao da resposta
dinamica da estrutura por ser mais precisa. O modelo foi obtido considerando elementos
de nove nés sem travamento. Para a simulacao numérica do fluxo de poténcia foi utilizada
uma expressao ja validada experimentalmente a qual é baseada na teoria classica de placas.
Observou-se que o mapa de fluxo de poténcia ativa obtidos permitiu a identificacao da
fonte e sorvedouro de energia. A parte reativa, por outro lado, permitiu a idenficagao do
modo operacional de vibracao através das linhas nodais. Este tipo de andlise encontra

aplicacao na localizacao de fontes e sorvedouros de energia em estruturas para controle
de vibracao e ruido.
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Resumo

A identificacdo de pardmetros estruturais e forcas de excitacdo em sistemas mecanicos pode
ser redlizada utilizando-se 0 método das funcBes ortogonais. Neste método, os sinais
temporais envolvidos na equacdo de movimento do sistema sdo expandidos em séries de
fungbes ortogonais. Integrando-se a equagdo diferencial de movimento e utilizando-se a
propriedade de integracdo das séries ortogonais, através da matriz operaciona de integracéo,
obtém-se uma equacdo algébrica que permite identificar os par@metros estruturais ou as forgas
de excitagdo do sistema. Um programa computacional desenvolvido para aplicar este método
permite escolher entre seis tipos de fungdes ortogonais. séries de Fourier, polinémios de
Legendre, polindmios de Jacobi, séries de Chebyshev, funcBes Block-Pulse e fungdes de
Walsh. A viabilidade de aplicacdo do método das fungdes ortogonais na identificagcdo de
sistemas continuos é realizada a partir do estudo de uma barra em vibracdo transversal,
model ada por elementos finitos.

Palavras-chave: identificagéo, fungdes ortogonais, dominio do tempo
1. INTRODUCAO

A identificacdo de parametros de sistemas € um assunto que se encontra dentro de uma
area mais ampla, qual sgja a dos problemas inversos. Na area de Engenharia Mecanica, a
identificacdo de parametros, tanto modais (frequéncias naturais, fatores de amortecimento
modais e modos de vibrar) como estruturais (matrizes de inércia, de amortecimento e de
rigidez), tém sido usados em gjuste de modelos de elementos finitos, controle, deteccéo de
falhas, dentre outros.

Outro problema pertencente a classe dos problemas inversos que tem sido objeto de
estudo é o da identificacdo de forgas de excitagdo a partir de respostas dinamicas. Isto pode
ser de grande valia quando ndo se tem acesso ao local de aplicacdo da forca, ou este é
desconhecido, ou quando a introducdo de um transdutor de forca poderia modificar
significativamente as caracteristicas dinamicas da estrutura (Genaro and Rade, 1998).

Véarios tipos de fungbes ortogonais tém sido utilizados para andlise, identificacdo e
controle de sistemas dinamicos, tais como: funcdes Walsh, polindmios de Laguerre, funcdes
Block-Pulse, polinbmios de Legendre, séries de Chebyshev, polindmios de Jacobi, séries de
Fourier e polinémios de Hermite (Pacheco and Steffen, 1999a).

Neste trabalho, alguns tipos de fung¢des ortogonais foram utilizados para identificagdo de
pardmetros modais e reconstrucéo de forcas de excitacdo. A aplicacdo de uma propriedade
para integracéo de fungdes ortogonais no dominio do tempo, permite transformar a equagéo



diferencial de movimento que rege o sistema, numa equacdo algébrica cuja solucdo nos
permite determinar os parametros desejados ou as forcas de excitacéo, de acordo com o caso
estudado.

Apresenta-se, na seqiéncia, uma breve descricdo das fungdes ortogonais, a formulacdo da
técnica de identificacdo e alguns casos, nos quais aplica-se a técnica de identificagcdo do
dominio do tempo ao problema da vibracdo transversal de barras modeladas por elementos
finitos.

2. FUNCOESORTOGONAIS

Um conjunto de func¢des ortogonais {(g (t)} ,i =1, 2,3, ... édito ortogonal no intervalo
[a,b] se
Ky =0sem#n
b mn
O (D @, (Ddt =Ky, onde:
Ja®Pm n mn Hr<mn¢Osem:n

Se K for o delta de Kronecker, o conjunto de funcdes {(g (t)} € denominado ortonormal.

A seguinte propriedade para integracfes sucessivas no dominio do tempo, de uma base
vetorial de fungdes ortonormais truncada com r termos, se verifica

O ~
O ~

{o(t} (ar)" O[]t} (1)

nvezes

onde [PlOQ"" é uma matriz quadrada com elementos constantes, chamada matriz
operacional
{ot) ={o,() @) .. @_,(t}" éabasevetorial dasérie ortogonal

Uma breve descricdo das funcdes ortogonais utilizadas neste trabalho pode ser encontrada
em Pacheco at al. (1999).

3. TECNICA DE IDENTIFICACAO NO DOMINIO DO TEMPO

A técnica de identificac8o proposta pode ser formulada para utilizar qualquer um dos trés
tipos possiveis de resposta de sistemas mecanicos. deslocamento, velocidade ou aceleracéo,
tanto de sistemas livres como de sistemas forgados. Em razéo da formulagdo para estes trés
tipos de resposta serem muito semelhantes, sera apresentada apenas a formulagdo em termos
do deslocamento.
3.1 Identificacdo de Par ametros

A equacdo do movimento para um sistema com N g.d.l. € dada por:

[Ml{x(t} +[Clx(t} +[KI{x} o (D 2



onde [M], [c] e [K]OONN sio, respectivamente, as matrizes de inércia, amortecimento e
rigidez, {x(t} DN é o vetor dos deslocamentos e {f (t} ON' é o vetor das forgas de
excitaco.

Integrando a EqQ. (2) duas vezes no intervalo [O,t] , obtém-se:

MIQx(e} { x@ £ x@) 1)+ [c]@{xm}m {x@

+[K]” x(Updt? = [{ f () dr®

3)

onde {x(0} e {x(0} sfo os vetores das condigBes iniciais de deslocamento e velocidade,
respectivamente.

Os sinais {x(t} e {f(t} podem ser expandidos em séries de funcdes ortogonais
truncadas com r termos, como se segue:

{x(@} = [XHot} {f (0} = [Fi{at} (4)

onde: [X]OgN" éamatriz dos coeficientes da expanséo de {x(t)}
[F]OoN" éamatriz dos coeficientes da expansio de {f (t)

Substituindo a Eq. (4) na Eq. (3) e aplicando a propriedade para integracéo dada pela Eq.
(1), o seguinte sistema de equagdes al gébricas é obtido:

]l =g (5)

onde:  [H]=| [M] | {M{x(0} | -[m}x(} - [cfx(0} | []] |[] ]
1=[7 18 FR AT TN
(A

Nesta equagéo, {e} 00" € um vetor constante cuja forma depende da escolha particular
da série ortogonal: para as fungdes Block-Pulse, {§ ={1 1 --- 37; para as séries de
Fourier, Chebyshev, Legendre, Jacobi eWalsh, {¢ ={1 0 --- ¢7.

Resolvendo-se o sistema (5) para a matriz [H] obtém-se 0 modelo estrutural do sistema,
representado pelas matrizes [M], [C] e [K], e as condigdes iniciais. Uma solugéo
computacionalmente estavel para (5) pode ser conseguida através do método dos minimos

guadrados combinado com a técnica da decomposi¢do em valores singulares.
Se as respostas livres sdo utilizadas, um sistema de equaces similar a (5) é obtido, com:

[H] =[x} {x@ +M]"{dix0} | -IM"{d | {M K]
H=[@ A ETHNT T



[E]=[X

Como se pode ver nas equacfes acima, ndo é possivel identificar, separadamente, as
matrizes [M] , [C] e [K] quando as respostas livres sdo utilizadas. Porém, independentemente
do tipo de resposta, sempre € possivel formar a seguinte matriz de estado cujas auto-solucdes
fornecem as frequéncias naturais, os fatores de amortecimento modais e os modos complexos
de vibragcdo do sistema:

0 [

— [I] 2N,2N
A=l 1 -] (e

Devido a restri¢les praticas, geramente é impossivel usar um nimero de sensores igual
ao numero de modos gue contribuem para a resposta. Assim, a fim de se criar um modelo
matemético superdimensionado a partir de um numero reduzido de instrumentacdo, uma
técnica denominada Técnica das EstacOes Transformadas tem sido utilizada, juntamente com
o conceito de Fator de Confianca Modal (FCM). O FCM é usado para separar 0s modos
estruturais dos modos computacionais. Detalhes séo dados em Pacheco and Steffen (1999b).

3.2 Identificacdo de Forca

A metodologia para identificac8o de forca € similar aquela apresentada na secéo anterior
para identificagéo de pardmetros modais. Considerando-se que as matrizes [M], [C] e [K]
sd0 conhecidas, € necessario apenas rearranjar a Eg. (5) para estimacéo da matriz [F] , aqua
contém os coeficientes das forcas de excitacdo. Neste caso, as matrizes em (5) sdo dadas por:

[H] =] (A [[M{x©} | Mix(o} +[cHix(o} |
R
El=MX {1 Pt kKM

Resolvendo o sistema (5) para a matriz [H] , € possivel identificar as condigBes iniciais e
os coeficientes da expanséo das forcas de excitagao.

O método das estacbes transformadas ndo pode ser aplicado a sistemas sujeitos a
excitacdo, j& que sua formulagdo é obtida a partir das equagdes do movimento livre. Em
funcdo disto, torna-se necessario conhecer a resposta em todos os g.d.l. do modelo, o que
representa grande restricdo a aplicagdo das fungbes ortogonais para o problema de
identificacéo de forcas.

4, ESTUDO DE BARRASEM FLEXAO POR ELEMENTOSFINITOS

Aqui a formulacdo utilizada para barras em flex&o seguiu Lalanne at al. (1983). Neste
caso, consideram-se barras do tipo Bernoulli-Euler, ou sgja, os efeitos secundé&rios de
cisalhamento transversal e inércia de rotacéo sdo desprezados. Cada elemento de barra possuli
dois nés e cadan6 tem 2 g.d.l.: umatranslacdo e umarotagdo, como mostra a Figura 1.
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Figura 1 — Elemento de barraem flexdo

As propriedades fisicas e geométricas do elemento de barra sdo representadas pelo
modulo de elasticidade normal (E), densidade (p), area da secdo transversal (S), modulo de
inércia de areaem relacdo ao eixo X (I) e pelo comprimento do elemento (L).

O vetor de deslocamento nodal é dado por:

5=fvi Wy va W) (6)
5. APLICACOES

Nas simulagdes numéricas utilizou-se uma barra de aluminio de secdo transversal
retangular em vibracéo de flexdo, com condic¢Bes de contorno livres. Tal barra foi modelada
por elementos finitos utilizando-se 30 elementos. O modelo fisico da estrutura é mostrado na
figura abaixo.

| 1350 mm

\élll|||||||||||||||||||||||||||:

* espessura 4,8 mm

L—-I—38 mm

Figura 2 —Modelo fisico dabarra
5.1 Identificacdo de Parametros Modais

A partir do modelo paramétrico global da estrutura, calculou-se a resposta do sistema,
levando-se em conta a contribui¢&o dos 20 primeiros modos e 2048 pontos no intervalo de 0 a
0,05 s, com a condicdo inicial x3(0) =1m/s. A Figura 3 mostra a aceleragdo do n6 1 na
direcéo Z, ao longo do tempo.

Para 0 processo de identificacdo, utilizaram-se as respostas de aceleragdo dosnés 1, 2, 3 e
4, e foram criadas mais 20 estacOes transformadas ou assumidas. Utilizou-se a série de
Fourier com 81 termos na expansao (r=81). Os resultados com as frequéncias naturais (f) e os
fatores de amortecimento (&) exatos e identificados sdo apresentados na Tabela 1. Os valores



exatos foram obtidos através da solugdo do problema de auto-valores definido a partir do

model o e ementos finitos acima mencionado.

Aceleragdo Al [m/s2]
. [

o

0.01

0.02
Tempo [s]

0.03

0.04

0.05

Figura 3—Aceleracéo dond 1 nadiregdo Z

Tabda 1 — Par@metros modais exatos e identificados

MODO fe [HZ] f, [HZ] e &
1 0,0 0,0 - -
2 0,0 0,0 - -
3 13,5 13,5 0,00 0,00
4 37,2 37,3 0,00 0,01
5 72,9 72,9 0,00 0,00
6 120,5 120,5 0,00 0,00
7 180,0 180,0 0,00 0,00
8 251,4 2514 0,00 0,00
9 334,7 334,7 0,00 0,00
10 429,8 429,8 0,00 0,00
11 536,9 536,9 0,00 0,00
12 655,8 655,8 0,00 0,00
13 786,7 786,7 0,00 0,00
14 929,6 929,6 0,00 0,00
15 1084,5 1084,5 0,00 0,00
16 1251,6 1251,6 0,00 0,00
17 1430,9 1430,9 0,00 0,00
18 1622,6 1622,5 0,00 0,00
19 1826,7 1826,6 0,00 0,00
20 2043,5 20434 0,00 0,00

Obs.: Os sub-indices e ei indicam, respectivamente, val ores exatos e identificados.




5.2 Identificagdo de For ¢as Excitador as

Para o problema de identificagéo de forca, foi aplicada uma excitacdo periddica com dois
harmonicos no né 2 definida por:

f 5(t) =5sin(2000 1tt) + 2 cos(1600 Tt) [N]

Através do método de Runge-Kutta de 4% ordem, as respostas utilizadas no processo de
identificacdo foram geradas no intervalo [0 ; 0,006] s. Neste caso o sina de saida usado foi o

davelocidade.
A Figura 4 apresenta o grafico da forca identificada através das séries de Fourier (r=151).

O erro relativo cometido comparando-se com o valor RMS do sinal foi de 3,4%.

— exaa
identificada | |

3(t) [N]

Tempo [s] « 10-3

Figura 4 — Forcas exata e identificada — séries de Fourier

O resultado obtido fazendo-se a expansdo com as fungdes Block-Pulse (r=512) é
mostrado na Figura5. O erro em relagéo ao valor RMSfoi de 2,7%.

exata
identificada | |

Tempo [s] " 10-3

Figura 5 — Forgas exata e identificada — fungdes Block-Pulse



Ao se introduzir ruido nos sinais de resposta, observa-se que 0 método utilizado é
relativamente robusto. Foi possivel observar que até 3% de ruido aeatdrio sobre os sinais de
resposta, implicaram em erros inferiores a 5% nos resultados apresentados. Para niveis
superiores de ruido, pode ser empregada a técnica das variaveis instrumentais (Seibold, 1997).

6. CONCLUSOES

Neste trabalho, mostrou-se como as fungdes ortogonais podem ser empregadas para a
identificacdo de pardmetros modais e reconstrucéo de forca em sistemas mecanicos.

Os resultados obtidos mostram que este método de identificagdo no dominio do tempo
pode ser aplicado a estruturas continuas modeladas por elementos finitos e indicam a
viabilidade de aplicagéo em estruturas reais.

Pretende-se, na seqiiéncia deste trabalho, realizar um procedimento experimental visando
a identificagdo modal de uma barra com as mesmas caracteristicas da que foi utilizada nas
simulacdes apresentadas.

No caso de identificacdo de forca, talvez a aplicacdo de algum método de reducdo de
model os ajude a contornar o problema relacionado a necessidade de se instrumentar todos os
g.d.l. envolvidos.
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Resumo

Em alguns sistemas mecénicos, ha a necessidade de um monitoramento constante, devido as
suas particularidades e probabilidades de falhas maiores. Com o auxilio de modelos tedricos
bem definidos, alguns métodos de identificacdo de parémetros, observadores de estado e
auxilio a decisdo € possivel monitorar os parametros dos sistemas, fazendo-se assim uma
supervisdo periddica evitando possiveis falhas ou sanando-as 0 mais rapido possivel. Neste
trabalho, desenvolve-se uma metodologia para deteccdo e localizagdo de falhas utilizando
uma combinacdo das propostas feitas por Ibrahim, Fourier e Luenberger, através da resposta
transiente de sistemas. |brahim e Fourier apresentam técnicas de identificagdo de pardmetros
no dominio do tempo e Luenberger apresenta os observadores de estado, que podem
reconstruir os estados ndo medidos ou os valores provenientes de pontos de dificil acesso no
sistema. Neste caso, pode-se detectar falhas nestes pontos sem fazer suas medidas, podendo
monitoré-las através das reconstructes dos estados

Palavras-chave: |dentificacdo de Parametros, Deteccdo de Fahas, Observadores de Estado,
Séries de Fourier

1. INTRODUCAO

A ciéncia tem dedicado especia atencdo nos Ultimos anos a construcdo de modelos
mateméticos capazes de representar o comportamento dindmico dos mais variados tipos de
sistemas. Particularmente, no caso dos sistemas mecanicos vibratorios, tem-se que descrever
matemati camente seu comportamento dinamico, partindo de model os fisicos preestabel ecidos.
Desta forma, escreve-se as chamadas equacdes do movimento, com base nas leis basicas que
regem os fenémenos envolvidos. A andlise dindmica, feita em seguida, depende da integracéo
de tais equacdes, 0 que pode ser feito tanto por métodos analiticos como numeéricos. Assim,
passa-se a conhecer a resposta do sistema a diferentes tipos de excitagdo, sendo possivel,
daguilo que se aprendeu na analise, elaborar recomendacdes de projeto, penetrando-se dentro
da engenharia propriamente dita. Entretanto, € comum, nas equacles diferenciais
representativas dos Sistemas dindmicos, alguns ou varios parametros serem desconhecidos,
geramente pela impossibilidade ou inviabilidade de obtencdo de seus valores através de
medidas diretas das grandezas fisicas que eles representam dentro do modelo. E dentro do
contexto acima que recorre-se a técnicas de identificacdo de parémetros como visto em
Ibrahim (1973 e 1977) e (Melo & Steffen, 1994), onde procura-se determinar os valores
desconhecidos, pela manipulagdo dos sinais de excitagdo e de resposta e das varidveis de
estado do sistema. Em anos recentes, tem-se desenvolvido varios métodos para a



identificagdo de parametros de sistemas dinamicos utilizando fungdes ortogonais. Os
processos de identificacdo a partir destes tipos de fungbes comegam com a construcdo de uma
matriz operacional para a integracdo de vetores de bases ortogonais, 0 que permite a
conversdo de um conjunto de equacOes diferenciais em um conjunto de equacdes
algébricasque éentdo resolvido para se obter os pardmetros desconhecidos, sendo que
0 método utilizado neste trabalho via funcdes ortogonais emprega funcdes de Fourier e
opera no dominio do tempo.

Hé& aproximadamente duas décadas que o problema de deteccdo de falhas tem sido
estudado extensivamente na literatura, basicamente utilizando técnicas atraves de
observadores de estado e/ou métodos de estimacdo de parametros verificados em Luenberger
(1971 e 1979) e Isermann (1995). Quanto a utilizago destas metodol ogias utilizando model os
em sistemas de controle ou para deteccdo de falhas em sensores e instrumentos, pode-se
mencionar algumas mais utilizadas: observadores de Luenberger, observadores dedicados,
deteccdo através de filtros, consisténcia de espaco, observadores robustos para entradas
desconhecidas citados em Minamide ef a/ (1997) e em Huh & Stein (1994 e 1995). Neste
trabalho a deteccdo de falhas é verificada em sistemas transientes utilizando as técnicas de
Ibrahim, Fourier e Observadores de Estado.

2. METODOS UTILIZADOS PARA DETECCAO DE FALHAS
2.1 Método dos Observadores de Estado
Para um sistema linear, invariante no tempo tem-se:
{x (O} = [A{x®O} + [B{u(®)} +[C] {w(t)} (21)
{y()} = [Crd{x(®)} + [Du®} +{v(t)} (22)
Onde [A]OR™", [B]OR™ [Crd DR , [D]OR*? [G]JOR™ ; n a ordem do sistema, p o
ntmero de entradas (u), k o nimero de saidas (y) ei 0 nimero de entradas ruidosas(w). w e v
tém a seguinte matriz de covariancia: E(w) = E(v) = [0]; Eww’) = [Q] ; E(wW') = [R] e
E(wv') = [0], onde [Q] DR e[R] OR¥*
Um Observador de Estado para este sistema ¢ dado por:
{x (O} = [A}{x (O} + [B{u®} +[L] {y®)} -{y ®}) (2.3)
{y (0} =[Cmd {x ()} (2.4)
onde [L] € amatriz do observador (Bhattacharayya,1995). O erro de estimagéo de estado fica
{e()} ={x O} - {x(®} (2.5)
e 0 erro de estimagao na saida ( residuo ):
{e®)} = {y O} - {y()} (2.6)
Substituindo as equagdes (2.1), (2.2), (2.3) e (2.4) em (2.5) e (2.6) tem-se:

{e O} = ([A] - [L][Cre]) {€()} +[L] [DI{u(®)} +[LI{v(D)} - [C{w(D)} (2.7)



2.1.1 indices de Performance e Condicionamento das Matrizes dos Observadores

O objetivo é analisar indices de performance, obtidos através da teoria de norma de
matrizes, que avaliem os efeitos que levam um observador de estado a se tornar mal
condicionado e determinar um indice principa gue sgja utilizado como referéncia. Os indices
de performance séo indices obtidos através da andlise da horma da matriz dos autovetores do
sistema andisado. Se o valor deste indice é proximo da unidade, o Sistema é dito bem
condicionado, caso contrério & dito mal condicionado. Este mal condicionamento das matrizes
acarreta em uma sensibilidade elevada em relagdo a perturbagdes e erros de ordem numeérica
na resolucdo do sistema de equacdes diferenciais (Ge & Fang, 1988).

Simplificando-se a equacdo (2.7) para andlise transiente quanto aos ruidos presentes tem-se:

{&(t)} = ([A] - [L1[Cre]) {e®} = [A2] {e)} (2.8)
onde [A;] =[A] - [L][Cne]. Paracaracterizar o modo transiente do observador para o erro de

estimacdo inicial desconhecido ¢(0) = x(0) - X(0), a matriz do observador [A;] pode ser
decomposta utilizando 0 método de decomposicdo de valores singulares, (Huh & Stein,1994):

[A2] = [Uaz] [3a2] [Va2l' (2.9)
[Uaz] e[Va2] sdo as matrizes singulares esquerda e direita respectivamente, definidas como:
[Uaz] = [{ua} {uz} {ug} .......... {un} 1Az [Vazl = [{va} {Vv2} {v3} .......... {Vr} 1a2

[>a2] =Diag[{o1} {02} {O3} .......... {on} ]1a2

Utilizando as equacdes (2.8) e (2.9) e Huh & Stein, 1995 ,pode-se descrever o indice
ko[ A], que é a condicdo da matriz do observador [[A] - [L][Cie]] em termos danormal; :

ki[RI = Rl |R™Y, (2.10)
2.2 METODO DE IBRAHIM

Esse método de identificagdo é desenvolvido no dominio do tempo e sdo utilizadas as
seguintes equacdes de movimento:

[l e} + [l e} + [k e { 76 (2.11)

onde [M] éamatriz massa, [C] amortecimento e [K] rigidez. Em equacfes de estado tem-se:
{0} =[x} +[Bl{F @} (2.12)
_grapn 0 D 8 oo . .

{x(} = ) H [4] = é[M] A4 114 é [B] = ] _l%Nar@oaallvre tem-se;

@} =[4){x} (2.13)



Os parametros desconhecidos em [A], sdo determinados notando que em qualquer
instante de tempo, a equacdo (2.13) € satisfeita. Assim tomando as vel ocidades, aceleractes e
deslocamentos em dois instantes de tempo a equagdo resultard em um sistema de equactes
diferenciais de coeficientes constantes. Pos multiplicando-a por {x(t)} *, tem-se:

[4] ={x 0K <) (2.14)
2.3 METODO DAS SERIES DE FOURIER

O método de identificacgo utilizando as Séries de Fourier pode sumarizado em trés
etapas fundamentais:

1) Expansdo da excitagdo e da respostaem séries de Fourier.

2) Integracéo das equacdes do movimento e emprego de uma matriz operacional para
integracdo das séries de Fourier.

3) Estimativados parametros pelo méodo dos minimos quadrados.

Para sistemas mecéanicos com varios (n) graus de liberdade, 0 movimento pode ser
representado pela equacdo matricial (2.13), onde

{xY ={{x;0} {x2(0)} {x300)}.......... {x,(1)} } éovetor dos deslocamentos;

{0}y ={ {f,0)} {£>(0)} {f:00}........... {f.@®)} } éovetor dasforcas de excitacdo e

A equacdo de movimento (2.11) pode ser rearranjada utilizando-se formulagcdo de
estado, eintegrando duas vezes segue:

[t OC {0 O {x0)}0 E[j’ {x(r)}d rzﬁ L {o O
fix@endro T oo O+ [A] 00, SRTSEIEE

Coy 8ol oE L fueper B axops
[Le C
[B] E{{{f(r)}dr i (2.15)

Expandindo {x;®)} e{fi(t)}, i=1,n em séries de Fourier tem-se:
{xi)} ={X} {P(1)}
Ui}y ={R} {®@}.i=1n (2.16)
Onde ®(r) é formada por funcdes linearmente independentes e ortogonaisem (0,T):
{D@)} ={DPo(r), P1(0),........ , ©(D), P1 (D)......, D, ()} onde
@(r) = cos(2z1T), z=0,1,2,3....r, € @, (1) = sen(2z1'T), z=0,1,2,3...r
er o numero de termos retidos na série de Fourier. Destaforma € possivel escrever:
{x(0} net = [X] a2 { D)} r2xa €

{f(t)} nxl = [F]Tnxrz { CD(t)} r2x1 (2.17)



sendorz=2r+londe [X]=[ {Xi} {Xz}...{Xn}] e [F=[{F} {F}.... {Fn} ]

Substituindo-se as equagdes (2.17) na equagdo (2.15) tem-se:

[t OC {x(O}t O Ejtj [X]"{d(7)}d rzﬁ L {g T
E{ XD ¢ O [a] £°°, DAl Bs
CIXT{Om) O HxO) +H{xO)tH CJoxargeear B ExopE
[ut L
[B] E{I:{[F] {d(1)}dr E (2.18)

A seguir, a propriedade integral do vetor {®(7)} das séries ortogonais € aplicada a
equacéo (2.18).

[ - [io(n)Har) = [PI{ o) (2.19)

onde [P] é umamatriz operacional de integracdo (Melo & Steffen, 1994). Tem-se, portanto:

qx1" (P8 L {xOHi}'[P] U [X]"[P)2D
i o O i O
[ o T u +[A][ T
E X1 B, HxOH +xOHPE,,  [XTTPIE,,
% g
-[Al ¢ 0 U3TIP = [B] [FI'[PIwe (2.20)
E{ X(O)} gner
onde{j;}'»=[1 0 0 0...0] Daequacdo (2.20) tem-se:
[A] [D] - [B] [G] = [E] (2.21)
C [X]'[P]? O
onde[G] =[[FI'[PI] _, ,[D]:E O e

XTI IPI-{x(OH 3 TP

C (oo e 8
[El = 0 Tem-se, portanto:
i

{XOH}" +{xOH i} TP -[X]"H

nxr2

nxr2

[T HI = 6] =2
| [[D]0
onde [H] = [[A] - B]] oman © ] :E[G]E

Utilizando uma estimativa através do método dos minimos quadrados para a matriz
[H] tem-se os parametros do sistema:



. -1 .
H"= ([0 ) TALEY (2.23)
3. SIMULACAO COMPUTACIONAL
3.1 Sistema Massa - Mola - Amortecedor - 3 Graus de Liberdade

Nafigura abaixo é apresentado um Sistema massa - mola - amortecedor.

C1 X1—» Co Xo—» C3 X3 >
ﬁ/\/\/& M [ AN mz | AAN ms
LYV VN ka ks

—»>
Ke A~~~ Fa(t)
[ Y 7 S—

Figura3.1- Sistema Massa- Mola- Amortecedor com 3 Graus de Liberdade

As equacdes de movimento sio:
my Xl(t) +Cp Xz(t)"‘ (Cl + Cz) Xl(t) + (kA + Ky + k2) Xl(t) - ko Xz(t) =0
my X z(t) -C Xl(t) + (Cz + C3) Xz(t) -C3 Xg(t) + (kB + Ko+ kg) Xg(t) - ko X]_(t) - ks Xg(t): F> (t)
M3 X 3(t) - KaXa(t) - CaXa(t) + C3X3(t) + KaXs(t) + keXs(t) =0 (3.1)

Os valores numeéricos para o sistema analisado s&o:

k;=35877N/m; ka=12000N/m; c;=40Ns/m; m;=3Kg

ko=49711N/m; kg=10000N/m; c,=70Ns/m; m,=2Kg

k3=56628N/m; kc= 5000N/m; c3=30Ns/m; ms3=1Kg

Osvalores de x;(t), Xo(t), e x3(t) foram gerados através do método numérico de Runge-K utta.

A —Método das Séries de Fourier

Os valores dos parametros fisicos tedricos e identificados sdo apresentados na tabela 3.1,
juntamente com os parametros identificados quando € simulada uma reducdo de 10% na
rigidez K, . A diferenca relativa é referente aos valores tedricos e 0 método com falha na
rigidez.

Tedrico Fourier sem falha |Fourier 90% K, Dif. Relativa%
Freg.Nat.f1(Hz) 51.28 51.11 50.83 0.01
Freg.Nat.f,(Hz) 31.89 31.92 31.00 2.79
Freg.Nat.f3(Hz) 15.52 15.48 15.32 1.28
K1 (N/m) 35877.00 35422.21 35678.44 0.05
K; (N/m) 49711.00 50016.54 44877.32 9.72
K3 (N/m) 56628.00 57137.88 57117.97 0.08
C1 (NS/m) 40.00 38.95 39.01 2.47
C, (NS/m) 70.00 68.26 69.03 1.38
C3 (Ns/m) 30.00 29.68 29.59 1.37

Tabela 3.1 - Vaores dos Parametros |dentificados e Tedricos— M éodo das Séries de Fourier




B — Método de Ibrahim

Tedrico Ibrahim sem falha |Ibrahim 90% K, |Dif. Relativa%
Freg.Nat.f;(Hz) 51.28 51.18 50.42 0.01
Freg.Nat.f,(Hz) 31.89 31.87 31.09 2.44
Freg.Nat.f3(Hz) 15.52 15.50 15.34 1.03
K1 (N/m) 35877.00 35755.73 35688.53 0.19
K; (N/m) 49711.00 49815.32 43945.88 11.78
K3 (N/m) 56628.00 56784.91 57327.02 0.09
C; (NS/m) 40.00 38.43 38.67 0.08
C, (Ns/m) 70.00 69.45 68.38 154
C3 (Ns/m) 30.00 29.83 29.19 2.14

Tabela 3.2 - Vaores dos Par@metros | dentificados e Tedricos - Método de I brahim

O sistema mecanico apresentado na figura 3.1 é excitado apenas com condicdes
iniciais de deslocamento e velocidade para uma andlise transiente do comportamento do
observador de estado utilizado na deteccdo e localizacdo de falhas. Foram utilizados 512
pontos amostrados, em um intervalo de tempo total de 0.7 segundos. Os valores das condic¢oes
iniciais foram: x1(0) = 0.025m, x2(0) = 0.000, x3(0) = 0.000, x,(t) = 3.000 m/s, X,(t) = 0.000
m/s e X,(t) = 0.000 m/s.

C — Método dos Observadores de Estado

A equacdo de medidas €[Cne] =[1 0 O] com Xz, X3 ndo mensuravels. Utilizase somente
os vaores de x3(t), considerando-se x1(t) o Unico valor existente e X(t) e xs(t) reconstruidos
através dos observadores de estado. Neste caso séo considerados el ementos sujeitos a falhas:
ki, ko, k3, €1, coecs, Provocando uma falha em K, através de uma diminuicdo de 10% de
sua rigidez, obtém-se os valores da tabela 3.3 que sdo as diferencas dos valores RMS
sistemareal e dos observadores global e robustos aos parametros sujeitos afalhas.

Sistema Rea sem falhas Sistema Rea com 90 % k,
Observador Global .3805020E-07 .4352630E-03
Observador Robusto a ki .3399298E-03 .4539927E-03
Observador Robusto a k» .2587215E-03 .2875644E-05
Observador Robusto a ks .1324463E-03 .1687948E-03
Observador Robusto a c; .1997163E-03 .1334900E-03
Observador Robusto a c, .5394031E-04 .2891130E-03
Observador Robusto a c3 AT774402E-04 .2619044E-03

Tabela 3.3 - Diferenca dos Valores RM S de x3(t) - Falhas em ki, ko e kg

A 12 coluna da tabela 3.3 apresenta a diferenca entre valores RMS do deslocamento do
sistemarea sem falhas e dos observadores global e robustos aos parémetros. A andlise é feita
com o parametro k, em falha ( 2% coluna). Na 1%colunae 1% linha da tabela 3.3, verifica-se
que a diferenca do valor RMS de x3(t) entre o observador global e o sistemarea sem fahas é
da ordem de 10, aumentando para 10 quando provocada falha no parametro k. Neste caso,
ha um distanciamento das curvas e consegue-se somente detectar que existe alguma falha no
sistema, mas n&o se consegue localizar amesma. Na 2%linhadatabela 3.3 (1% e 2° colunas),
a diferenca dos valores RMS de x3(t) entre o observador robusto a k; e o sistema real sem
falhas é da ordem de 103, permanecendo na mesma ordem de grandeza quando provocada
uma reducdo de 10% no parametro K,. Quando € analisado o observador robusto a ko,



verifica-se que a ordem de grandeza caiu de 10 para 10, havendo grande probabilidade da
falha estar no parametro K,, mas todos os elementos sujeitos a falhas devem ser analisados.
A andlise continua da mesma forma até a verificagdo de todos os parémetros sujeitos a falhas
(ks,, €1, c2 ec3). No caso especifico, foi encontrado somente o parametro k, com aproximagéo
t&o significativa de curvas, pois nos outros parametros as diferencas dos valores RM S entre 0s
observadores robustos a ki, ks, ¢;, C; € Cc3 e 0 sistema rea sem fahas permaneceram
praticamente inalteradas, quando comparados com os valores obtidos com 0 sistemarea com
falha em k.. No caso dos observadores robustos a ke e ¢, aconteceu um afastamento das
curvas ( daordem de 10 para 10°%).

4. CONCLUSOES

Foram analisadas duas metodologias de identificacdo de pardmetros no dominio do
tempo e uma de observadores de estado para deteccdo e localizacdo de falhas em sistemas
mecéanicos. As trés metodologias apresentaram resultados bastante satisfatorios. Através dos
resultados obtidos, pode-se concluir que o método dos observadores de estado apresenta
maior rapidez na andlise e acompanhamento da curva de tendéncias de falhas, tendo em vista
gue uma pequena diminuicdo da rigidez provoca uma alteracdo significativa na amplitude do
movimento. Uma andlise interessante a ser feita em trabal hos futuros seria verificar, em um
sistema experimental, qual das metodologias responderia mais rapidamente a alteracoes
gradativas de rigidez.

5. REFERENCIAS

Bhattacharayya S. P., 1995, “The Structure of Robust Observers’, IEEE Transactions of
Automatic Control, vol. AC-21, pp. 581-588.

Ge, W. & Fang, C. Z., 1988, “Detection of Faulty Components via Robust Observation”,
International .Journal of .Control, vol.47, n.2, pp. 581-599.

Hou, M. & Muller, P. C., 1995, “Design of a Class of Luenberger Observers for Descriptor
Systems’ , IEEE Transactions on Automatic Control, vol.40, n°.1, pp 133-135.

Huh, K. & Stein, J. L.,1995, “Well-conditioned Observer Design for Observer-Based
Monitoring Systems’, Transactions of the Asme, vol. 117, pp 592-599.

Huh, K. & Stein, J. L., 1994, “A Quantitative Performance Index for Observer-Based
Monitoring Systems’, Journal of Dynamic Systems, and Control, vol. 116, pp 487-497.
Ibrahim, S. R. and Mikulcik, E. C.,1973; “A Time Doman Moda Vibration Test
Technique”, The Shock and Vibration Bulletin,47: pp 21-37.

Ibrahim, S. R. and Milkulcik, E. C.;1977, “A Method for the Direct Identification of
Vibration Parameters from Free Response”’, The Shock and Vibration Bulletin, 47: 183-198.
Isermann, R., 1995, “Fault Detection and Diagnosis - Methods and Applications’,
Procceedings of 2™ International Symposium of Acustica and Vibratory Surveillance
Methods and Diagnostic Techniques, Senlis (France), vol. 2, pp 777-792/5.

Luenberger, d. G., 1971, “An Introduction to Observers’, IEEE Transactions on Automatic
Control, vol acl6, n°.6, pp. 596-602.

Luenberger, d. G., 1979, “Introduction to Dynamic Systems’. Theory, Modes, &
Applications, New Y ork, Chichester, Toronto, John Wiley & Sons, 445p.

Melo, G. P. & Steffen JR., V.,1994, “Mechanical Systems Identification Through Fourier
Series Time-Domain Technique’, RBCM, Vol. XV, n°. 2, pp. 124-135.

Minamide, N.; Fujisaki, Y. & Shimizu, A., 1997, “A Parametrization of All Observers for
Descriptor Systems’, International Journal of Control, vol. 66, n.5, pp 767-777.
Agradecimentos: FAPESP, CNPq ¢ FUNDUNESP



DETECCAO DE FAL HASEM CAIXASDE CAMBIO VIANANAL ISE TEMPO-
FREQUENCIA DE SINAISDE VIBRACAO

Tobias Anderson Guimar aes

Marcus Antonio Viana Duarte

Universidade Federa de Uberlandia, Faculdade de Engenharia Mecanica, 38400-902,
Uberlandia, MG, Brasil.

E-mail: tobiasg@mecanica.ufu.br, mvduarte@mecanica.ufu.br

Resumo

Componentes transientes de sinais de vibracdo, geradas por defeitos em dentes de
engrenagens, podem ser extraidas por meio de representacfes tempo-freqiiéncia. Usando a
Transformada de Wavelet Continua (CWT), ndo é necess&rio estimar o tempo de duracéo
da componente transiente durante a sua identificagdo, pois uma andlise multiresolucdo é
empregada. Ja a Distribuicdo Pseudo Wigner (PWD), utiliza a vantagem da freqiéncia
instantanea do sinal coincidir exatamente com a curva obtida de cada componente no plano
tempo-frequiéncia, apesar da presenca de termos cruzados de interferéncia. Neste sentido, a
Distribuicdo de Choi-Williams (CWD) consegue manter grande parte das propriedades de
interesse da PWD com reducéo significativa da interferéncia. Estuda-se a aplicabilidade
destes técnicas, em sinais de vibracdo medidos em caixas de cdmbio para deteccdo da
caracteristica transiente provenientes de falhas em dentes de engrenagens, contendo
diversos harmonicos da freqiiéncia de rotagéo.

Palavras-Chave: Distribuicdes tempo-frequiéncia, Engrenagens, Identificacéo
1) INTRODUCAO

Vibragdo de engrenagens, é usualmente dominada por harménicos da freguéncia de
engrenamento, devido ao erro geométrico do perfil dos dentes que se acoplam
periodicamente submetidos a deflexfes durante o carregamento. O aumento de deflexdo,
causado por uma falhainicial localizada em um Unico dente, reflete-se como uma série de
pulsos superpostos ao sinal periodico e espacados entre si pelo inverso da freqiiéncia de
rotacéo da engrenagem defeituosa. A diminuicdo drastica darigidez a flexdo do material do
dente causado por uma falha distribuida e, excentricidades do didmetro primitivo da
engrenagem sdo fontes comuns de modulagdo em amplitude. Em todos estes casos, 0
Cepstrum de Poténcia tem mostrado ser de grande valia na deteccdo do periodo de
repeticdo da familia de bandas laterais presentes no espectro, informando exatamente, o
periodo de modul ag&o associado ao defeito (Randall, 1982).



O cardter transiente e ndo estacionério da vibracdo de deflexdo provocada por defeitos
em dentes de engrenagens, pode entretanto, ser precisamente identificada sabendo-se em
guais instantes de tempo existem determinadas componentes de fregiiéncia. A natureza
multiresolucéo da Transformada de Wavelet que varia a largura da janela de andise para a
decomposicdo do sinal, resulta em uma alta sensibilidade na deteccéo de variagdes locais de
curta duracéo somados a eventos de baixa frequiéncia e longa duracdo comuns em vibracoes
de engrenagens. A relacdo analitica exata da variagdo entre a freqiéncia e o tempo
representada pela freqiéncia instantanea do sinal, obtida via Distribuicdo de Wigner-Ville,
permite identificar facilmente efeitos de modulagdo em amplitude, freqiéncia, bem como,
componentes impulsivas (Qu and Meng, 1991). Sua principal deficiéncia no entanto, esta
na geracdo de termos cruzados de nenhum significado fisico para cada par de diferentes
componentes do sinal e, infelizmente, sinais de vibracéo de engrenagens séo dominados por
harménicos da freqiéncia de engrenamento, gerando padrbes complicados de dificil
interpretacdo. Esta limitacdo é superada na Distribuicéo de Choi-Williams, que realiza uma
filtragem destes termos de interferéncia (Choi and Williams, 1989 ).

E vasto na literatura o nimero de publicagdes tratando do estudo de deteccéio de falhas
em dentes de engrenagens em que, as frequéncias de rotagdo das engrenagens condutora e
conduzida apresentam uma diferenca apreciavel. Dificuldades ocorrerdo, se a relacéo de
transmissdo do par de engrenagens de interesse, possuir uma relagdo de transmisséo
proxima da unidade, devido a proximidade entre as freqUéncias de rotacdo dos eixos de
entrada e saida comuns em caixas de cambio veiculares. Neste trabalho, as ferramentas
tempo-freguiéncia descritas anteriormente e analisadas a seguir, foram aplicadas em sinais
de vibragdo de aceleragdo medidos em caixas de cadmbios automotivas, contendo uma falha
local em um dos dentes do par de engrenagens com estas caracteristicas.

2) FERRAMENTAS TEMPO-FREQUENCIA
2.1) Transformada de Wavelet Continua

A necessidade de um conhecimento “a priori” do sinal s(t), para a definicdo de uma
largura apropriada da janela de andlise, é o principa inconveniente da Transformada de
Fourier de Curta Duragdo, que obtém as propriedades tempo-freqiéncia do sina via
modulagdo em freqiéncia. Para superar esta limitagdo, a Transformada de Wavelet
Continua (CWT) dada na equacéo (1), varia a largura de uma janela, obtendo-se diferentes
resolucdes para decompor o sinal em uma familia de funcBes geradas a partir do seu
protétipo Y(t), deslocada no tempo e dilatada por um fator de escala r, resultando na
seguinte integral de convolucéo:

CWT(Lr) = = | sy e 1)
[{ESanatnsFis

Por ser uma transformacdo linear, a CWT possui propriedades similares a
Transformada de Fourier. Pela definicéo acima, freqliéncia é inversamente proporciona ao
fator de escala e asssm, a CWT proporciona uma maior precisdo na localizacdo temporal e
perda de informacOes relacionadas com a fregqiéncia do sinal em altas frequéncias e,
inversamente, boa resolucdo em freqliéncia e pobre resolucdo temporal em baixas



freqUéncias, de acordo com o principio da incerteza. Altas escalas correspondendo a
wavelet Yi(t) dilatada, realiza uma extracdo das caracteristicas globais das componentes de
baixa frequéncia de s(t) e baixas escalas (altas frequiéncias com Y(t) comprimida) faz uma
caracterizacdo minuciosa (de dentro para fora) de detalhes escondidos internamente em s(t)
(Wang and M cFadden, 1996).

Apesar de ndo se constituir propriamente uma base de fungdes ortogonais, a wavelet
Morlet, devido a sua envoltéria Gaussiana (minimo produto tempo largura de banda de
acordo com o principio daincerteza) com oscilagdo harménica, tem sido aplicada com éxito
na extracdo de informagdes transientes de curta duracéo de sinais (Wang and McFadden,
1996). Wavelets na forma real, introduzem oscilagbes no plano tempo-escala gerada por
sua natureza ondulatéria, sendo preferivel o seu uso na forma complexa. Outra vantagem
do uso da Wavelet Morlet, € a possibilidade de definicdo de uma relagcdo exata entre escala
e frequéncia. Se 0 nimero de divisdes das larguras de banda usada na decomposi¢céo do
sinal, é a constante de proporcionalidade do logaritmo na base 2 do fator de escala continuo
() e adilatagdo de (t), entdo, analisando a escala correspondente a freqiiéncia de um sinal
senoidal, pode-se “rotular” o eixo escala com valores de frequiéncia.

Quanto maior for a similaridade (correlacéo) entre o sinal s(t) e a familia de Wavelets
escol hida para uma dada aplicacéo, maiores serdo os coeficientes Wavel ets cal culados pela
CWT e vice-versa. Particularmente no caso da Wavelet Morlet, quanto menor a diferenca
entre as frequiéncias de s(t) e de Y(t) correspondente a uma determinada escala, maiores
serdo os valores da CWT. Geramente, a semelhanca entre a forma da envoltéria da
componente transiente gerada por defeitos em dentes de engrenagens com a envoltoria
Gaussiana da Wavelet Morlet, torna este tipo de Wavelet, interessante em aplicacOes de
deteccdo de caracteristicas desta natureza (Wang and M cFadden, 1996).

2.2) Distribuicéo Pseudo Wigner

A Funcéo Densidade Espectral de Poténcia dada pela magnitude ao quadrado do sinal
no dominio da freqiéncia (|]S(w)[?) e definida como a Transformada de Fourier da sua
funcéo de autocorrelacdo (R(t)), mede fisicamente, a densidade de energia do sinal por
unidade de freguiéncia (w). Estatisticamente, |S(w)[* representa a funcdo densidade de
probabilidade da amostra representando S(w). Se R(1) € calculada para cada instante de
tempo t, entdo a Transformada de Fourier do modelo de uma funcdo de autocorrelagéo
instantanea R(t,1) mostrada na equacéo (2), define a Distribuicdo de Wigner-Ville (WVD)
representada na equacdo (3) (Cohen, 1995):

R(t,r) = xt + L - 20 2
O 20 O 20
WVD(t,0) = }R(t,r)e‘j‘”dr ©)

Como o sinal x(t) entra duas vezes no calculo, a WVD é dita ser uma Transformacdo
Bilinear ou quadrética e deste modo, a densidade de energia do sinal por unidade de tempo
e freqliéncia é calculada diretamente pela equacdo (3). Desta forma, ao contrario da CWT,
ndo é possivel recongtituir inteiramente o sinal a partir da sua WVD, que é de natureza



quadratica. Sob o ponto de vista de identificacdo, a propriedade mais atraente da WVD, é o
fato da freqiéncia instanténea do sinal, corresponder exatamente a curva do plano tempo-
freqUéncia. Narealidade, x(t) que € arepresentacdo analitica complexa de s(t), possui como
parte real o préprio sinal original e como parte imaginaria a Transformada de Hilbert de
s(t). Como R(t,t) é uma funcéo de variavel complexa, por definicdo, tem-se que a WVD
serd sempre uma quantidade real .

Uma alternativa interessante para se atenuar os termos de interferéncia, consiste na
aplicacdo de uma janela de andlise no calculo da funcdo de autocorrelacdo instantéanea
(R(t,t)) utilizada na WVD, pois R(1,t), considera que todos os pontos do sinal em instantes
de tempo no passado x(t-1/2) e no futuro x(t+t/2) possuem pesos iguais. O efeito da janela
€ justamente aplicar pesos maiores a R(1,t) quanto mais proximos estiverem X(t+1/2)x* (t-
1/2) do instante de tempo t, dando uma maior énfase aos efeitos locais das componentes
situadas nas vizinhancas de x(t)x*(t) (t —» 0). Quanto menor alargura dajanela no dominio
do tempo, menos importancia sera dada as componentes do sina distantes de t, com a
consequente reducdo da interferéncia, surgindo a chamada Distribuicdo Pseudo Wigner
(PWD) definida na equagéo (4) (Cohen, 1995):

PwD(e) = [+ e B - L e 2T o @
4 0 20 O]

0 2000 0O2

Onde h(1/2) representa a janela de andlise escolhida. Produto no dominio do tempo
equivale a convolucdo no dominio da fregliéncia e assim, a PWD ¢é a convolugéo entre a
WVD do sinal e aWVD da janela de andlise, que exerce o papel de um filtro somente no
dominio da freqliéncia visando atenuar os termos de interferéncia (Qu and Meng, 1991).
Entretanto, no caso de duas componentes harméni cas presentes ao longo de todo o intervalo
de duragdo do sina, nunca se terd uma total atenuagd0 dos termos cruzados de
interferéncia, por menor que segja alargura dajanela de andlise usada na PWD.

2.3) Distribuicéo de Choi-Williams

A Transformada inversa de Fourier da funcdo de autocorrelacdo instantanea do sinal
(R(t,1)), define uma nova ferramenta tempo-freqiéncia chamada Fungdo de Ambiguidade
A(8,1). Cada distribuicdo tempo-fregiiéncia particular, relaciona-se unicamente com uma
funcéo do nucleo bidimensional @(8,1) das variaveis tempo T e freqiiéncia 6 no dominio de
ambiguidade, a qual multiplicada por A(8,1), define a funcdo de ambiguidade generalizada
(M(6,1)), caracteristica de cada representacdo tempo-freqiéncia. A Transformada de
Fourier bidimensiona de M(8,T), permite generalizar em uma Unica equagdo, toda forma de
Distribuicdo tempo-frequiéncia definindo a classe geral de Cohen C(t,w) (Cohen, 1995):

1 upl, U - j(rw+td-ub
C(t,a))—ﬁﬂ"[x§+§§< E{ E%«e,r)e (@H0-10) 4 |9 5)

A CWT, WVD e PWD sdo ambos membros da equacdo acima possuindo nucleos
especificos com as integrais estendendo-se de -0 & oo (Cohen, 1995). E notado que os auto



termos de A(68,1) devido a cada componente individual do sinal, ocupam uma regido do
dominio de ambiglidade das varidveis 6 e T passando pela origem e inversamente, 0s
termos cruzados preenchem um espaco neste mesmo dominio ndo interceptando a origem
mantendo-se a uma disténcia constante deste ponto (Choi and Williams, 1989). O papel da
funcéo da nucleo é justamente controlar ou ponderar o dominio de A(6,t) de acordo com as
propriedades de interesse da representagdo. Por isto, com o intuito de enfatizar os auto
termos da Distribuicéo tempo-freqiéncia e atenuar o efeito dos termos de interferéncia, €
esperado que o nacleo @(6,1) aplique pesos maiores a A(6,T) quando 6 e T estiverem
préximos da origem e simultaneamente, menores pesos possiveis a A(6,1), quando 6 e T
estiverem distantes da origem, resultando na funcdo de ambiguidade generalizada.

A Distribuicdo de Choi-Williams (CWD) que utiliza uma funcdo do nucleo do tipo
exponencial (@(6,T) = exp(-6°1%/0)), intercepta a origem do plano de ambigiidade e a0
mesmo tempo, se anula para valores distantes deste ponto, obtendo-se boa resolucdo dos
auto termos no plano tempo-fregqiiéncia com reducdo considerével tanto de forma quanto de
magnitude dos termos cruzados. O parametro o realiza a distribuicdo dos pesos (fatores de
ponderacdo), sendo o responsavel pela relacdo de compromisso entre a concentragdo de
resolucéo e o grau de atenuacdo desgjado da interferéncia. Inserindo o nlcleo exponencial
na equacdo (5) e integrando sobre avariavel 6, tem-se que (Cohen, 1995):

1 727 1 Ow-tf .00 rQ,.0 . 7
w06 o0 arlo ’WS@J?@( @" E%Udr ©

CWD(t,w) =

E quando 0 - o, a CWD tende para a WVD, visto que o0 nucleo exponencia ¢(6,1) =
exp(-6*1%/0) - 1. Para sinais com componentes de fregiiéncia variando lentamente no
tempo, mesmo utilizando baixos valores para 0 parametro o, observa-se uma grande
atenuacdo dos termos de interferéncia sem prejudicar a concentragdo de resolucéo tempo-
freqiiéncia das componentes do sinal (Choi and Williams, 1989). Espera-se portanto, que 0s
termos de interferéncia gerados pelos diversos harmonicos da freqliéncia de rotacdo sgjam
minimizados, facilitando na deteccéo do padréo transiente provocado pelo defeito.

3) METODOLOGIA EXPERIMENTAL

No sistema de engrenagens da caixa de cambio automotiva em estudo, as engrenagens
de dentes helicoidais e retos do eixo primario responsavels por movimentos de marcha a
frente e ré respectivamente, transmite a poténcia ao par correspondente do eixo secundario,
mostrados na figura 1. Como todas as engrenagens excluido o par transmitindo poténcia,
estdo girando na mesma frequéncia, diferentes harmonicos da rotagdo néo pertencentes ao
par de engrenagens da marcha engatada, podem aparecer no Espectro do sinal vibratorio.

Os sinais de aceleracdo de vibragéo foram adquiridos usando um acelerdmetro da Briel
& Kjaer modelo 4317 fixado na carcaga, ligado a um condicionador de sinais e uma placa
A/D, com o sistema operando em vazio arotagdo constante. Apds a amostragem dos sinais
no dominio do tempo, realizou-se uma filtragem passa baixa com um filtro digital do tipo
Butterworth de 6% ordem, com uma frequiéncia de corte igual a 1/4 da freqliéncia de
aquisicdo. Em todos os casos, a fregiiéncia de rotacéo constante do sistema de acionamento
do cambio operando em regime permanente, foi de 35.8 Hz.
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Figura 1 — Fotografia dos eixos primério e secundario da caixa de cambio veicular.
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Figura2 — (a) Sinal no tempo do cambio sem defeito; (b) [CWT%; () PWD usando uma
janela Kaiser-Bessel de larguraigual ao tamanho do sinal; (d) CWD parac = 0.05.



A Transformada de Wavelet Continua (CWT) do sinal da figura 2(a) mostrado na
figura 2(b), ilustra a presenca de véarios picos distribuidos de forma aleatéria causados
possivelmente, por ruidos e pela variacdo entre os dentes das engrenagens. Foi utilizado 12
vozes por oitava para divisdo das larguras de banda das Wavel ets, com os picos distribuidos
numa regido de escalas indo de 10 até 20. Os detalhes das componentes de alta e baixa
freqiiéncia do sina sdo complemente exibidos, devido a alta sensibilidade da CWT a
variagies transientes. As caracteristicas transientes dos harmoénicos préoximos de interesse
(27, 29, 33 e 37) correspondentes as escalas de 12 a 18, mesmo aumentando 0 nimero de
vozes por oitava, acabam no entanto, sendo mascaradas, visto que cada escala, consegue
cobrir apenas uma dada regido de frequiéncias.

A principio, a propriedade da fregiiéncia instantanea da Distribuicio Pseudo Wigner
mostrado na figura 2(c), resolveria o problema de resolucdo para a deteccdo das
caracteristicas transientes destes harmdnicos mas, os termos de interferéncia gerados pela
natureza multicomponente do sinal impede a sua utilizacdo. Estes termos de interferéncia
no entanto, sdo drasticamente reduzidos na Distribuicdo de Choi-Williams mostrada na
figura 2(d), uma vez que as componentes de frequéncia do sina ndo estdo mudando
rapidamente com o tempo, ja que os sinais foram adquiridos com o cambio operando em
rotacdo constante. Torna-se possivel portanto, visualizar os harmdnicos 14 e 37 da rotacéo
da engrenagem conduzida, tanto quanto os mdltiplos 5, 27, 29 e 33 da velocidade da
engrenagem de 35 dentes. De fato, enquanto a CWD tem melhor resolucdo que a CWT, a
CWT possui maior sensibilidade a variacfes de amplitude do sinal.
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Figura 3 — (a) Sinal no tempo do cambio com falha na engrenagem de 35 dentes; (b)
ICWT% (c) PWD usando janela Kaiser de tamanho igual ao sinal; (d) CWD parac = 0.05.
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Figura4 — (a) Sinal no tempo do cambio com falha na engrenagem de 34 dentes; (b)
ICWT% (c) PWD usando janela Kaiser de tamanho igual ao sinal: (d) CWD parac = 0.05.

A Transformada de Wavelet Continua dos sinais das figuras 3(a) e 4(a), ilustrada nas
figuras 3(b) e 4(b) utilizando uma Wavelet Morlet com 12 vozes por oitava, apresenta nas
duas situacOes, um padréo de repeticdo definido quando comparado a figura 2(b), das
caracteristicas transientes provocadas pelo defeito na escala de 13, que cobre o harménico
de ordem 37 da rotacdo das engrenagens de 35 e 34 dentes. A CWT da vibracdo da
engrenagem de 35 dentes, ilustra componentes transientes semelhantes localizadas em
aproximadamente 0.0058, 0.0188 e 0.0318 s, equiiespacados de 0.013 s, que esta associado
ao periodo de rotagdo da engrenagem, onde o contetido de frequiéncias destas componentes
esta variando com o tempo. Andlise semelhante é feitana CWT da vibragéo da engrenagem
defeituosa de 34 dentes mas, neste caso, as componentes transitorias apresentando um
padréo parecido geradas pela falha, estdo situadas em aproximadamente 0.0085, 0.0220 e
0.0355 s, varrendo as escalas de 9 a 20. Apesar da presenca de termos cruzados na PWD
mostrada nas figuras 3(c) e 4(c), é possivel identificar em ambos os casos, as componentes
transientes causadas pela falha, juntamente com o 37° harménico dominante da freqiéncia
de rotagéo das engrenagens de 35 e 34 dentes. Utilizando a Distribui¢do de Choi-Williams
ilustrada nas figuras 3(d) e 4(d), observa-se nitidamente, a presenca dos harmonicos de
ordem 5, 27, 29, 37 e 38 da rotacdo da engrenagem condutora, bem como, os multiplos de
ordem 14, 31, 34, 35 e 37 da frequéncia rotativa da engrenagem de 34 dentes, devido a
reducdo substancial dos termos de interferéncia. Além disto, verifica-se claramente, o
mesmo padrdo transiente observado na CWT para ambas as situagdes. E interessante
observar, que a vibragcdo transiente gerada pelo defeito na engrenagem de 34 dentes,
excitou uma banda de fregliéncias maior com um periodo de duracdo inferior, quando
comparado a CWD mostrado nafigura 3(d).



5) CONCLUSOES

A dta concentracéo de resolucdo tempo-frequiéncia, aliada a uma reducdo dréstica dos
termos de interferéncia, foi o diferencia para a grande performance da CWD como
ferramenta de identificagdo de falhas em dentes de engrenagens, conseguindo detectar em
todos os casos, tanto o padréo transiente gerado pelo defeito, como os diversos harmoénicos
da freqliéncia de rotacdo. As caracteristicas transitorias das componentes geradas pela falha
no dente da engrenagem foram perfeitamente identificadas usando a CWT, mas ndo foi
possivel diferenciar os diversos harmonicos provenientes da fonte do defeito. E no tocante a
aplicacdo da PWD, a presenca de termos cruzados dificultando na distingdo do padréo
transiente dos diversos harmonicos, demonstra a sua limitagdo para sistemas de
engrenagens contendo somente um nuimero reduzido de freqiiéncias dominantes.
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Abstract

In this work, the mathematical analysis of the transient motion of a cylindrical vessel is
presented. The vessdl is supposed to be axisymmetric and the thin shell theory is used in the
derivation of the equations of motion of the shell. The Finite Element Method is used in the
solution of the shell, and curved elements of varying meridian’s curvature are adopted. A
solution of the shell dynamic equations is obtained through displacement functions which
depict the severa possible circumferential modes in terms of sines and cosines of n6, where n
isan integer and 8 is the circumferential angular coordinate. Finally, the Newmark procedure
is adopted to solve the vibration problem in the time domain. Typical results of the transient
analysis are presented and the natura frequencies of the combined circumferential and
meridional modes show good agreement compared to results obtained with the NASTRAN
Finite Element software.

Key words: Vibrations, Thin Shells, Finite Elements
1. SHELL EQUATIONS

The thin shell theory used in this work may be classified as a bending theory and assumes
the presence of al the internal stress components except for shear stresses normal to the
neutral surfaces, which are neglected. In using this theory to obtain the shell equations of
motion, some assumptions and fundamental references have to be considered: (a)The material
of the shell is homogeneous, isotropic and linearly elastic, following Hookes's law; (b) The
geometry of the shell is axisymmetric; (c) The strain-displacement and the stress-strain
relationships are based on Novozhilov (1970); (d) The shell element used is a two node
axisymmetric element of varying meridional curvature (curved element); (e) The displacement
functions follow the approach of Ross et al.(1983,1986,1987); (f) The strain-displacement
relationships of Novozhilov (1970) are:

s R,
1[ v .
aez?%+ucowwsnwé (2

€ :} a—v—vcoscp+@ 3
*® rHos GLe)



_0°w  d%¢@ 1 ou
= +U——+
¥ 0s® 0s® R,0s

2 ; O
kez_}%ta v2v_smcp6v+ w_U Hosn
rg oo r 00 Hos R, &
) :
(pe:g 0 w+coscpaw+sin(pa_v_sncpcoscpv+ 1 du
r- 000 r 006 0s r R, 00

Kk

dr=d(Resing)

r = RgSing Q

Figure 1. Shell of revolution. meridional profile

The assumed displacement functions according to Ross (1983) are:

:(1—2_5) u, cos(ne)+@u ; cos(nb)
V= %vﬂn(n@ﬁ@vi sin(nd)

(4)

(5)

(6)

where 0 isthe circumferential angle, @ is the meridional angle, r is the circumferentia radius
of the shell, R, is the meridional radius of the shell, s is a distance along the meridian, &, is

the circumferential strain, €, isthe meridional strain € is the shear strain in the @0 plane, Kk,
is the circunferential curvature, k,, isthe meridional curvature, K is the twist in the @0 plane,

u is the meridional displacement of the shell, v is the circumferential displacement of the shell,
and w is the displacement perpendicular to meridian of the shell.

(7)
(8)
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where 3 is the rotational displacement of the shell, n is the circumferential wave number, /¢ is

half the shell element meridional length, E:E is the local lement coordinate which varies

from +1 (node i) to -1 (nodej) and u;, v, , w;, B, u;, v, , w;, B;, are noda displacement
values at nodesi and j, respectively.
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Figure 2. Curved element of varying meridional curvature. Representation of
normalised coordinate and node identification. (Component v is orthogonal to w and u
and outward from the plane of the figure).
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Figura 3. Curved element of varying meridional curvature. Representation of
geometrical parameters. (Component v is orthogonal to w and u and outward from the
plane of the figure).



The displacements u, v, w and [3 are assumed to have relative directions as shown in

Figure 3. They may be expressed as a matrix product of the shape functions [N] and the nodal
displacement vector {U,} as,

{U =[Nfu (10)
where
{U"=[u v w] (11)
{UK}T:[ui vi w; B u, Vv, w B,] (12)
[Ny Moo e O
NI=h., . (13

The displacement functions given by Equations (7), (8) and (9) may be replaced in
Equations (1) to (6) to give,

{g=[sfu,} (14)
where
{87460 & €00 ko Ko Kog) (15)
by by O
O
[B]=é=’21 . (16)
%GleZ """ bes%

The relations between forces, moments and deformations can be expressed for the
axisymmetric case in a matrix notation as

{3 =[Dle} (17)
37N NG NGM MM ] (18)
m11d12 ...... d16 O
_[Ya 0
[D]—% : (19)

whrere N, and N, are direct forces per unit length paralel to @(meridiona) and 6
(circumferential) axes respectively, N, is the shear force per unit length parallel to ¢ axis on
face with 8 asnormal, M, and M, are bending moments per unit length about @ and 6 axes

respectively and M 4 is the twisting moment per unit length about ¢ axis on face with 6 as
normal.



2. SOLUTION OF THE SHELL MATRIX DIFFERENTIAL EQUATIONS

The shell matrix differential equations may be represented as

[MYg+[kKd £ R (20)

where {¢ ,{¢ and{d are a generdlised definition of displacement, velocity and accelerations
vectors respectively. To solve the matrix differential equations above, the Newmark scheme
may be employed (Wood, 1990). In Newmark scheme, the first derivative {¢ and the function

{3 itself are aproximated at the (n+1)th time step by the following expressions
{§" =g "H@-aXg "+of{c} " ]At (21)
{d" =g "He" At +[(%—[3){ ¢} " +B{c} "] (Ar)? (22)

where a e [3 are parameters that control the accuracy and atability of the scheme. The choice

a:% and B:% is known as the “constant-average-accelerations method [ 7].

Rearranging Equation (48) and replacing {¢ "™ and {¢ "™ in Equation (46) one arrives
at

[K{d"™ HR] (23)
where

[K]={K]+a,[M] (24)

{RR ™ H{M](a,{c}"+a,{c}"+a,{c}") (29)
where
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3. SAIMULATIONS OF AN INITIAL DISPLACEMENT

Figure 4. Linearly varied loads applied on the cylindrical vessel along the meridional direction.



Preliminary tests with the shell program have shown that the meridional mode shape is
very much dependent on the type of excitation. If one applies an initial concentrated load at the
top of the wall, al meridional modes will be excited smultaneously. Consequently, the
identification of a natural frequency becomes more difficult and a decoupling procedure had to
be considered. In order to stimulate a “pure’ beam-type mode, severa forms of externa load
were tested and the one which best reproduces the shape of this mode is a triangularly
distributed force. The load is linearly varied from zero at the button, to a maximum value at the
top of the shell. These forces are applied on the wall for a certain number of iterations to
create an initial displacement. Then velocities and accelerations are set equal to zero and with a
stored strain energy, the shell isreleased to vibrate.

4. NUMERICAL RESULTS

A certain model of a thin walled cylindrical vessel was select for the purpose of
comparison. The cylinder was fixed at the button end and kept free at the top end. The adopted
geometrical and physical properties of the material were: (a) Circumferential radius of the shell
= 0.1 m; (b) Longitudina length of the cylinder = 0.4m; (c) Shell thickness = 0.0005 m; (d)
Elasticity modulus = 2.07x10" N/m?; (e) Density = 7800kg/m?; (f) Poison ratio = 0.3; (g)
Number of elements = 40.
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Figure 5. Displacement w versus time for wave number n = 2.

A typical result of the transient analysis is shown in Figure 5 which shows the time history
of the normal displacement w at the top of the cylinder. The figure corresponds to a case
where n = 2, where a predictable undamped response is obtained. From this kind of analysis,
estimates of the natural frequencies of the shell were made. The time when the first cross-over
of the curve with the time axis occurs is taken as a reference. When the first lower haf cycleis
completed, the time of the second cross-over is recorded. Assuming that the characteristic
period of the oscillatory motion remains unchanged, the period of the first lower half cycle can
be doubled and inverted for the calculation of the frequency.



A model, with the same geometrical and physical properties cited above, was created with
help of NASTRAN software. NASTRAN mesh was built considering 12 rectangular four
noded elements in the meridional direction and 18 elements in the circumferential direction . In
order to compare results, 6 cases were select and simulated with the present theory and the
NASTRAN software. The cases chosen were the circumferential numbers 1, 2, 3, 4, 5 and 6,
coupled with the first meridional mode. The results of both methods are presented in Table 1
and Figure 6.

Table 1. Natural frequencies obtained by the present theory (Myshell) and NASTRAN

Wave number n | Natural frequency (Hz) — Myshell | Natural Frequency (Hz) —- NASTRAN
1 919,41 921,36
2 366,95 369,05
3 205,61 207,88
4 209,96 215,32
5 301,53 307,36
6 440,09 434,21

*-MYSHELL o - NASTRAN
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wave number n

Figure 6. Natural frequencies of obtained with the present theory and NASTRAN



5. COMMENTSAND CONCLUSIONS

The purpose of this work was to present further details and make a more precise
comparison of the proposed theory with a widely used finite elements software. Details of the
Newmark method applied to the finite elements matrix equations of motion were presented. A
method for obtaining a free undamped vibration motion through an initial and appropriate
excitation was depicted.

As one can see in Figure 5 the cylinder response to an initial triangular distributed load
reveals a consistent succession of constant periods of the vibration cycles with no amplitude
reduction, as predicted by the theory. Furthermore, the natural frequencies obtained through
the present theory and the NASTRAN finite element software were compared and showed a
good degree of correlation.

Although one can use a known finite element software, as NASTRAN, to solve a shell
vibration problem, it should be emphasised that in coupled problem, as in fluid-structure
interaction problems (Menezes et al., 1993, 1995, 1997) such softwares still present
limitations.
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Abstract

This paper presents a simple portal frame structure of nonlinear behavior under internal
resonance conditions. The equations of motion of a simplified two degree of freedom model
are obtained via a Lagrangian approach. Free undamped and resonant forced damped
vibrations are analyzed for several energy levels to show the onset of chaotic motions in both
cases. Poincaré Maps and Lyapunov exponents are obtained and commented upon. Possible
application to real civil engineering structures is suggested.

Key words: Nonlinear Dynamics, Structures, Chaos
1. INTRODUCTION

This paper is concerned with the study of free and forced nonlinear vibrations of
structures under internal and external resonance conditions for several energy levels. We
search for examples of practical civil engineering problems for which chaotic motions may
occur.

The nonlinear vibrations of frames have been investigated by a number of researchers. As
early as 1970, Barr and McWannell (1970) studied a frame under support motion, but
nonlinear elastic forces were not taken into account. Y et, these are extremely important and
affect qualitatively and quantitatively the analysis. Brasil and Mazzilli (1990) studied the
related problem of a framed machine foundation of similar geometry. They recast the
problem, considering both inertiadl and elastic nonlinear effects, including that of the
geometric stiffness of the columns and geometric imperfections, such as the elastic
deformations of the frame, before the excitation would come into action. Some other studies
of nonlinear oscillations of other portal frames under a single ideal harmonic excitation will
be found in several papers by Brasil and Mazzilli (1993, 1995). Another study of a structure
under several ideal harmonic loads is presented by Brasil (1999). An extension to the non
ideal case (limited power supply) will be found in Brasil and Mook (1994).

Here, another related problem of considerable practical importance is presented. A simple
portal frame with two vertical columns and a horizontal pinned beam is considered. If linear
behavior should be adopted, the two first vibration modes, anti-symmetrical (sway) and
symmetrical, respectively, would be uncoupled. In our model, consideration of the shortening
of the bars due to bending render a set of two coupled nonlinear equations of motion derived
viaa Lagrangian approach. Next, the physical and geometrical characteristics of the frame are
chosen to tune the natural frequencies of these two modes into a 1:2 internal resonance.



Modal saturation and energy transference due to interna coupling and external resonance are
observed at certain levels of excitation.

To study the possible onset of chaotic motions, two cases are considered.

a) Undamped free vibrations with initial conditions exciting each one of mode separately. As
the system level of energy increases, the other mode is set into motion due to the interna
coupling with regular interchange of energy between the modes. Further increase of energy
will cause irregular motions (chaos).

b) Damped forced vibrations due to ideal harmonic excitation resonant with each one of the
modes separately. As the system level of energy increases, the other mode is set into motion
due to the internal coupling with regular interchange of energy between the modes. Further
increase of energy will cause irregular motions (chaos).

2. PROBLEM DEFINITION
21 The Mode€

The portal frame in Fig. 1 is considered in the analysis. It has two columns clamped at
their bases with height h and cross section moment of inertia I, , with concentrated masses
m at their tops. The horizontal beam is pinned to the columns with length L and cross
section moment of inertia I, . A linear elastic material is considered whose Y oung modulus is
E . The structure will be modeled as a two-degree-of-freedom system. q; is related to the
horizontal displacement in the sway mode (with natural frequency ) and @, to the mid-
span vertical displacement of the beam in the first symmetrical mode (with natural frequency
). The stiffness related to these modes are k. and kg, respectively. Geometric nonlinearity
comes from shortening due to bending of the columns and beam, givenby Ah and AL . In
the forced vibration case, an unbalanced motor, with total mass M, is placed at the mid-span
of the beam. The angular velocity of its rotor is given by Q rendering an harmonic excitation.
Coefficients of modal linear viscous damping ¢; and ¢, may be adopted.

2 1 Uy Us
IT_r.J' Ecj v #& .................. "J v2 ................
El b E Uz
h El, El.
+ + +
L/2 L/2

Figure 1. The model portal frame

The two non dimensional generalized coordinates of this model are chosen to be

qlz%’ qzz% (1)



where u; is the lateral displacement of M in the sway mode, and v, is its vertical
displacement in the first symmetric mode.

The linear stiffness of the columns and of the beam associated to these modes can be
evaluated by a Rayleigh-Ritz procedure, rendering:

_ 3El _ 48E| (2)
kc_ 3 b 3
h L

The geometric nonlinearity is introduced by considering the shortening due to bending of
the columns and of the beam as:

1 2 1
== == 2 3
Ah 2C(hq1) Al 2B(h a,) ©)

were, by the same Rayleigh-Ritz consideration as before,

C:i B:ﬁ (4)

2.2  TheEquationsof Motion

To derive the equations of motion, the generalized Lagrange's Equations will be used.
The kinetic energy and the total potential energy (including the work of the conservative
forces) are, respectively,

T=%{(2m+M)h2qf+(M L)} (5
v=maLgke-meO g Gk LG G UGG, ©

rendering, for damped forced vibrations the following two equations

.. 2 . E.®
d,*w.q,=2M.09,-a.9,0, +(2m+—M)hz (7)
6,40, =2,0,-a.q - & + BV ®
2 2™2 212 2™ L M L
where
o2k, =mg0) kz C _ cz _k.CL  _kCh
T omem T e He vl O omam A2 oL

E;(t) and Ex(t) are timeideal forcing functions to be defined in each case.



3. NUMERICAL SIMULATIONS

In order to search for possible irregular oscillations in this model, numerical simulations
are carried out and their results presented in this section. To that end, Equations 7 and 8 are
transformed into a set of four first order differential equations. Next, they are numerically
integrated using a Runge-Kutta algorithm and Poincaré Maps (PM) are presented to
characterize the geometry of the dynamics of this model. Lyapunov Exponents (LE) are aso
calculated to confirm possible chaotic motions.

3.1 FreeUndamped Vibrations

Here, damping is neglected and no forcing functions are considered, leading to free
vibrations resulting of severa initial conditions. These change the level of energy imparted to
the system and may excite directly only one of the two modes. Nevertheless, due to internal
resonance, this energy may be passed back and forward between the modes.

Firgt, initial conditions are set to directly excite only the first (sway) mode at arelatively
low level of energy. Figure 2a presents the related PM in the g, x q;" plane (with g,=0 and g’
> 0). If the energy imparted to the system is increased, a certain point is reached so that this
same PM, shown in Fig. 2b, displays a chaotic character, confirmed by the LE calculation.
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Figure 2a Figure 2b

It is interesting to note that Poincaré Maps in the g, x g’ plane (with ;=0 and ;" > 0)
for this case, shown in Figures 3a and 3b, for the same two levels of energy, present chaotic
motions too.

Next, initial conditions are set to directly excite only the second (Ssymmetric) mode at a
relatively low level of energy. Figure 4a presents the related PM in the g; X ;" plane (with
g2=0and g’ > 0). If the energy imparted to the system isincreased, a certain point is reached
so that this same PM, shown in Fig. 4b, displays a chaotic character, confirmed by the
calculation of the LE.
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It is surprising to note that Poincaré Maps in the g, x g’ plane (with q;=0 and ;" > 0)
for this case, shown in Figures 5a and 5b, for the same two levels of energy, do not present

chaotic motions.
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3.2 Damped Forced Vibrations

Now linear viscous damping is adopted and harmonic forcing functions are considered
with fixed Q frequency and may be made to be resonant with only one of the two modes.
Nevertheless, due to internal resonance, energy may be passed back and forward between the
modes. Amplitude of these functions are also increased gradually, searching for chaotic
motions.

First, we set Q 0wy to directly excite only the first (sway) mode at a relatively low
amplitude. Figure 6a presents the related PM in the g; x ;" plane (with g,=0 and ¢’ > 0). If
the amplitude is increased, a certain point is reached so that this same PM, shown in Fig. 6b,
displays a chaotic character, confirmed by the calculation of the LE.
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It is interesting to note that Poincaré Maps in the g, x g’ plane (with ;=0 and ;" > 0)
for this case, shown in Figures 7a and 7b, for the same two amplitude levels, also present

chaotic motions.
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Next, we set Q [0y, to directly excite only the second (symmetric) mode at a relatively
low amplitude. Figure 8a presentsthe related PM inthe g; x ;" plane (with q=0and g,’ > 0),
showing only two plotted points for the steady state regime. If the amplitude is increased, as
shown in the MP of Fig. 8b, the same two point pattern is observed, with no chaotic motions.
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Similarly, we note that Poincaré Maps inthe g, x g’ plane (with g;=0 and g, > 0) for
this case, shown in Figures 9a and 9b, for the same two amplitude levels, present only
periodic motions.
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4. CONCLUSIONS

A two degree of freedom model of a simple portal frame of geometric nonlinear behavior
was studied for free and forced vibrations. Conditions of internal resonance were set, allowing
for exchange of energy between the modes. The increase of the level of energy imparted to
the system lead to chaotic motions in certain situations, as shown via Poincaré Maps and the
calculation of Lyapunov exponents. Extension of this work for non ideal sources of energy is
initsway and will be reported in the future.
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RESUMO

O presente trabalho € um estudo de uma placatriangular e outraretangular em balancgo, de
comportamento linear, a fim de se compararem as freqiiéncias naturais obtidas pelo método de
elementos finitos via residuos ponderados com resultados experimentais. Para se redlizar os
ensaios experimentais foram construidas bancadas numa base de concreto para impor a
condicdo de engastamento rigido e indeslocavel. As placas em estudo possuem dimensoes:
triangular, no eixo x 0,80 m, eixoy 0,70 m e espessura 0,003 m; retangular, no eixo x 0,72
m, eixo y 0,70 m e espessura 0,003 m. O material da placa utilizada € de ago. Fixando-se a
placa triangular em balanco na base de concreto, e utilizando um analisador de fregliéncia
interligado a um acelerbmetro e com a excitacdo feita com uso de um martelo apropriado,
foram levantadas as frequiéncias naturais. Repetiu-se 0 ensaio também para a placa retangul ar
0 mesmo procedimento. Os resultados obtidos pelo método de elementos finitos em estudo,
foram comparados com resultados obtidos pelos ensaios. Comparou-se também com
resultados obtidos pelo software comerciad ANSY'S, os dois casos de placas apresentaram
excelentes resultados.

Palavras-chave: Elementos finitos, Freguéncias naturais, Placas
1. INTRODUCAO

O Método dos Elementos Finitos € um procedimento para discretizacdo dos continuos da
Fisica Matemdtica. A solucdo analitica de equagdes diferenciais € substituida por uma
aproximagdo constituida de uma superposicao de funcdes coordenadas, cujos parametros sao
determinados e aplicando-se o0 Método dos Residuos Ponderados. Para que o estudo de
método numérico tenha confiabilidade em seus resultados, comparou-se com resultados
obtidos através de ensaios experimentais e também com o software comercial ANSY S para
mostrar a eficiéncia do método utilizado e do programa desenvolvido em linguagem Pascal .



2. EQUACAO DIFERENCIAL DO MOVIMENTO DASPLACAS
2.1 Hipoteses

No desenvolvimento da equacéo diferencial do movimento serdo admitidas as seguintes
hipéteses:

a - Peguenas deformacgoes e deslocamentos,

b - Retas normais ao plano médio da placa permanecem normais a esse plano apés a
deformacéo;

¢ - O valor datenséo oz - tensdo normal ao plano da placa - € desprezivel quando comparado
aos valores de ox e ay;

d - Carregamentos somente normais ao plano médio da placa indeformada.

2.2 Relagbes deslocamentos-defor magoes
Dateoriada elasticidade linear, tem-se:

ex=M oy = oy =M Y (1)
ox ay dy ox

2.3 Esfor gos solicitantes
Figura 1 mostra um elemento de placa de espessura h e de dimensbes dx e dy, onde os

eiXos X ey estdo situados no plano neutro da placa. O carregamento dinamico q(x,y,t) presente
na figura considerada € transversal a placa e possui dimenséo de forca por unidade de area.

dx

pé

Figura 1. Carregamento dindmico de um elemento de placa.

Fazendo-se o equilibrio, obtém-se:

2 2 2 2 2
MX:—DM+V6 WE My:—DM+Va_WE Mxy:+D(]_—V)a_W

Hox2  ay2 P Hay2  ox? P oxdy

2 3
e Myx=-D(1-v)2™Y  onde D:L2 )
0xdy 12(1-v*4)
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Figura 2. Esforgo cortante e momentos atuando sobre um elemento de placa.
2.4 Equilibrio de um elemento de placa

Equilibrio dos esforcos na direcéo z,

2 2
al\gx_za Mxy 6My+q(x y,t)_hpaw ©)
ox oxoy ay” ot?

Substituindo a Eq. (2) na Eq. (3), resulta-se:

°w
ot> (4)

9w o'w  o'w A y.D-hp
+2 + =
ox*  oxPay® oy’ D

2.5 Condigdes de contorno da placa

Figura 3. Condic¢oes de contorno para uma placa em balanco.
3. METODO DOSELEMENTOSFINITOSVIA RESIDUOS PONDERADOS
3.1 Método dosresiduos ponder ados
A aplicacdo do método dos elementos finitos exige, como condicdo prévia, a

transformacdo da equagdo diferencial do movimento em uma equagdo integral equivalente.
Para isso considerando a funcdo y= \(x,y), arbitraria no espago e no tempo, continua e duas



vezes derivavel no dominio da placa e tal que, ao longo de Cd, em qualquer instante, ocorra:

y—Oeﬂzo dondeﬂ—ﬂ:OemCd.
on ox oy

Multiplicando ambos lados da Eq. (3) pela fungdo y e integrando no dominio da placa
resulta:

EB Mx 0° Mxy | 0°My 0°w
-2 +q(x,y,t)—h
LYFax 2oy Ty TAYDPeGA

gjxdy 0 (5)

Integrando na regido de contorno, resulta:

HFMX Zanyy+g;ZMygjxdy+J' wnds - I _yMnds—

“w O
o a(x, y,t)gixdy (6)
[

Supondo-se uma solucéo aproximada para o deslocamento da placa w (X,y), os esforcos
Mx, My e Mxy poder&o ser calculados através da Eq. (2). Adotando-se a solugdo aproximada
w, aEq. (3), ndo sera satisfeita:

2 2 2
OTMx_50TMy  OTMY | ixyit)-hp L =R#0 0
0x oxoy oy ot?

onde R = residuo no ponto de coordenadas (x,y).
3.2 Discretizacédo da funcéo peso e hipotese de Galerkin

Aplicando-se uma discretizacdo pelo Método dos Elementos Finitos e adotando uma

solucdo aproximada (w) para o deslocamento transversal da placa (w(x,y,t)), da seguinte
forma:

w= nZ(WjNJ1+aJNJ2+ﬁJNJ3)+ i(Wijl-'-aJsz-'_'BiNig) ®)

j=n +1

onde w é o deslocamento transversal, a e 3 sdo rotaces nos pontos nodais, e N sdo funcdes
de interpolacéo.

A hipétese de Galerkin, é quando, as funcfes de ponderacdo serdo as mesmas utilizadas
parafuncdes de forma.



3.3 Formulacao matricial

Substituindo a Eq. (8) naEg. (2), e por suavez na Eq. (6), resulta:

KX+M X =F ©)
onde
K=D {FbZN H@ZNt%H}ZN H@ZNt%y 2N ':H:pth FpZN HH‘)ZNt
- Hﬂ Hox? HHox? H Hoy? HHoy? ax? HHay? H Hoy? HHox?
2N 2Nt

2(1- dxd

4055y iy 1O o
M = th’ J’Q NN ‘dxdy (11)
F =—([ Ngdxdy - [ NVnds+ ON Mnds 12)
- .H.Q .ICU J.Ccr on

4 ELEMENTOSFINITOSPARA PLACAS
4.1 Elemento triangular

A numeracdo nodal € anti-horaria e a espessura (h) € constante ao longo do dominio do

el emento.
X
N2
Z
h
3 #
Y

Figura 4. Sistema de coordenadas e numeracdo de nos.

4.2 Matrizderigidez

A obtencdo da matriz de rigidez demanda um trabalho consideravel, Joseph et al (1979),
por meio de manipulacdo algébrica obteve-se a expressdo da matriz de rigidez. Utilizou-se a
propriedades do material E = 210x10° Paev = 0,3.

Kel

= Q'UQ
8AL;

4.3 Matriz de massa

Substituindo-se o vetor de interpolacdo N, na Eq. (10), obtém-se a matriz de massa do
elemento triangular em estudo. Utilizou-se a propriedade do material p = 7830 Kg/m®.



5. MODOSNATURAISDE VIBRACAO

Um modo natural de vibragdo é aguele onde todos os pontos do dominio do problema
considerado executam um movimento harmonico simples de mesma frequéncia e fase, na
auséncia do corregamento externo. Logo:

0° V aqy O
J’I %TMX 2—— Mxy 6y2 My%jxdy— w J’IQ yhpVdxdy (13)
Naformamatricial:
KX -w?MX =0 (14)

As freqiiéncias naturais foram obtidas utilizando o método de Jacobi.
6. ESQUEMA DOSENSAIOSEXPERIMENTAIS

Uma placa triangular (geometria triangulo retangulo) é fixada numa base de concreto para
impor a condicdo de fixagdo rigida e indeslocavel. Aplicou-se 0 mesmo procedimento para
placa retangular. Um aparelho que medem as frequéncias naturais foi instrumentado como se
mostra na Figura 5, e excitou-se a placa utilizando um martelo de impacto. Apés alguns
segundos o aparelho registra freqiiéncias naturais que estéo citadas nas Tabelas 1 e 3.

martelo de
wmpacts

Briel & Kjaer Placa em balanl;o i

10

0| " A

Figura 5. Esquema para obter frequiéncias naturais experimental mente.

7. ANALISE DOSRESULTADOS

Os resultados de freguiéncias naturais obtidos pelo Método de Elementos Finitos (M.E.F.)
utilizou-se divisdo de mahas 4x4 em casos de placas triangular e retangular, foram
comparados com fontes de Leissa (1969), ANSY S, e ensaio experimental.

Tabela 1. FreqUéncias naturais - Placa triangular

FreqUéncias (Hz) wl w2 w3 w4 w5 w6
Leissa 6,88 29,69 - - - -
ANSY S 7,20 28,24 38,64 71,17 93,70 123,69
M.E.F. 7,31 29,39 40,11 74,50 94,39 128,65
Experimental 6,80 28,00 34,40 74,80 93,20 131,00
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Figura 6. Frequéncias naturais de Placa triangular em balanco.

Tabela 2. Desvio percentual — Placa Triangular

(%) wl w2 «3 w4 «5 w6
M.E.F. x Leissa 7,50 1,02 - - - -
M.E.F. x ANSYS 1,50 3,91 3,66 4,47 0,73 3,86
M.E.F. x Exper. 6,98 4,73 14,24 0,40 1,26 1,83
Tabela 3. Frequiéncias naturais - Placa retangul ar
Frequéncias (Hz) wl w2 w3 w4 w5 w6
Leissa 5,20 12,72 31,98 40,96 46,49 -
ANSYS 5,17 13,01 31,93 42,41 47,15 83,59
M.E.F. 5,17 13,03 32,26 42,06 47,12 82,05
Experimenta 5,20 13,20 32,40 41,20 46,00 80,40
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Figura 7. Frequéncias naturais de Placa retangular em balanco.




Tabela 4. Desvio percentual — Placa Retangular

(%) wl w2 w3 w4 w5 w6
M.E.F. X Leissa 0,58 2,38 0,87 2,62 1,34 -
M.E.F. x ANSYS 0,00 0,15 1,02 0,83 0,06 1,88
M.E.F. x Exper. 0,58 1,30 0,43 2,04 2,38 2,01

8. CONCLUSOES

O presente trabal ho teve a preocupacdo de mostrar que o0 método de elementos finitos (via
residuos ponderados), aplicado numa placa em balanco, possuem uma precisdo muito boa de
freqiiéncias naturais como se mostram nas Tabelas 2 e 4. O maior desvio percentua
apresentado no caso de placa triangular foi na primeira e terceira freqiéncias em relacéo
Leissa e Experimental. Em relacdo ANSY S apresentaram desvios bem comportados ficando
abaixo de 5%.

O desvio percentua para o caso de placa retangular, apresentaram de uma forma mais
uniforme, ficando abaixo de 3%. Em particular com relagcdo ao ANSYS, ficaram abaixo de
2%. Portanto o método de elementos finitos em estudo apresentaram freqliéncias naturais
extremamente confidveis principalmente para o caso de placa retangular.
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Resumo

Neste trabalho sdo apresentadas as técnicas de detec¢do de envelopes e de decomposigéo
em wavelets. E feita uma comparagio da eficiéncia destes métodos, determinando-se em quais
situacdes € aconselhada a aplicacdo de uma ou outra metodologia. Estas técnicas sio validadas
através de suas aplicagdes em sinais simulados e em sinais obtidos em uma bancada de laboratdrio.

Palavras Chave: Wavelet, Envelope, Rolamento, Bandas de Alta Frequéncia.

1. Introducao

O desempenho de maquinas rotativas ¢ dependente de uma série de componentes, dentre os
quais pode-se destacar os rolamentos. Tais componentes apesar de seu baixo custo sdo importantes
no desempenho destas maquinas, pois uma falha nos rolamentos pode acarretar danos em
componentes mais importantes. (Bovi e Lépore, 1999)

Com a evolugdo tecnoldgica tornou-se necessario a aplicagdo de metodologias precisas na
identificacdo de falhas em rolamentos, dentre as quais destacam-se a analise do espectro de
vibragdo, detec¢do de envelopes e recentemente o uso de transformadas tempo-frequéncia.
(Santos e Lépore, 1999)

Neste trabalho sdo apresentadas as técnicas de detec¢do de envelopes e de decomposigéo
em wavelets. E feita uma comparagio da eficiéncia destes métodos, determinando-se em quais
situacdes € aconselhada a aplicacdo de uma ou outra metodologia.

Em uma andlise prévia do sinal de vibragdo sdo determinadas as bandas de frequéncia onde
as informagdes a respeito dos defeitos em rolamentos sobrepdem-se as influéncias de outras
fontes de excitacdo, como por exemplo o desbalanceamento e o desalinhamento.

Estas técnicas sdo aplicadas a sinais simulados computacionalmente, onde sdo incluidos os
efeitos de modulagdo em amplitude pelas frequéncias naturais do caminho de propagacio entre
o defeito e ponto de medida, e a modulagdo em amplitude gerada pela variagdo de carga ao longo
dos elementos moveis do rolamento.

Em uma bancada de laboratorio sdo ensaiados rolamentos com defeitos introduzidos
artificialmente na pista interna e externa. Os sinais adquiridos sdo utilizados para a validagdo
destas metodologias de analise em aplicagdes praticas.



2 Analises de Bandas de Alta Frequéncia

Em sinais de vibracdo adquiridos em mdaquinas rotativas, tem-se um espectro rico em
informagdes, nele estdo presentes sinais provenientes de fendmenos como desbalanceamentos,
desalinhamentos, defeitos em rolamentos, entre outros.

Os sinais provenientes dos rolamentos sdo os que possuem menor amplitude quando
comparada as produzidas pelos demais defeitos. Para determinar-se falhas nos rolamentos deve-
se analisar as bandas de alta frequéncia, onde se localizam as frequéncias naturais referentes ao
caminho de propagacdo entre a fonte de excitacdo e o ponto de medida das vibragdes.

Esta andlise é baseada no conceito de que forcas transitorias sdo capazes de excitar as
frequéncia naturais de uma estrutura. Como a passagem de um elemento rolante por uma regido
defeituosa do rolamento gera forg¢as de natureza impulsiva, € razoavel admitir que estas forcas
irdo excitar preferencialmente as frequéncias naturais do caminho de propagac¢do da vibragdo
entre o defeito e o ponto de medida. Desta maneira nestas bandas de frequéncias os sinais de
vibragdo provenientes do rolamento serdo amplificados.

Geralmente estas frequéncias se localizam acima de /000 Hz , portanto a filtragem do sinal
nestas regides do espectro permite isolar os sinais provenientes do rolamento, uma vez que os
demais defeitos se encontram em frequéncias proximas a frequéncia de rotagdo do eixo que sdo
inferiores a 1000 Hz. (Braun, 1986)

Devido a modula¢do em amplitude do trem de pulsos, com as frequéncias naturais, sdo
notadas no espectro bandas laterais em torno destas frequéncias. Estas bandas laterais sdo portanto
portadoras de informagdes a respeito das condi¢des de operagdo do rolamento, de tal maneira
que um aumento em suas amplitudes ¢ um indicativo do aumento da severidade do defeito no
rolamento, uma vez que o ganho fornecido pela estrutura pode ser considerado invariante. (Braun,
1986)

Neste trabalho utiliza-se a analise em bandas de alta frequéncia como uma pré andlise para
aaplicagdo da técnica de deteccdo de envelopes, largamente utilizada na identificagdo de defeitos
de origem impulsiva. (Bovi e Lépore, 1998).

Apds a filtragem do sinal na banda de interesse este € retificado, e posteriormente ¢ utilizado
um filtro passa baixo com frequéncia de corte ligeiramente acima da maior frequéncia de repeti¢do
do trem de pulsos originado pelos defeitos.

Este procedimento permite conservar apenas o contorno do sinal, caracterizado pelas baixas
frequéncias. Esta metodologia € preferida em detrimento ao uso da transformada de Hilbert
devido ao seu melhor rendimento computacional.

Deve-se notar que esta técnica € extremamente dependente dos pardmetros de amostragem
do sinal, principalmente quando € necessario ndo apenas detectar a presenca do defeito, mas
também a evolugdo da severidade das falhas presentes nos rolamento. Baixas resolugdes em
frequéncia irdo acarretar erros na estimativa do espectro comprometendo a sensibilidade do
método.

Em geral devido a necessidade em se analisar frequéncias altas, a aquisi¢do deve se dar com
um numero elevado de pontos, afim de reduzir a niveis satisfatorios a resolu¢do em frequéncia
do espectro.

Realizar um elevado nimero de médias € um procedimento adequado uma vez que ocorrera
uma redugdo dos erros aleatdrios na estimativa do espectro, bem como uma reducéo do nivel de
ruido no sinal sob analise.(Bendat and Piersol, 1986)

Estas limitagdes aumentam o tempo de andlise e requerem uma quantidade razoavel de
memdria para o processamento destes sinais, uma vez que a quantidade de pontos por amostra e
o nimero de amostras sdo elevados.



3. Deteccao de Falhas em Rolamentos Utilizando Wavelets

O uso de wavelets no monitoramento das condi¢des de operagdo de maquinas tem se
expandido principalmente devido a capacidade desta técnica de tratar sinais ndo estacionarios e
de detectar padrdes de onda localizados ao longo do sinal amostrado. (Liu and Ling, 1999)

Neste trabalho utiliza-se uma wavelet desenvolvida a partir da resposta ao impulso de um
sistema mecanico, este desenvolvimento € baseado na caracteristica da resposta do mancal de
rolamento a excitag¢des do tipo impulsivas oriundas dos defeitos em seus componentes. (Lépore
e Santos, 1999)

A wavelet mae utilizada possui duas propriedades matematicas importantes para o tratamento
de sinais : ortogonalidade e ortonormalidade. Estas duas caracteristicas sdo determinantes para a
precisdo e pela representacdo univoca do sinal ( Santos, 1999). Esta fungfo € escrita na equacao
seguinte:

(-a)
Viper =5 = _oAprd =T =& o tr(t-1)
I(e('“) cos(B +¢)) dt 0 J1-&2 0
f HB =2m* f* (t-1)
wf,qa,{,r :O t <T

Utilizando a familia de wavelets geradas a partir da wavelet mae definida na equacéo 1 o
sinal ¢ decomposto segundo o algoritmo “Matching Pursuit” escrito na equagao abaixo :

R’ :<R?,¢/yn >¢/yn +R™  n=0..m o

O termo R f" refere-se ao sinal adquirido, e o conjunto ¥ aos parametros da wavelet mae.

A determinagdo das fung¢des 557 que melhor se adaptam ao sinal, € realizada através de um
algoritmo de otimizacdo, onde as variaveis de projeto sdo os pardmetros da wavelet mae
respectivamente frequéncia, fase, coeficiente de decaimento e instante de tempo de inicio do
pulso. A fung¢@o objetivo € descrita como abaixo :

Riy,

O algoritmo de otimizag¢do utilizado é uma combinag¢do entre o algoritmo
“Simulated Annealing” modificado (Santos, 1999) e o método do gradiente descendente. Esta
metodologia foi adotada devido ao mal condicionamento numérico da funcdo &, que exige
algoritmos de otimiza¢do menos susceptiveis a presenca de minimos locais.

O término do algoritmo de decomposi¢ao ¢ determinado quando os valores dos indices de
correlagdo k se reduzirem a valores proximos daqueles obtidos na analise de um sinal tipo ruido
branco com o mesmo diciondrio (Mallat, 1993). Esta relagdo ¢ escrita na equago abaixo :

k(R7)> Ek(R, ] 4)



Através dos parametros das fungdes ¥ , que decompdem o sinal, sdo calculadas as
propriedades do trem de pulso, determinando assim as condi¢des de operagdo do rolamento.

Neste trabalho utiliza-se a analise de bandas de alta frequéncia como um pré processamento
do sinal afim de reduzir o espaco de busca referente a variavel /', este procedimento reduz o
numero de iteracdes do algoritmo de otimizacdo e um aumento da eficiéncia do método.

O uso da decomposi¢do em wavelets ndo requer sinais amostrados com alta resolugéo,
porém o custo computacional é maior que do método de detec¢do de envelopes. O uso da
decomposi¢do em wavelets € justificado pela baixa susceptibilidade do método a presenga de
ruido, sua capacidade em detectar padrdes de ondas especificos e pequenas variagdes de amplitude
dos padrdes de onda.

O custo computacional da decomposi¢do em wavelets ¢ decorrente da necessidade de se
realizar a integral de convolugdo para determinar o pardmetro 7. Na metodologia proposta, o
calculo da integral de convolugdo ¢ feito utilizando a transformada de Fourier. Este procedimento
para uma amostra de tamanho 7, reduz o numero de operagdes de n’ para 2*/og n , levando a um
aumento da eficiéncia do algoritmo.

4. Simulacio Numérica e Bancada experimental.

Devido a cinemadtica do movimento de um rolamento o defeito em cada um de seus
componentes, elementos rolantes, pistas interna e externa, sdo facilmente isolados através da
frequéncia de repeticdo dos pulsos produzidos pela passagem de um elemento rolante pela regido
defeituosa.

Para um rolamento de uma carreira de esferas, as equacdes que definem as frequéncias de
repeticdo dos pulsos determinadas pela andlise cinematica do mancal, sdo :

f=|f.-f|  Defeitonapistainterna
f =|f.-f,| DefeitonaPistaExterna

f. =05f, (L-y)+05f,(1+y) (5)

— b
B

Na equagdo 5, f,, f, € f correspondem as frequéncias de rotacdo da pista movel, pista
interna e pista externa respectivamente. Os termos d,, d ¢ ¥ so, respectivamente, o didmetro
do elemento rolante, o didmetro primitivo do rolamento e o dngulo de contato entre as pistas € 0s
elementos rolantes.

Com as frequéncias de repeticdo dos pulsos determinadas pode-se escrever um modelo
matematico que representa a forma de onda gerada por um defeito em um rolamento (Braun,
1986) :

x(t):zgi(t—JTi)U(t—JTi)

<‘ wdtH 6
I (6)

H
a®=Ae " Hooge,t+g



Na equagdo 6, w,, Pe & sdo propriedades fisicas do caminho de propagacdo do pulso
originado ao ponto de medida. O termo U(#-j*T) corresponde a um pulso de amplitude unitaria
e periodo de repeticdo correspondente as frequéncias da equagdo 5.

Deve-se notar que na equagdo (6) existe somente uma frequéncia portadora do trem de
pulsos, pode-se acrescentar ainda um segundo efeito de modulag@o em amplitude, este efeito ¢
dependente da posi¢do em que se encontra a falha, uma vez que este ¢ dependente da carga
aplicada ao rolamento.

Este efeito de modulacdo em amplitude € devido a distribui¢do de carga ndo uniforma ao
longo das pistas do rolamento. Esta distribui¢do de carga gera pulsos de amplitude diferentes
quando a falha passa por regides submetidas a cargas diferentes. Este efeito somente sera notado
quando a falha estiver em um elemento mével do rolamento.

Quando considera-se o efeito de modulagdo em amplitude a expressio que descreve a onda
gerada pelo rolamento € descrita pela equagdo seguinte :

Xi(t)=Zgi'(t_jTi)U(t_jTi) O -Q %.i(l—ccsg)ﬂ
0 06, Q, 4T<6.. 00~ ema 5 o0 H (7)
gilt)= NEL p=2mit

Neste trabalho utiliza-se a equagdo (7) para gerar sinais de defeitos em rolamentos
numericamente. Estes sinais sdo utilizados posteriormente para a andlise do desempenho de
ambos os métodos propostos, detecgcdo de envelopes e decomposi¢do em wavelets.

Na bancada experimental foram ensaiados rolamentos FAG 6306, que possui diametro
primitivo de 53.1 mm e o didmetro dos elementos rolantes de 12.5 mm. Nos rolamentos ensaiados
foram introduzidos artificialmente defeito na pista interna e externa separadamente. Os defeitos
consistiam de um risco longitudinal ao longo de toda pista. A posi¢do dos defeitos introduzidos
foi escolhida devido a possibilidade em se estudar a influéncia da modulacdo em amplitude
provocada pela variagdo de carga.

A rotacdo do eixo foi controlada através de um inversor de frequéncia SIEMENS modelo
MICROMASTER 6SE3112-1EA40 com poténcia de 0.5 Hp, que permite variar a velocidade de
rotagdo do eixo entre 0 e 60 Hz. Os rolamentos foram ensaiados sob diversas condi¢des de carga
radial aplicada. Na figura 1 € mostrado um diagrama esquematico da bancada utilizada para os
ensaios.

Condicionador de Sinal

Rolamento Ensaido

VAN / /AN
i

Aplicagéo de Forca
E

i 8 |41 [
Driver Inversor de Frequénca i JLifgiules

ok

Conversor

=

Figura 1- Diagrama esquematico da bancada para ensaios de rolamentos



Os sinais foram adquiridos utilizando um acelerdometro tipo 4367 B&K, e armazenados em
computador utilizando um conversor A/D Win30DS4 Uei-Dagq. Utilizando-se um condicionador
de sinais acoplado ao acelerdmetro, os sinais sdo filtrados analogicamente afim de se evitar o
aparecimento de frequéncias fantasmas.

O rolamento foi montado ao eixo com uma pré carga inferior a recomendada pelo fabricante,
tal montagem permite ampliar o efeito de modulacdo em amplitude pela carga. Esta pré carga
faz com que nos testes onde o defeito esta localizado na pista interior, mével, o impulso gerado
pelas esferas tenha amplitudes pouco maiores que o ruido de fundo. Esta metodologia permite
avaliar a sensibilidade dos procedimentos de identificagcdo propostos a presenca de ruido de
fundo na detecgéo de sinais com baixas amplitudes.

Na tabela 1 ¢ mostrada a capacidade da decomposi¢do em wavelets de detectar pequenas
variagdes na amplitude dos pulsos. O valor da média refere-se ao aumento observado em todo
trem de pulsos gerados pela equagdo (7). Nota-se que o desvio padrio do aumento das amplitudes
¢ maior quando adiciona-se um ruido branco ao sinal, isto deve-se a modulagdo em amplitude
pela variacdo de carga que gera alguns pulsos com amplitudes da ordem do ruido adicionado.

Tabela 1- Sensibilidade do método de decomposi¢do em wavelets ao aumento da severidade
dos defeitos gerados pela equagédo 7

Niveis de .Forc;a _N!vel de Rwdq Média Desvio Padrio
Impulsiva Adicionado ao Sinal

Nulo 5.0001 0.0009
1.05*Referéncia

10% 45621 2.9429

Nulo 10.0001 0.0002
1.10*Referéncia

10% 8.5416 3.5693

Nulo 15 0.0002
1.15*Referéncia

10% 14.8294 3.8889

Nulo 20 0.0003
1.20*Referéncia

10% 17.7550 4.1603

Os sinais adquiridos na bancada de laboratorio foram amostrados com uma frequéncia de
aquisi¢do de 20 KHz, e 16384 pontos por amostra. No método de detec¢do de envelopes foi
utilizada um média no dominio da frequéncia de 60 amostras. Para a decomposi¢do em wavelets
utilizou-se sinais adquiridos com 20 KHz de frequéncia de amostragem e 2048 pontos por
amostra.

Na figura 2 e na figura 3 sdo mostrados o espectro de envelopes e a decomposicdo em
wavelets, apos a filtragem na banda de alta frequéncia utilizada na detec¢do de envelopes, para
rolamentos com defeito na pista externa e interna respectivamente. Nos ensaios realizados foram
aplicados ao rolamento 20.463 Kgf de carga.

As rotagdes aplicadas nos ensaios sdo 15 Hz e 30 Hz para os rolamentos com defeito na
pista interna e externa respectivamente, resultando em uma frequéncia de repeti¢do dos pulsos
de 75.18 Hz e 91.75 Hz para os dois casos.

Na figura 2 nota-se que ambos os métodos estudados sdo capazes de detectar a presencga do
defeito no rolamento, no grafico do espectro de envelopes ¢ notado um pico em 91 Hz
correspondente ao defeito na pista interna, no sinal decomposto em wavelets os pulsos produzidos
pelo defeito sdo identificados no sinal e possuem uma frequéncia de repeti¢do de 91.74 Hz.
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Figura 2- Espectro do envelope e o sinal decomposto em wavelets para um rolamento com
defeito na pista externa

As amplitudes dos pulsos s@o obtidas diretamente, no espectro de envelopes pela amplitude
do pico correspondente e no sinal decomposto em wavelets nas amplitudes dos pulsos.

Na detecgao de defeitos na pista interna do rolamento, mostrado na figura 3, nota-se que o
espectro de envelopes ndo possue resolugdo suficiente para identificar o defeito. Isto deve-se a
baixa amplitude dos pulsos, provocada pela modulagdo em amplitude originada da variagdo da
carga ao longo da pista movel.
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Figura 3- Espectro do envelope e o sinal decomposto em wavelets para um rolamento com
defeito na pista interna

Para este caso o envelope detecta os pulsos de maior amplitude, aqueles originados na
regido de maior carregamento, resultando em picos proximos a frequéncia de rotacdo do eixo. A
decomposi¢do em wavelets por sua vez detecta a frequéncia de repeti¢do dos pulsos, 74.394 Hz,
devido a sua capacidade em detectar no sinal padrdes de onda bem definidos.

5. Conclusdes

O uso do procedimento de filtragem do sinal nas bandas de alta frequéncia centradas nas
frequéncia naturais do caminho de propagacdo do defeito ao ponto de medida, possibilitou uma
melhora no desempenho computacional da decomposi¢do em wavelets, tanto pela redugdo do
espaco de busca quanto pela eliminacdo prévia dos sinais oriundos de outras fontes de vibragao.



A técnica de deteccdo de envelopes em bandas de alta frequéncia, mostrou-se robusta e com
baixo custo computacional sendo indicada quando o defeito localiza-se na pista fixa do rolamento,
onde ndo ocorre a modulagdo em amplitude pela variagdo da carga.

O uso da decomposi¢do em wavelets mostrou-se mais eficaz para a deteccdo de defeitos
localizados na pista interna do rolamento. Esta metodologia, € pouco sensivel a presenga de
ruidos de fundo sendo capaz de identificar inclusive os pulsos de menor amplitude. As simulac¢des
da Tabela 1 indicam que a decomposi¢do em wavelets € eficiente também na detecgdo de pequenas
variagdes na severidade do defeito.

A técnica de deteccdo de envelopes quando comparada a de decomposi¢do em wavelets tem
um menor custo computacional, porém exige que os sinais sejam adquiridos com altas taxas de
amostragem e um elevado nimero de pontos. A técnica de decomposi¢do em wavelets apesar de
apresentar um elevado custo computacional mostrou-se eficiente, mesmo com poucos pontos
amostrados.
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Resumo

Neste artigo, apresenta-se um estudo sobre o controle ativo das vibracBes das pontes
rodoviarias submetidas a acdo do tréfego dos veiculos. O modelo estrutural do sistema
principal é baseado no método dos elementos finitos e o carregamento proposto consiste de
uma carga concentrada que percorre toda a extensdo da ponte com velocidade constante. Para
0 controle da ponte, projetou-se um sistema de controle ativo baseado nas técnicas de controle
otimo quadratico. Os resultados das simulacfes, na presenca ou ndo do controle, mostram o
comportamento do sistema ao longo do tempo o que permite uma melhor escolha dos
parametros de controle.

Palavr as-chave: Pontes Rodoviarias, Atuadores, Controle Otimo

1. INTRODUCAO

Vigas de pontes em geral sdo elementos flexiveis e portanto estdo sujeitas a vibracdes
provocadas pela passagem dos veiculos ou pela agdo do vento. Esta situacdo pode afetar a
integridade da estrutura ou, também, causar desconforto dos usuarios dessa via de acesso.
Mecanismos de controle ativo podem ser empregados para reduzir os efeitos nocivos destas
oscilagdes, entretanto sempre existe a dificuldade de se encontrar atuadores de poténcia e
vel ocidade de resposta adequados as massas envolvidas e ao tempo de excitagao.

O controle ativo das vibracdes em pontes, provocadas pela acéo do trafego de veiculos,
tem sido objeto de estudo de vérios pesquisadores. Como exemplos dos trabalhos publicados
nessa area, pode-se mencionar as pesquisas realizadas por Abdel-Rohman & Leipholz (1978),
(1980) e Abdel-Rohman & Nayfeh (1987). Todos estes trabalhos demonstram a eficiéncia do
controle das oscilagOes transversais em vigas de pontes utilizando-se um sistema de tirantes e
atuadores.

No presente artigo, investiga-se a eficiéncia da aplicacdo de técnicas de controle 6timo na
atenuacdo das vibracfes em uma viga simplesmente apoiada submetida a acéo do trafego de
veiculos, o qual € representado como uma carga concentrada que percorre toda a extensdo da
ponte com vel ocidade constante.



2. MODELAMENTO DO SISTEMA
2.1 Representacdo grafica do problema

A estrutura analisada consiste de uma viga de concreto simplesmente apoiada que sofre a
acdo de um carregamento dindmico, o qual € representado por uma carga concentrada de
amplitude constante, que percorre toda extensdo da ponte com velocidade uniforme. Para o
controle do sistema principal, definiu-se no meio do v&o da ponte um atuador que promove
uma forcavertical responsével pelo controle das vibragdes da ponte (figura 1).

vt P(Y)
X
_— e — — — — — — — — — — — — — — — — — — —
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V777777279
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v y
Figural

2.2 Barras sob flexao

O método de modelamento utilizado para solugdo desse problema segue a metodologia
apresentada por Warburton (1976), baseada no método dos elementos finitos para barras sob
flexd0. A equacgdo diferencial para um Unico elemento de viga em flex@o, conforme proposto
por Lopez-Y anez & Sousa (1997) pode ser escrita como:

Ov,0D D12 6 -12 6 mvo 0156 220 54 -13[W,
MH mge 47 -e 22dBH parp22 47 13 -37F
v, B_I_?’El-lz -6l 12 -6l fD+Egs4 13 156 -22|
EM. H 06el 212 -6l 4%5hH 13 -3% -221 4°

@)

sendo, | o comprimento do elemento, A; a &rea da secdo transversal, El arigidez a flexdo, p o
peso especifico, Vi e Vi as reacOes elésticas transversais ao eixo da peca, vi € Vi 0S
deslocamentos transversais V" e Vi as reacdes de engaste perfeito, M; e M; os momentos
elasticos, 6 e 6; as rotagdes, e M;" e M~ os momentos de engaste perfeito, onde os indices sio
relativos as extremidadesinicial e final de umabarrade rigidez aflexdo El, (Figura 2).
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2.3 Grausdeliberdade do sistema

Para esse problema foram admitidos os seguintes graus de liberdade, figura 3.
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2.4 Equagbes do M ovimento

Fazendo a andlise do equilibrio para cada no, é determinado um sistema de equacdes
diferenciais, representado matricialmente na equacao 2, cujos coeficientes sdo apresentados no
APENDICE A.

[MJu(t) +[K] v(t) = P(t) + U(t) @

onde M é amatriz de massa, K a matriz de rigidez, v(t) o vetor de deslocamento, P(t) o vetor
de carregamento externo, devido ao trafego de veiculos, e U(t) aforca de controle.

Para tornar mais realistica a ssimulacéo, na equacdo do sistema principal € considerado
umarazéo de amortecimento modal da ordem de & = 2% a qual é compativel com o esperado



para este tipo de estrutura (Yang & Giannoupoulos, 1978). Desta forma, 0 movimento da
ponte passa ser descrito pela equagéo 3.

[MJu(t) +[D Jw(t) 4 K v(t) = P(t) + U (1) €)
onde D, é amatriz de amortecimento do sistema.
3. CONTROLE DO SISTEMA

3.1 Sistema na forma de espaco de estados

Segundo Ogata (1993), o conceito de estado de um sistema dinamico, pode ser definido
como sendo 0 menor conjunto de varidveis tal que o conhecimento destas varidveis em t = to,
junto com o conhecimento das entradas no sistema para t = tp, determina completamente o
comportamento do sistema para qualquer instante t > t,. No problema estudado, o sistema
continuo inicia é discretizado e reduzido a um modelo de pardmetros concentrados (equagdo
3). Com isto, pode-se obter a forma da equagéo de estado, ou sgja:

x(t) = [A]x(t) +[Bu(t) [ R P(t) (4)
sendo:
00
0
0 o Il 0O 00 O 00 O v(t)O
A= } B= ; F= ; B,=UUex(t)= etor d
Fuk -wen,f BT TR B0 O T
eln
estado do sistema

3.2 Controle 6timo

Considere 0 sistema linear invariante no tempo, representado pela equagéo 5,

x(t) = [Alx(t) +[g u(t) (5)
onde x(t) é o vetor de estado de dimensdo n, U(t) € o vetor de controle de dimensdo r, A € uma
matriz constante de ordem nxn e B € também uma matriz constante, mas de ordem nxr.

O problema de se projetar um sistema regulador 6timo (Ogata, 1993) resume-se a, dada a
lel de controle linear expressa pela equagéo 6,

u(t) = -[Krjx(t) (6)

determinar a matriz constante de realimentagdo Kr (de ordem rxn) que minimize o indice de
desempenho quadrético (equacéo 7)

J =}(xT O[Qlx®) + U B[RU) @)



onde Q é uma matriz positiva definida (ou semidefinida) hermitiana ou real simétricae R é
uma matriz positiva definida hermitiana ou real simétrica.

Existem diferentes técnicas para se encontrar a resposta deste problema, conforme
apresentado em Lewis & Syrmos (1995). Neste artigo, a solugdo encontrada baseia-se no
segundo método de Lyaponov (Ogata, 1993).

3.3 Determinacéo da matriz de realimentacéo

Segundo Ogata (1993), a matriz de realimentacdo € obtida iniciamente resolvendo a
equacdo algebrica de Riccati, paramatriz P (equacéo 8).

AI'TAH{AA 1B R[\HTP+Q=0 ®

e finamente substituindo P na equacdo 9

[kr]=[R"BTH 9)
4. SIMULACAO

Para simulacéo do sistema foram consideradas as seguintes caracteristicas para 0 modelo:
drea da secdo transversal A, = 0,3160(m?), rigidez a flexdo da viga de concreto, El =
5,19x10°(KN.m?), comprimento total de 30(m) e peso especifico 2500(Kg/m). J& o
carregamento dinamico, consiste de uma carga concentrada com médulo de 225(KN), que se
move com uma vel ocidade constante de 60(Km/h), ao longo véo.

O software MATLABL utilizado na simulacdo da ponte também permite, para uma dada
equacdo de estado, a resolucdo da equacdo algébrica de Riccati e o caculo da matriz de
realimentacéo de estado Kr (Shahian & Hassul,1993).

Asfiguras 4 e 5 mostram o formato dos diagramas de blocos para o sistema sem e com a
realimentacao de estado, respectivamente:

Figura4d



U(t) = -Kr.x(t)

Kr (=

Figura5

Como resultado da simulacdo do sistema, pode-se observar (figuras 6 e 7) a variagdo da
deformacéo &, ao longo do tempo, respectivamente na auséncia ou ndo do sistema de controle
otimo.

Flecha no meio do véo para a viga sem controle ativo Flecha no meio do véo para a viga com controle ativo
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Para a determinacdo da matriz de realimentacdo de estado foram utilizadas as seguintes
matrizes no indice de desempenho:

M 00 0O 00 0 0O
© 10 0 000 07
01 0 00 0 oO
_%}0010000000% B
Q_%)00 0 10008‘3R_0’001
® 00 0 010 0g
@00000105
M 00 0O 00 0 1F



A determinacdo dos elementos da matriz Q e R em geral é feita através de diversas
interacbes (Shahian & Hassul,1993) e com base na experiéncia do projetista. Na figura 8,
como exemplo do procedimento, podemos acompanhar o comportamento de &, para
diferentes valores do elemento Q(4,4) da matriz do indice de desempenho.

Flecha no meio do véo para a viga com controle ativo para difentes Q(4,4)
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Figura8

5. CONCLUSOES

Um método para o controle das vibragdes transversais de uma estrutura submetida a um
carregamento dinamico é considerado. O sistema principal estudado € uma viga de ponte de
vao unico simplesmente apoiada, e a excitacdo usada € uma carga concentrada que percorre o
vao da ponte; o dispositivo de controle empregado consiste de um atuador no meio do véao da
viga projetado segundo as técnicas de controle 6timo. Os resultados colocados em gréficos
mostram a variagdo no tempo da flecha central da ponte, para os casos da viga sem e com 0
dispositivo de controle. Outro gréfico mostra a influéncia das matrizes ponderadoras no
controle do sistema. Analisando os dados encontrados, verifica-se uma mudanca acentuada no

comportamento da estrutura, na presenca do controle, aliada a uma consideravel reducdo nas
amplitudes maximas al cancadas pelas deformacdes.
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Resumo

Este trabalho trata da determinacao das caracteristicas modais de uma cavidade acustica
constituida por um reservatério esférico de paredes flexiveis contendo fluido pressurizado.
Devido a pressao interna, as paredes da cavidade tendem a se deformar originando uma
tensao que pode ser significativa sobre os modos de vibrar do sistema acoplado. Através do
estudo de casos pode-se estimar a influéncia da pressao interna sobre os modos acustico-
estruturais do sistema. A técnica classica de elementos finitos é empregada e o acopla-
mento dinamico entre fluido e estrutura atende as condigdes cinematicas na interface
entre os dominios fluido e s6lido. A nao linearidade geométrica devido a pressao interna
foi incorporada pela atualizacao da matriz de rigidez em processo iterativo.

Palavras-chave: Cascas, Fluido-estrutura, Elementos Finitos, Nao-linearidade geométrica

1. INTRODUCAO

Neste trabalho apresenta-se o equacionamento e os resultados obtidos para problemas
de interacao fluido-estrutura considerando o efeito da pré-tensao. O caso considerado é
o de uma casca esférica preenchida com um fluido compressivel pressurizado. O modelo
proposto é aplicado a um problema bidimensional axi-simétrico.

Sera considerada a hipdtese de pequenos deslocamentos o que leva a inexisténcia de es-
coamento no meio fluido e torna a condicao de fluido irrotacional ou nao viscoso aceitavel.



e T

diagrama de esforcos no elemento tronco-coénico

Figura 1: Elemento axi-simétrico

Desta forma é possivel descrever o comportamento do fluido pela equacao da onda. Neste
trabalho foi usada a equacao da onda na formulacdao de potencial de deslocamento ou
formulacao linearizada que conduz a um sistema de equacoes simétrico. Na interface
fluido estrutura é considerada a continuidade de velocidades como condicao cinematica
de acoplamento, procedimento adotado por (Zienkiewicz et al., 1978) e (Morand and

Ohyon, 1995).

2. FORMULACAO PARA O RESERVATORIO ESFERICO

Para o caso da esfera pressurizada foi empregada a formulacao de casca para a estru-
tura. A esfera é modelada usando-se elementos tronco-conicos o que simplifica bastante
a formulagao (Martini, 1991).

Na Figura 1. estao esquematizados os esforcos atuantes na casca tronco-cénica. Na
Figura 2. é mostrada a orientagao do campo de deformacées (v, w, ) no plano zs ou
plano meridional. As trés primeiras equacoes sao as equagoes de equilibrio dinamico para
um tronco de cone sujeito a uma pré-tensao (Martini, 1991) e (Timoshenko, 1974). Foi
empregada a formulacdo em potencial de deslocamento para o fluido (Martini, 1991) e
(Morand and Ohyon, 1995). O sistema de equacoes que descreve o fendmeno passa a ser
escrito como:

d
£(TN¢) — Ngsin(¢) — porhti =0 em Q. (1)
d? d L dw ;
EQE(TQ¢)+'A@COSO¢)+'gg(fAQZE;)*-pT-—ﬁ%ThUJ==0 em ), (2)
d? ) Iy -
@(TMM —1rQy — Mysin() + Zedo” = 0 em (2 (3)
ViU + p=0 em Q (4)

cpy



Figura 2: coordenadas locais e globais.

0%
PN G = —Vp em Yy (5)

Nas Equacoes 1, 2 e 3 definidas no dominio sélido €., N* representa a pré-tensao
aplicada, Ny e Ny indicam os esforcos de tracao, My e My os momentos atuantes nas
direcoes ¢ e # respectivamente. A densidade do material p. a espessura h sao supostos
uniformes e constantes ao longo da casca. O termo [lp; é o momento de inércia do setor
circular de raio r, sendo r o raio da casca no ponto considerado (r = ro 4 ssin(¢)). A
variavel u é o deslocamento na direcao s e w o deslocamento na direcao z ver Figura
2. Nas Equagoes 4 e 5 definidas para o dominio fluido €2y, p é a pressao, a variavel U é
definida como potencial de deslocamento do fluido uy = VW sendo us o deslocamento da
particula fluida e W o potencial de deslocamento. Portanto, a equacao da onda linearizada
passa a ser expressa por duas equacoes e duas incognitas, o que aumenta o tempo de
processamento mas que permite tornar simétrica a matriz do sistema. Para explicitar
as Equacoes de 1 a 3 na forma integral fraca em funcao das variaveis de deslocamento
{u.} = {u,w}? foram empregadas as relacoes tensao deformacao da elasticidade linear
para cascas tronco-conicas e as relacoes entre deformacao e deslocamento. As condigoes
de contorno para o problema sao:

(VU7 = {u).7i (6)

Empregando Galerkin e fazendo a aproximacao por elementos finitos chega-se ao seguinte
sistema de equacoes:

Ku) 0 L M 0 0 u
0 0 H —Wr 0 psH O v =10}
LY H —5-E 0 0 0 p

No sistema de equagoes acima [K(u)] e [M] sdao as matrizes de rigidez e de massa estrutu-
rais, [H] e [F] sdo as matrizes volumétrica e de compressibilidade do fluido, [L] é a matriz
de interface fluido estrutura. A matriz [K(u)] incorpora os efeitos da nao linearidade
geométrica gerada pelo carregamento (Cook et al., 1974), e é da forma [K (u)] = [K]+[K¢]
onde [K] é a matriz convencional de rigidez da estrutura. A matriz [K¢] incorpora o au-
mento da rigidez devido a deformacao do vaso. Determina-se o termo [Kg] de forma



iterativa até que [K(u)] satisfaca [K(u)]{u} = {F}. A matriz [F] é o carregamento
devido a pressao.

\\/'
Malha empregada para discretizar Malha empregada para
casca da esfera. o fluido.

Figura 3: Malhas empregadas para reservatorio esférico.

3. RESULTADOS NUMERICOS OBTIDOS

Nesta secao sao apresentados os resultados da simulacao da interacao fluido estrutura
para a casca esférica, considerando a pré-tensao. As dimensoes que caracterizam o pro-
blema sdo: raio da esfera r = 1,0m, espessura da casca e = 1,00x1072m. As propriedades
fisicas dos materiais foram: médulo de elasticidade F = 1.19 x 10" N/m?, coeficiente
de Poisson v = 0.326, densidade do material da casca p. = 8910 K¢g/m?, densidade do
fluido py = 1000 Kg/m® e a velocidade de propagacao do som ¢ = 1500m/s. A malha
empregada para o fluido foi uma malha quadrilateral de 276 nds e 250 elementos e para
a casca fol empregada malha de 21 nds e 20 elementos. Na figura 3 sao mostradas as
malhas utilizadas.

Na tabela 1 estao os resultados comparativos das frequéncias dos 5 primeiros modos
para casca sem fluido (SF') com e sem pré-tensao e para simulagao da interacdo fluido
estrutura (C'F') considerando também os casos sem e com pré- tensao(SP e CP).

Tabela 1: Frequéncias em Hertz para os primeiros 4 modos da estrutura esferica.

modo casca SI' | casca SF' | casca-fluido | casca-fluido
associado SP CP SP CP
modo 1 424.,0 634,0 66,75 118,5
modo 2 501,1 1000,0 88,75 2212
modo 3 529.6 1167,1 105,5 336.8
modo 4 540.,5 14324 120,0 465,0
modo 5 544,3 1633.,9 133,1 605.,5

4. ANALISE DE RESULTADOS

Na tabela 1 pode-se perceber o aumento das primeiras frequéncias naturais de vi-
bracao quando ha pré-tensao atuando na casca. A mesma tabela também mostra a queda
das frequéncias naturais para ambas situacoes do sistema acoplado o que evidencia o
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Figura 4: Modos acoplados para reservatorio esférico pré-tensionado.

efeito da massa adicional aumentando a inércia do sistema; no caso o fluido é um liquido
(Bermudez et al., 1995). Na Figura 5 mostra-se a variacao das frequéncias naturais do sis-
tema em funcao da pressao interna do fluido. Observa-se uma influéncia mais significativa
da pré-tensao no modo de maior frequéncia. Este aumento é devido a forma dos modos.
A Figura 4 mostra os modos préprios do sistema acoplado, e pode-se notar que os modos
de flexao sao mais influenciados pelo efeito da pré-tensao. A Figura 4 também mostra
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Figura 5: Frequéncias em funcao da pressao interna do reservatorio esférico.

que os primeiros modos sao predominantemente estruturais o que confirma a hipotese de
que a massa adicional é responsavel pela queda nas frequéncias do sistema acoplado.

5. CONCLUSOES

A analise acima mostra um comportamento consistente das frequéncias e modos das
estruturas analisadas com o aumento da rigidez geométrica do sistema e do acoplamento
destas estruturas com o fluido. Deste tipo de problema uma dificuldade adicional surge
devido ao acoplamento de sistemas de comportamento diferentes. A dimensao da malha
empregada no trabalho foi dada pela menor dimensao de malha das que apresentaram
convergéncia nos primeiros auto-valores do fluido e da estrutura. Portanto, nao foi con-
siderado o caso de malhas adaptativas. Como a matriz de acoplamento introduz novas
variaveis ao sistema, o efeito do refinamento de malha sobre este acoplamento nao foi
analisado. F necessario desenvolver procedimentos, como estimadores para gerar malhas
adaptativas e reduzir o custo tanto computacional quanto de preparacao e de analise de
resultados. A bibliografia na area de métodos adptativos para modelagem da iteracao
fluido- estrutura ainda é bastante incipiente Makridakis et. al.(1996) e serd explorada em
artigos futuros.
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Resumo

O objetivo deste trabalho é caracterizar a deteccdo e diagndstico de falhas em rolamentos de
esferas através da analise conjunta tempo-frequéncia como suporte para a manutencdo
preditiva. Os sinais de vibragéo sdo analisados por diferentes técnicas no dominio do tempo e
da frequéncia, e por métodos usando representacBes tempo-frequéncia baseados na
distribuicdo pseudo-Wigner-Ville (PWVD). Vé&rios estagios de falhas em rolamentos foram
produzidos e medidos num banco de ensaios e 0s resultados experimentais confirmam que o
método PWVD é muito eficiente quando comparado com os métodos tradicionais. A
validacdo do modelo é conduzida usando os sinais medidos a partir do surgimento de defeitos
pontuais localizados na pista externa de rolamentos.

Palavras-chave: Deteccdo de falhas, Rolamentos, Manutencéo preditiva, Vibracoes.
1. INTRODUCAO

O monitoramento de maquinas a partir da andlise de sinais vibratérios ja vem sendo
bastante utilizado em instalacBes industriais de médio e grande porte, principalmente em
situacbes onde uma parada imprevista de algum equipamento possa causar prejuizos
financeiros ou de natureza ambiental. Por outro lado, detectar falhas e julgar a sua severidade
requer conhecimento e habilidade do especialista no dominio das técnicas e na interpretacéo
das medidas fisicas realizadas. Dentre as vérias técnicas de analise de vibracdes destaca-se a
andlise espectral cléssica, baseada na aplicacio da transformada de Fourier. E uma ferramenta
bastante (til para grande parte dos problemas, especialmente na andlise de sinais com
caracteristicas periddicas e estacionarias. Em situacbes mais complexas, onde tem-se a
combinacdo de mais de uma fonte de excitacdo somada aos ruidos transmitidos através dos
suportes e das fundacBes das maquinas, os sinais medidos podem apresentar algumas
dificuldades de andlise, especialmente quando ocorrem mudangas abruptas do sinal no tempo,



efeitos locais transientes ou mesmo quando 0s sinais apresentam caracteristicas do tipo néo-
estaciondrias. Nestes casos, faz-se necessario 0 uso de ferramentas mais poderosas como as
distribuigbes conjuntas tempo-frequéncia, capazes de prover informacdes sobre o
comportamento de diferentes componentes em frequéncia de um sinal de vibracdo para cada
instante de tempo (Gonzélez et al, 1996). Dentre as transformadas lineares mais conhecidas
estdo as transformadas de Fourier de curto tempo (STFT), a transformada de Gabor e a
transformada de “wavelets’. Nas representacdes hilineares estdo as distribuicdes de Wigner-
Ville (WVD), Choi-Williams (CWD) e Cohen-Posch (CPD), dentre outras. O uso destas
ferramentas pode permitir um melhor entendimento de fenbmenos como desgastes, trincas e
ressonancias estruturais em componentes de maguinas, oferecendo subsidios para a
manutencado preditiva.

2. SINAIS DE VIBRACAO GERADOS POR ROLAMENTOS

Nos sistemas mecanicos rotativos, 0s rolamentos se apresentam como um dos
componentes mais sensiveis ao desenvolvimento de falhas devido aos problemas a que estes
s80 expostos como desalinhamentos e desbalanceamentos, montagens inadequadas,
lubrificacBo deficiente, sobrecargas imprevistas, desgastes por contaminacdo e fadiga
superficial das pistas ou elementos rolantes. Estes fatores justificam as razdes pelas quais
verificase 0 constante interesse pela manutencdo preditiva de rolamentos em instalacdes
industriais. Em condi¢fes normais de operacdo os rolamentos estdo sujeitos a varias fontes de
excitacdo gerando sinais que apresentam caracteristicas relacionadas com o estado do
elemento. Inicialmente, quando o rolamento se encontra em bom estado, o sinal se apresenta
como um ruido aleatério de banda larga em frequéncia com baixa amplitude de vibracdo. Em
seguida, com o surgimento e desenvolvimento de uma pequena falha na pista estacionaria o
sinal obtido mostra alguns transientes periddicos com amplitudes praticamente invariantes no
tempo, o que facilita sua analise pelos métodos baseados na aplicacdo da transformada de
Fourier. Porém quando a falha se desenvolve na pista rotativa ou no elemento rolante, o
efeito do carregamento e do meio de transmissdo irdo causar uma modulacdo na amplitude de
vibracdo gerando um sinal cujo espectro apresenta bandas laterais mistas que dependem da
posicdo angular da falha. Além disso, a presenca de ruidos e de outras fontes de vibraces
internas da méquina ou transmitidas através das fundagdes podem aumentar a complexidade
dos sinais, dificultando a sua andlise. Num estagio mais avangado de falha em rolamentos, o
sinal volta a apresentar caracteristicas tipicas de ruido aeatério somado a peguenos
transientes. O seu espectro apresenta uma configuracdo de banda larga em frequéncias, néo
permitindo fazer um diagnéstico confiavel da frequéncia caracteristica de defeito. Neste caso,
0 maior impacto ira dominar o0 espectro e a sua amplitude se torna ata em relagdo as
amplitudes de vibracdo medidas quando os rolamentos estavam em bom estado.

3 FUNDAMENTACAO TEORICA PARA O MODELO DE VIBRACAO

As vibracdes geradas por um rolamento novo sdo de nivel baixo e vistas como um ruido
aleatério. Porém com o surgimento e desenvolvimento de falhas, as vibracfes comegam a se
modificar e a apresentar frequéncias caracteristicas. Neste modelo supbe-se que apenas 0
modo dominante com frequéncia central de ressonancia w, = 2rtf, € significativo e que os

pulsos sdo gerados em intervalos regulares T, correspondentes a frequéncia caracteristica do

defeito f, =1/T, . A respostavibratéria X; (t) do sistema no tempo para uma falha localizada
na pista externa estacionéria do rolamento é dada por Braun & Datner (1979):



x(t)zigi<t—de>U<t—de> M
onde:
g (1) =A exp(-a;t) senw, t (2

Nas expressdes acima, k é o indice do periodo, g;(t) € aresposta do impacto induzido
pelafalha, a, éum pardmetro de amortecimento estrutural e U (t) € afungdo degrau unitario.

A Tabela 1 mostra os parametros geométricos do rolamento de esferas utilizado nos
ensaios experimentais e adotado para a simulacdo do modelo, onde a frequéncia caracteristica
do defeito f, =105 Hz, foi obtida da equacéo deduzida por Braun & Datner (1979). A Figura
1 mostra os sinais simulados nos dominios do tempo e da frequéncia, gerados a partir do
modelo de falha localizada na pista externa do rolamento, utilizando 4096 pontos discretos no
tempo, faixa de andlise de 0 a 20 kHz e velocidade de rotagdo do eixo f, =1500 rpm (25 Hz).
Analisando-se 0 sina no tempo visualizase a forma e a periodicidade dos impactos,
representando a passagem das esferas sobre a falha. Na andlise espectral via FFT, mostrada
apenas até 5 kHz, destacam-se a frequéncia central de ressonancia f, =1300 Hz e as linhas

espectrais igualmente espagadas da frequéncia caracteristica do defeito f, .

Tabela 1. Parametros do rolamento de teste (FAG E-20).

Terminologia Parametros | Valor adotado
Numero de esferas do rolamento n, 11 esferas
Diametro das esferas d 8 mm
Diametro no circulo primitivo D 34 mm
Frequéncia de rotac&o do eixo f 25Hz
Freg. de defeito napistaexterna | f_ =4,20 f 105 Hz
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Figura 1. Falha na pista externa: sinais de vibracéo simulados.



4. CALCULO DASDISTRIBUICOES TEMPO-FREQUENCIA

As distribuicdes tempo-frequéncia (TFDs) podem ser expressas em termos do produto
bilinear proposto por Cohen (1989). A expressao na forma discreta é obtida por

M M

p.(n.k) = ZM 2 G(p,m) z(n+ p+m)z(n+ p-m)e ™" 3)

onde n e k séo as variaveis discretas representando o tempo e a frequéncia, e 0s parametros m
e p sdo inteiros variando de -M a M pontos discretos. Esta equagdo pode ser reduzida ao
produto na forma

p,(nk)=F, [G(n,m) OK, (n,m)] (4)

onde F__ denota a transformada de Fourier discreta no instante de tempo m para a

frequénciak, e o simbolo * denota a convolugéo discreta no tempo.
Um procedimento geral para implementacdo das TFDs baseado nas classes de Cohen
pode ser expandido em trés passos, conforme Boashash & Reilly (1992):

i) formar o produto bilinear K, (n,m) =z(n+m) z’(n-m);
if) convoluir afungdo G(n,m) com K,(n,m) nadiregdo n (tempo);
iii) calcular a transformada de Fourier do produto [G(n, m) OK, (n, m)].

A Figura 2 mostra o diagrama esguematico para o calculo da PWVD adotada neste
trabalho, obtido a partir do sinal no tempo, e implementado conforme o procedimento
proposto por Shin & Jeon (1993). Destaca-se que a aplicacdo da janela Gaussiana no plano
tempo-frequéncia reduz os termos cruzados ou interferéncias comuns nas distribuicoes
Wigner-Ville (VWD). Uma andlise comparativa entre os métodos STFT e PWVD calculados
a partir de sinais sintetizados é feita por Silva & Mucheroni (1998).

T. Hilbert
Sinal no Tempo, l q Sinal Analitico,
s() 2t) = () + j HIs(Y)] T
FFT Janela Gaussiana
> Funcédo de Corrdacéo l >
WVD PWVD
dependente no tempo

Figura 2. Esquema para o calculo daPWVD.



5. RESULTADOSDOS ENSAIOS EXPERIMENTAIS

A Figura 3 mostra uma vista geral do banco de ensaios experimentais, onde sdo
observados os principais componentes do conjunto. Com o objetivo de investigar o
desempenho dos métodos de analise, inicialmente foram realizadas medidas com o rolamento
novo (cl) e, em seguida, produzidas falhas do tipo riscos transversais na pista externa com
tamanho de falhas crescentes variando de 1 a 3 mm?, conforme a Tabela 2. Os riscos foram
produzidos por usinagem através de uma caneta odontologica, representando falhas por fadiga
superficial na pista externa do rolamento de teste. Nota-se que mesmo para a condicdo de
falha mais severa (c8), a &ea do defeito € inferior aos padrfes industriais, conforme
recomendagBes da Timken ( A, 16,45 mm?) apud Shiroishi et al (1997).

Figura 3. Vista geral da bancada de ensaios experimentais.

Tabela 2. Condicbes de falhas adotadas.

Condigbes | Comprimento Largurado |Areado defeito
defalhas | do risco, (mm) risco (mm) A (mm?)

cl - - -

c2 3,0 0,3 0,9

c3 3,0 0,4 1,2

c4 3,0 0,5 15

c5 3,0 0,6 1,8

c6 3,0 0,7 2,1

c7 3,0 0,8 2,4

c8 3,0 1,0 3,0

A aguisicdo dos sinais de vibracdo foi feita através de um analisador de Fourier, modelo
TEKTRONIX 2630, com aquisicdo de blocos de sinais de 4096 pontos e faixa Util de andlise de
0 a 20 kHz. Na aguisicdo dos sinais de vibracdo foram utilizados dois acelerébmetros B&K
4371, montados sobre os suportes dos rolamentos de teste. Para condicionamento dos sinais
foram usados dois amplificadores de carga, modelo B&K 2626. As amplitudes dos sinais
foram calibradas para unidades de aceleracéo em “g"“ visando facilitar a sua interpretacéo.



5.1 Anélise no dominio do tempo

A Figura4 mostra os sinais medidos no rolamento de teste sujeito a falhas produzidas na
pista externa. Observa-se que estes sinais apresentam algumas caracteristicas semelhantes em
relacdo ao sinal simulado da Figura 1, especialmente nas condigdes mais severas (c7 e c8).
Nota-se ainda, que para agumas condicdes de falhas incipientes (c2 a c4) a presenca de
ruidos nas medidas dificulta bastante a identificagdo dos impactos relacionados com afalha.
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Figura 4. Falha na pista externa: sinais medidos no tempo.
5.2 Andlise no dominio da frequéncia

A Figura 5 mostra os espectros FFT e seus espectros do envelope HFRT obtidos a partir
dos sinais medidos para quatro condi¢cdes de falhas. Nos espectros FFT é possivel visualizar
mudancas progressivas das faixas de frequéncias excitadas no sentido das frequéncias mais
altas para as mais baixas. Nos espectros do envelope HFRT, obtidos a partir de um filtragem
em torno de 1300 Hz, verifica-se que a frequéncia caracteristica do defeito é facilmente
localizada pelo pico principal jaa partir da condicéo c2.
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Figura 5. Espectros FFT e HFRT em frequéncia



5.3 Andlise conjuntatempo-frequéncia

As Figuras 6 e 7 mostram os mapas de contorno PWVD para duas condi¢cdes de falhas
(c2 e c6) produzidas na pista externa do rolamento de teste. Analisando o mapa PWVD da
Figura 6, obtido para uma condicéo de falha incipiente c2, nota-se que 0s impactos devido a
falha sdo representados por manchas ou “spots‘ concentrados na regido de maior densidade
espectral. Observa-se manchas em tons mais claros distribuidas de forma irregular no plano
tempo-frequéncia devido a forte presenca de ruidos contidos no sinal medido. Analisando o
mapa PWVD da Figura 7, obtido para uma condicdo de falha mais severa c6, este apresenta
uma estrutura de “spots’ bem definida, situados na faixa de frequéncias entre 500 e 2000 Hz,
representando bem a repeticéo dos impactos devido a falha
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Figura 6. Mapa PWVD obtido para acondicdo de falha c2.
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Figura 7. Mapa PWVD obtido para a condicdo de falha c6.



6. CONCLUSOES

Embora os métodos de andlise ho dominio do tempo possibilitem o monitoramento do
crescimento da falha e sejam utilizados como indicador do nivel de alarme em méaguinas num
programa de manutencdo preditiva, estes ndo permitem por s sd o diagnostico da localizacéo
de falhas em rolamentos. Por outro lado, o méodo de andlise em frequéncia através dos
espectros do envelope HFRT se mostrou bastante sensivel para deteccéo e localizacdo de
falhas incipientes, embora ndo apresente boa sensibilidade com o crescimento da falha. Outra
dificuldade desta técnica esta relacionada com a escolha da faixa de frequéncia de filtragem
mais adequada, que depende do conhecimento “a priori” das frequéncias de ressonancias que
foram mais excitadas pela falha. Quanto ao método de andlise conjunta tempo-frequéncia
através dos mapas de contornos PWV D o0s resultados se mostraram satisfatorios, apresentando
estruturas tipicas de captura simulténea das caracteristicas temporais e espectrais dos sinais
medidos, 0 que atorna uma ferramenta bastante (til na analise de sinais mais complexos.
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Resumo

Este trabalho apresenta um estudo do controle de vibragdo de uma viga flexivel rotativa. E
possivel atuar sobre a viga por meio de um motor elétrico em uma de suas extremidades e de
l&minas de material piezelétrico coladas em sua superficie. Trés compensadores foram estu-
dados, um que usa abordagem de controle 6timo usando apenas 0 motor, outro que usa abor-
dagem de controle 6timo usando 0 motor e o atuador piezelétrico, e um terceiro que reali-
menta a velocidade modal pelo atuador piezelétrico. O desempenho é medido nos dominios
do tempo e da freguiéncia, e os resultados mostram que o atuador piezelétrico é eficiente, sen-
do que o compensador que aumenta o0 amortecimento pela realimentacdo da vel ocidade modal
€ equivalente ao compensador que usa controle 6timo, embora este Ultimo use menos energia.

Palavras-chave: Viga flexivel, Atuador piezelétrico, Controle de vibragdo, Estruturas flexi-
vels.

1. INTRODUCAO

Estruturas leves tém sido exigidas no projeto e construcéo de diversos sistemas de enge-
nharia, como manipuladores robdticos, antenas e apéndices de veiculos espacias, e estruturas
e materiais inteligentes. Estas estruturas, porém, ndo podem mais ser consideradas rigidas, dai
0 interesse na dindmica e controle de estruturas flexiveis.

Neste trabal ho investiga-se também o uso de materiais piezel étricos para o controle ativo
das vibracOes el asticas de estruturas, assunto que tem atraido atencéo de diversos pesquisado-
res (Choi, Cho e Park, 1999; Pota e Alberts, 1995; Baz, Poh e Fedor, 1992; Liu e Yang,
1995).

Diferentes abordagens de controle tém sido investigados, como Quantitative Feedback
Theory (Choi, Cho e Park, 1999), H.,, LQR (Linear Quadratic Regulator), LQG-LTR (Linear
Quadratic Gaussian — Loop Transfer Recovery), estudados por Lim, Maghami, e Joshi
(1992), controle independente no espaco modal e realimentac&o positiva da posicéo (PPF),
(Baz, Poh e Fedor, 1992), controle adaptativo (Gildin e Moscato, 1998), etc.

O objetivo deste trabalho é estudar 0 ganho de desempenho de um atuador piezel étrico no
controle das vibragdes elésticas de uma viga flexivel rotativa, usando reguladores 6timos
(LQR), e uma abordagem em que a velocidade modal é realimentada pelo atuador piezel étri-
co.

2. MODELO MATEMATICO
O sistema € composto por uma régua de aluminio articulada em uma das extremidades e

livre na outra e que se move no plano horizontal. A extremidade articulada est4 diretamente
acoplada por um cubo ao eixo de um motor elétrico de corrente continua. Além do motor é



possivel atuar sobre a viga usando duas laminas de material ceramico piezelétrico (titanio zir-
conato de chumbo - PZT). Extensdbmetros elétricos sdo usados para medir as deformagdes
causadas pelos modos elasticos de vibracdo e um encoder mede o deslocamento angular do
eixo do motor. A bancada experimental existente € o resultado de um projeto de iniciagéo ci-
entifica (Benain, Ferreira e Sotelo, 1997), e tem sido usado em pesquisas de graduacdo e pos-
graduacéo (Gildin e Moscato, 1998), mas neste artigo os resultados referem-se apenas a si-
mulacdes numeéricas.

Vigaflexivel
) >

Motor elétrico

Figura 1. Esquema davigaflexivel rotativa.

Devido as dimensBes da viga flexivel, foi utilizado a abordagem de Euler-Bernoulli, con-
siderando o movimento de corpo rigido (rotacdo) e trés modos elasticos de vibragéo. O pro-
jeto dos sistemas de controle leva em conta apenas a rotagcdo da viga e os dois primeiros mo-
dos elasticos (€ um modelo de sexta ordem), e o outro modo é usado para a verificagdo do fe-
ndmeno de spillover. Adotou-se como condigdes de contorno o engaste na extremidade ligada
ao motor e a outra extremidade livre. As equactes resultantes sao:

J;0+b8 =k,,i D)
b, +2 w0, +wia, =@ (0) Ok, i —bb) +k,V (2)

Nas equagdes anteriores Jr € a soma das inércias de rotacdo daviga, do rotor e do cubo de
fixacdo, b é uma constante que relaciona a velocidade angular com 0 momento de atrito vis-
c0oso ho eixo do motor, 8 é a posicado angular do eixo do motor, ky € a constante de torque do
motor e i é a corrente elétrica que o aciona. Nas equagdes que descrevem a dinamica dos mo-
dos elésticos de vibragéo 14, {j, e wy s30 0s parametros do modo j, ¢ € afungdo de forma do
modo j, kg € um parémetro relativo ao atuador piezelétrico, e V € a tensdo nele aplicada. O
atuador piezelétrico € composto por duas laminas coladas em lados opostos da viga, e 0 mo-
mento M aplicado por elas naviga é dado por (Pota e Alberts, 1995):

M = Ead31ba (ta + tb)V (3)

Nesta equacéo E; € o médulo de el asticidade do material piezelétrico, ds; € a constante de
carga elétrica, b, ety S8o respectivamente a largura e a espessura da lamina de material pieze-
létrico, et € aespessuradaviga. Assim o parametro ky pode ser expresso por:

ky = Eatab, (t, +1,) 10} (1,) = 9] ()] @

As extremidades do atuador piezelétrico sobre avigalocalizam-seem | els.



3 SISTEMASDE CONTROLE

Os sistemas de controle sdo comparados no tempo e em frequéncia. Parafazer a avaliacéo
do desempenho usamos gréficos de resposta transitoria do deslocamento da extremidade livre
da viga devido aos modos el asticos de vibragdo (para um deslocamento angular finito do eixo
do motor), o valor médio da energia modal durante o transitério, e os diagramas de resposta
em freqUéncia dos sistemas em malha fechada. A expressdo usada para determinar a energia
modal é (Baz, Poh , Fedor, 1992):

E, =w}a; + ®
As equacdes da dindmica do sistema sdo reescritas no espaco de estados naforma:
X = Ax+Bu (6)

A matriz de ganho do compensador € obtida pela minimizacdo do seguinte indice de de-
sempenho:

J :}(XTQX+UTRU)dt (7)

Em um primeiro esquema (compensador A) o projeto é feito usando-se como entrada
apenas a corrente el étrica que alimenta 0 motor, supondo-se disponiveis todas as variavels de
estado.

No segundo esguema (compensador B) de controle a abordagem é a mesma, exceto que
se utiliza um atuador piezel étrico em conjunto com o motor.

No terceiro esquema (compensador C) sdo usados os mesmos ganhos do compensador B

para 0 motor, mas para o atuador piezelétrico apenas as velocidades modais sdo realimenta-
das.

4 SIMULACOES
4.1 Valores numéricos adotados

Os valores numéricos adotados derivam da bancada construida por Benain, Ferreira e
Sotelo (1997).

Caracteristicas da viga mddulo de easticidade E = 7,1x10™ Pa, massa especifica
p = 2710 kg/m?, largura b, = 0,0254m, espessura t, = 0,001m, comprimento L = 0,7m.

Caracteristicas do motor: ky = 0,1 Nn/A, inércia de rotagdo Jy = 1,35x10 4kg.m?,
constante de atrito b = 0,0072 Nmg/rad.

Caracteristicas do atuador piezelétrico: médulo de elasticidade E, = 6,2x10™° Pa,
largura b, = 0,0254m, espessurat, = 0,19x10° m, coeficiente de deformacdo piezelétrica
s = -1,79x10™ m/V, comprimento |, = 0,07 m, posi¢do do centro da lamina: a 0,3 m da ex-
tremidade ligada ao motor el étrico.

Posicéo dos extensdmetros usados para medir a deformagdo elasticaz  um conjunto a
0,02 m da extremidade ligada ao motor, e outro a 0,2 m desta mesma extremidade.



As freguéncias naturais dos modos de vibragdo elasticos sdo: wh = 42,6 radls,
wre = 109,6 rad/s, whz =206,5rad/s. Os coeficientes de amortecimento adotados sdo:
{1=0,02, {,=10,05, {3=0,09.

Valores usados na determinagdo do compensador LQR:

Controlador que usa apenas 0 motor el étrico:

1 0 0 0 0 0fg
901 0 0 0 o0f
0@ 0100 0 of
90 0 1 0 op
® 0 0 0 1000 0O
% 0 0 0 0 108

Controlador que usa 0 motor e o atuador piezel étrico:

m 0 0 0 0 00
901l 00 0 0f

o-@ 0100 o 00 _d o0 @
0 0 4 0 o0g " B 205x10°H
© o 0 0 1x10* oU
0 0 0 o0 208

Ganhos de realimentacéo das velocidades modais. primeiro modo, k,; = -185, segundo
modo, k> = +155.

A simulagdo é feita nas seguintes condigdes. no instante inicial a posicdo angular da viga
€ 1 rad e o sistema de controle leva a viga para a origem. Os ganhos adotados para os contro-
ladores sdo tais que para o transitorio (entrada degrau) da posi¢éo angular da viga néo haja
sobre-sinal e o tempo de acomodagdo sgja aproximadamente 2 s, e tensdo de alimentagdo do
atuador piezelétrico, exigida pelos controladores, ndo ultrapasse 60V nas condigdes simula-
das.

4.2 Resultados

Para comparacéo foi projetado um sistema de controle que atende os requisitos de sobre-
sinal e tempo de acomodacéo relativos a posi¢éo angular do eixo do motor, mas que ndo con-
sideraavibracdo elastica. A figura2 mostra a flecha y na extremidade livre daviga em rela
¢cdo ao tempo, para uma entrada degrau, conforme explicado anteriormente. Nesta figura te-
mos a curva relativa a este controlador de referéncia (que ndo atenua as vibragOes el &sticas) e
as curvas relativas a cada um dos controladores examinados. Calculando o valor médio (no
intervalo de 0 a 2 segundos) da somatoria das energias dos trés modos el asticos temos 0s se-
guintes resultados:

Compensador de referéncia: E = 3,70x107.

Compensador A: E = 8,61x107.

Compensador B: E = 5,94x107,

Compensador C: E = 5,94x107,



Embora sgja possivel que haja uma diferente escolha de ganhos dos compensadores que
altere estes resultados, observa-se que o atuador piezelétrico melhora substancialmente o de-
sempenho do sistema, em relacdo a atenuacdo das vibracdes el asticas.
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Figura 2. Deslocamento da ponta livre para entrada degrau na posi¢éo angular (considerando
apenas a deformagdo elastica). Linhatracejada: compensador de referéncia. Linha pontilhada:
compensador A. Linha continua: compensadores B e C (as curvas estdo superpostas).

A figura 3 mostra os gréficos da energia devido a deformacdo elastica, conforme a ex-
pressdo (5). Nota-se hovamente que a vibragdo elastica é bastante atenuada pelos compensa-
dores, em particular com o uso adicional do atuador piezelétrico.
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Figura 3. Soma das energias dos trés modos de vibragdo elastica. Linha tracejada: compensa-
dor de referéncia. Linha pontilhada: compensador A. Linha continua: compensadores B e C
(as curvas estéo superpostas).

A figura 4 mostra a resposta em fregiiéncia de malha fechada para cada um dos compen-
sadores analisados. Novamente os compensadores B e C sdo equivalentes.
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Figura 4. Resposta em frequiéncia do sistema de malhafechada. Linha tracejada: compensa
dor de referéncia. Linha pontilhada: compensador A. Linha continua: compensadores B e C
(as curvas estéo superpostas).

A figura 5 mostra a tensdo aplicada no atuador piezel étrico nos compensadores B e C. A
tensdo elétrica ndo ultrapassa 60V nas condigdes de simulagdo, conforme um dos requisitos
de projeto.
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Figura 5. Tensdo elétrica aplicada no atuador piezelétrico. Linhatracejada: compensador B.
Linha continua: compensador C.

Embora ndo se possa notar na figura 3, a tensdo méaxima exigida pelo compensador B é
de 59,5V e atensdo maximano caso do compensador C é de 58,5 V. Mas aintegra datensdo
a0 quadrado (que é proporcional & energia usada) é 55,0 Vs para o compensador B e 66,5 Vs
para o compensador C.



5 CONCLUSOES

Foram avaliados trés diferentes esquemas de controle de vibragéo elastica de uma viga
flexivel rotativa. O uso do atuador piezelétrico mostrou-se efetivo, tanto no caso do compen-
sador projetado usando a abordagem de controle 6timo tanto no compensador em que apenas
a velocidade foi realimentada. Também ndo foram notadas influéncias negativas devido ao
fenbmeno de spillover, mas simulagdes numeéricas sdo limitadas ao modelo usado, que, neste
trabalho, € bastante simplificado em relacdo ao sistema real. Todos os compensadores aqui
examinados exigem gue todas as variaveis de estados estejam disponiveis, 0 que pode ndo ser
prético, principalmente no caso da medicéo das velocidades modais. Assim pode ser necessa-
rio o uso de um observador de estados, 0 que aumentaria a complexidade do sistema de con-
trole, e que poderia afetar o desempenho e a estabilidade. Uma alternativa seria empregar o
conceito de realimentacdo positiva da posi¢cao, onde € possivel aumentar o amortecimento
sem ter que realimentar a velocidade. Estas alternativas deverdo ser objeto de estudos futuros.
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Resumo

O trabalho consiste no desenvolvimento de um programa para extracao de parametros
modais de estruturas, usando a interface grafica do MATLAB. A partir de sinais obtidos de
acelerometros o programa permite a obtencao dos fatores de amortecimento, freqiiéncias
naturais, fase e os n primeiros modos de vibracao. O valor de n depende do niimero de
acelerometros utilizados na experiéncia. Além disso, o programa permite que a curva seja
regerada a partir dos parametros obtidos. Sao utilizados trés métodos para a extracao dos
parametros modais : método de amplitude-pico, método do ajuste de circulo e método
inverso. Para cada um dos métodos o programa permite que se escolha entre amorte-
cimento estrutural e viscoso. Os dados obtidos através de um analisador de sinais sao
convertidos para que possam ser lidos pelo MATLAB. A partir daf a curva da amplitude da
Funcao Resposta em Freqiiéncia é reconstruida e o usuério deve marcar os picos indicando
os locais das ressonancias. Com esses dados, o usuario escolhe o método a ser utilizado
para a extracao dos parametros modais e o tipo de amortecimento. Com isso o programa
fornece os parametros desejados e também regera a curva, comparando-a com a original
(obtida experimentalmente).

Palavras-chave: Analise Modal, Vibracoes, MATLAB.

1. INTRODUCAO

O estudo de vibragoes é fundamental para a compreensao e possivel controle de muitos
fenomenos, em &areas de grande importancia como a automacao industrial, a pesquisa
aeroespacial ou a construcao civil. Os testes experimentais podem ser, basicamente, de
dois tipos: no primeiro, as medigoes sao feitas numa estrutura em servico, sem um controle
rigoroso das excitagoes as quais ela estd submetida, nem tampouco da influéncia dos
demais elementos estruturais. Dependendo dos objetivos desejados, este teste pode ser ja



suficiente e, em alguns casos, talvez o tinico possivel de ser realizado, no caso de tratarem-
se de grandes estruturas, como uma turbina de uma usina elétrica ou a arquibancada de
um estadio.

No outro tipo de teste, a estrutura é forcada a vibrar por uma excitacao conhecida.
Este tipo de teste, por contar com condigoes bem controladas fornece melhores resultados
e é chamado “Teste Modal”. A Fig. 1 ajuda a compreender um pouco melhor como
funciona esse teste.

Em primeiro lugar, ha a estrutura que se deseja estudar, na qual sao posicionados
transdutores (o mais comum é que sejam usados acelerdmetros, mas nada impede que
estes sejam substituidos por transdutores de posi¢ao ou de velocidade). Um sinal conhe-
cido é, entao, fornecido pelo gerador de sinais, e tem sua poténcia aumentada por um
amplificador, alimentando por fim algum mecanismo de excita¢do (como um shaker, por
exemplo), que forgard a estrutura a vibrar.

VIBRADOR ESTRUTURA
AMPLIFICADOR
i
GERADOR
DE SINAL ANALISADOR
T - Transdutor CS - Condicionador de Sinal

Figura 1: Esquema de montagem experimental.

Figura 2: Exemplo de montagem experimental.

Os sinais gerados pelos transdutores sao, entao, devidamente amplificados pelo condi-
cionador de sinais, e sao introduzidos no analisador de sinais, juntamente com o sinal de
entrada. Este analisador, entao, calculard a FFT(Fast Fourier Transform, Transforma-
da Rapida de Fourier), para possibilitar a andlise dos dados no dominio da freqiiéncia.
O passo seguinte, a partir dos dados fornecidos pelo analisador, é extrair os parametros
modais, isto é, identificar os diversos modos de vibracao da estrutura, propor um mo-
delo matematico da estrutura e comparar o comportamento previsto pelo modelo com
o observado experimentalmente. E nesta tltima fase, utilizando os dados provenientes



do analisador, que o programa apresentado é utilizado. Este programa, inserido num
programa maior, em fase de desenvolvimento, que contém varios métodos de extracao de
parametros modais: métodos de varios graus de liberdade, métodos no dominio do tempo,
entre outros.

2. M]?,TODOS UTILIZADOS PELO PROGRAMA PARA EXTRACAO DE
PARAMETROS MODAIS

Os métodos que foram utilizados, neste trabalho, para a extracao de parametros
modais sao alguns dos métodos de um grau de liberdade, pois consideram que, numa regiao
suficientemente préxima da ressonancia, o comportamento da estrutura é dominado pelo
modo em questao. A influéncia dos outros modos ou é desprezada ou é considerada por
uma aproximacgao, o que pode nao ser satisfatéorio em algumas situagoes. Estes métodos
serao apresentados nas secoes seguintes, seguindo, basicamente, a notagao empregada por
Ewins(1984). As Fungoes Resposta em Freqiiéncia (FRFs) utilizadas serao apresentadas
a seguir.

Consideraremos sempre a for¢a como o sinal de entrada. Assim, se o sinal de saida
utilizado for a aceleracdo, a FRF correspondente serd a inertancia (A). Se for utilizada a
velocidade, teremos a mobilidade (Y') e, caso seja usado o deslocamento, a FRF chamar-
se-4 receptancia («). Assim, temos:

X(w)

) 2
X(w)

VST @
X(w)

2.1 O método da amplitude de pico

Este é um método bastante simples, e que funciona bem para estruturas cujos modos
tém fatores de amortecimento nem tao pequenos que tornem dificil a medi¢ao e nem tao
grandes que fagam significativa a influéncia dos demais modos.

Para aplicar este método, em primeiro lugar sao identificados, no grafico de amplitude
de resposta em freqiiéncia, os picos existentes, que correspondem, cada um, a um modo de
vibracao. A freqiiéncia natural, w,, é tomada como a freqiiéncia do pico (para aumentar
um pouco a precisao, o programa faz um pequena interpolagao entre os pontos do pico e
é tomada como freqiiéncia natural aquela na qual a fase é +90°).

O valor da amplitude da FRF no pico é chamado de |a|, e sdo determinadas duas
freqiiéncias, w, e wp, sendo uma superior e outra inferior a freqiiéncia natural, nas quais
o valor da amplitude da FRF diminuiu em 3 dB.

O amortecimento do modo em questao pode ser expresso por:

= (W — wp)/w} = Aw/w, (4)
Para amortecimento viscoso, temos:

Wq — Wy
{=—5— (5)

2w,



Por fim, pode-se obter uma estimativa da constante modal do modo em questao.
Temos, assim:

| = A,/ (winr) (6)
Ay = |afw;n, (7)

2.2 O método de ajuste de circulo

Este ¢ um método um pouco mais elaborado do que o apresentado anteriormente,
e que utiliza o fato de que, se for tracado o grafico de resposta em freqiiéncia de um
sistema de um grau de liberdade na forma de Nyquist, as curvas obtidas se aproximam de
circulos. Devido a isto, sistemas com multiplos graus de liberdade, quando observados em
freqiiéncias préoximas a uma freqiiéncia natural, apresentam graficos em forma de arcos
aproximadamente circulares (eles nao sao perfeitamente circulares devido a influéncia
dos demais modos de vibragao). E interessante notar que, se desejamos trabalhar com
amortecimento estrutural, a FRF que deve ser usada ¢ a receptancia, enquanto que se for
usado o modelo de amortecimento viscoso, deve-se usar a mobilidade.

Podemos escrever a FRF (receptancia) na forma seguinte:

N
sAjk

ar(w) =

2,2 . 2
=l Ws — W T W

, onde w; € a freqiiéncia natural do modo s. (8)

Esta FRF pode ser reescrita como:

N
rAjk sAjk

+ 2.

w12= - w2 + jnrwg s=1zr wg - w2 + ]772

(9)

ajr(w) =

Nas proximidades da freqiiéncia natural do modo r, o segundo termo da equacao
acima pode ser considerado como aproximadamente independente de w, e a expressao
para a receptancia pode ser reescrita como:

'rAjk

2 __ 2 y 2
wr w +jn7‘wr

ik (W) w=wr = + rBjk (10)
sendo o segundo termo(, Bj;) constante. Isto ndo significa que a influéncia dos outros
modos é desprezivel, mas apenas que pode ser representada por uma constante, na regiao
proxima a ressonancia.

Considerando amortecimento viscoso, utilizamos a FRF (mobilidade):

_ Jw
Yiw) = (k — w?m) + j(wc) (1)
Re(Y) = (k — uﬂﬂu;)s—l— (we)? (12
Im(y) = — k= wm) (13)

(k — w?m)? 4+ (we)?

Pode-se verificar que esta fungao realmente descreve um circulo na forma de Nyquist.

2.3 O método inverso



O método inverso usa as mesmas suposigoes do método de ajuste de circulo, utilizando
o fato que uma funcao, quando gera um circulo no plano complexo, seu inverso gerara
uma linha reta.

Assim, temos:

Jw we + j(mw? — k) , k
() k —mw? + jwe w ¢t me w (14)
Assim,
1 k
Im|—|= — = 1
m Vo) mw — — (15)

Pode-se observar, portanto, que o gréafico de Im (L)) é uma reta paralela ao eixo

. c . Y(w
imaginario.

Para aplicar o método, em primeiro lugar temos de aplicar o método dos minimos
quadrados a esta linha reta, o que é muito mais facil que aplica-lo a um circulo. O fator
de amortecimento pode ser obtido imediatamente pela interseccao da reta com o eixo real.

Depois, aplica-se novamente o método dos minimos quadrados, agora apenas na parte
imaginaria dos dados obtidos (Eq. 15). Dali tiraremos os valores de m e k para o modo em
questao. Uma forma interessante de fazer isto é multiplicar a parte imaginaria da FRF
por w, de modo a linearizar o problema, como se mostra a seguir:

1 _(mwQ—k‘) T 1 s
Im v, - = wl Yo ( k) (16)

3. O PROGRAMA MODAL

Foi desenvolvido um programa em MATLAB, para a extragao de parametros modais
a partir de dados experimentais. Este programa usa, como dados de entrada, um arquivo
de extensao .mat onde se encontram um par de vetores para cada acelerometro utilizado:
um contendo a receptancia do sistema analisado e o outro, as freqiiéncias correspondentes.
O analisador de sinais utilizado, fabricado pela Hewlett-Packard, fornece um arquivo de
extensao .dat, que precisa ser convertido para o formato do MATLAB.

A interface é bastante simples: em primeiro lugar, na tela inicial, ecolhe-se qual o
tipo de analise que se deseja fazer: amplitude de pico, ajuste de circulo ou método inverso.

Em seguida, é exibida uma outra janela, onde pede-se ao usudrio que determine o
numero de pontos em torno da ressonancia que serao levados em conta na analise, o tipo de
amortecimento que se deseja utilizar (viscoso ou estrutural), o niimero de acelerémetros
presentes, bem como, no caso do método de amplitude de pico, se é desejado que se
calculem os vetores de forma. A opc¢ao de nimero de pontos considerados s6 é oferecida
se 0 método escolhido é o de ajuste de circulo (neste caso, ao menos 6 pontos tém de estar
incluidos na anélise), ou o método inverso (é exigido aqui um minimo de 3 pontos, mas
deve-se escolher mais). O nimero de acelerometros cujas fungoes resposta em freqiiéncia
estao incluidas no arquivo de entrada de dados deve ser aqui informado, bem como o tipo
de modelo de amortecimento que se deseja utilizar (viscoso ou estrutural).

Logo,pede-se ao usuario que identifique, no grafico de Amplitude da Funcao Resposta
em Freqiiéncia, as freqiiéncias naturais, utilizadas para encontrar os valores dos fatores
de amortecimento, fase, rigidez, etc.

O programa detecta alguns erros, tais como pontos muito afastados da ressonancia
no método de ajuste de circulo,e notifica o usuario.



3.1. Exemplos de utilizacao do programa

Sao apresentados dois exemplos de utilizagao do programa, sendo um deles com dados

gerados, e outro com dados provenientes de experimentos.

3.1.1 Exemplo com dados gerados analiticamente

Foram geradas Fungoes de Resposta em Freqiiéncia para dois acelerometros:

0.5

0.5

ozu(w) =

w? —w? + (j x0.01 xw)

0.5

0.5

+w§—w2+(j><0.03><w)

Oém((.d) =

Em seguida, usou-se o método de amplitude de pico para analisar estes dados. Os

resultados obtidos sao mostrados na Tab.1 e na Fig. 3.

Tabela 1: Resultados do Exemplo.

W —w?+ (1 %00l Xw) w—w?+(jx0.03xw)

Acelerometro 1 | Acelerébmetro 2 Média
1°modo 15.0398 Hz 15.0398 Hz 15.0398 Hz
& 0.0027863 0.0027879 0.0027871
Fase; +90° +90° —
2°modo 69.9503 Hz 69.9503 Hz 69.9503 Hz
& 0.0004633 0.0004638 0.0004636
Fase, +90° —90° —

| -140
——  Original
—————— Regeradd

150 200 200 ES 100
{a) ()

Figura 3: Amplitude da Funcao Resposta em Freqiiéncia:(a)aqq; (b)ags.

3.1.2 Exemplo com dados provenientes de experimentos

Usou-se, neste caso, dados de uma viga de aco engastada-livre, com comprimento de
51,9 cm, largura de 38,25 mm e espessura de 4,90 mm. Esta viga era excitada por um
shaker a 13,0 cm do engaste, semelhante a montagem apresentada na Fig. 2, com a tnica
diferenca que, neste caso, havia apenas dois acelerometros, localizados, respectivamente,
a 13,0 cm e 39,8 cm do engaste. Os resultados, obtidos através do método de amplitude

de pico, sao apresentados na Fig. 4.
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Figura 4: Amplitude da Funcao Resposta em Freqiiéncia (caso real): (a)Acelerometro 1;
(b)Acelerometro 2.

4. CONCLUSOES

Nota-se que, nos casos experimentais, ha uma diferenca entre os dados originais e os
dados regerados, que parece poder ser corrigida por uma futura inclusao dos termos resi-
duais. Procurou-se, além disso, fazer um programa que pudesse utilizar varios métodos,
visto que nao ha um unico método que seja o melhor para todas as situagoes.
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Abstract

The experimental analysis of nonlinear dynamical systems furnishes a scalar sequence of
measurements and it is interesting to analyze it using state space reconstruction and other
techniques related to nonlinear analysis. The noise contamination is unavoidable in cases of data
acquisition and, therefore, it is important to recognize the techniques that can be employed for a
correct identification of chaos. The present contribution discusses the analysis of chaotic motion
of an experimenta nonlinear pendulum, considering state space reconstruction, frequency
domain analysis and the determination of Lyapunov exponents. A procedure to construct
Poincaré map of the signal is presented. Results show that it is possible to identify chaos
employing proper procedures without contemplates any kind of filters.

Key-words: Chaos, Nonlinear Dynamics, Nonlinear Pendulum.
1. INTRODUCTION

An approach to deal with the response of dynamical system is based on the analysis of data
derived from an experiment. The experimental analysis of nonlinear dynamical systems furnishes
a scalar sequence of measurements. Therefore, a time series associated with system dynamics is
available and it is interesting to analyze it using state space reconstruction and other techniques
related to nonlinear analysis. The noise contamination is unavoidable in cases of data acquisition
and noise suppression is, therefore, essential in signal processing, especialy in chaos analysis.
Many studies are devoted to evaluate noise suppression and its effects in the analysis of chaos
however, there are a small number of reports devoted to the effects of the system noise on chaos
(Ogata et al., 1996).

The analysis of nonlinear dynamical systems from time series involves state space
reconstruction. The method of time delay method has proven to be a powerful tool to anayze
chaotic behavior of dynamica system. Ruelle (1979), Packard et al. (1980) and Takens (1981)
introduced the basic idea of this method and the main problem arising is the determination of the
embedding parameters.

Nonlinear analysis also involves the determination of quantities, known as dynamical
invariants, which are important to identify chaotic behavior. Lyapunov exponents and system
dimension are some examples. Lyapunov exponents evaluate the sensitive dependence on initial
conditions estimating the exponential divergence of nearby orbits. These exponents have been



used as the most useful dynamical diagnostic tool for chaotic system analysis. Signs of the
Lyapunov exponents provide a qualitative picture of the system’s dynamics and any system
containing at least one positive exponent presents chaotic behavior.

The present contribution discusses the analysis of chaotic motion of an experimental
nonlinear pendulum, considering state space reconstruction, frequency domain anaysis and
determination of Lyapunov exponents. In these analyses, it is hecessary to present a procedure to
construct a Poincaré map of the signal, which is also presented. Since the greater exponent is the
most important to diagnose chaotic motion, agorithms proposed by Rosenstein et al. (1993) and
Kantz (1994) are conceived. Results show that it is possible to identify chaos employing proper
procedures without contemplates any kind of filters.

2- EXPERIMENTAL APPARATUS

The experimenta data related to the response of the nonlinear pendulum is obtained from
an apparatus discussed in this section. Consider a nonlinear pendulum depicted in Figure 1. This
pendulum is constructed with a disc where there is a concentrated mass (1) that is connected to a
rotary motion sensor (3). The dissipation is provided by a magnetic device (2), which may be
adjusted to vary this effect. A motor-string-spring device (4-5) provides the excitation of the
pendulum. The signal measurement is done with the aid of two transducers. The rotary motion
sensor (3), PASCO encoder C1-6538, has 1440 orifices and a precision of 0.25°. The magnetic
transducer (6) is employed in order to generate a frequency signal associated with the forcing
frequency of the motor, which is used to construct the Poincaré map of the signal. This apparatus
is connected with an A/D interface, Science Workshop Interface 500 (CI-6760), and then to a
computer.

1. Disc with concentrated mass

2. Magnetic damping device

3. Motion sensor: PASCO CI-6538

4. Spring

5. DC Motor: ME — 8750

6. Magnetic transducer: TEKTRONIX

7. Science workshop interface: PASCO CI-6760

Figure 1 - Nonlinear pendulum apparatus.



In order to perform the analysis of the nonlinear pendulum, one conceives that the time
series is a sequence of angular position measured from the experiment, s = x = 6. The apparatus

also permits to measure the angular velocity y = 8, which is used to construct the real phase
space (x versusy), employed to perform avisual validation of the reconstructed phase space.

3-CHAOTIC SIGNAL

The experimental pendulum dynamics is analyzed considering a chaotic signal with N =
30589 points, generated with a motor voltage V = 4.2V, a sample frequency Qs = 20Hz and a
damping parameter ¢ = 0.0125. The time history evolution of part of the signal is shown in Figure
2.
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Figure 2 - Chaotic Signal.

Using the Fast Fourier Transform (FFT), it is possible to see that the fundamenta
frequency Q. = 0.8Hz is immersed in a continuous spectrum of frequencies. This behavior is
typical in chaotic motion, nevertheless, it must be confirmed evaluating dynamical invariants. In
this paper, Lyapunov exponents are considered. The forthcoming section contemplates the state
space reconstruction.
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Figure 3 - FFT of the signal.




3.1 - State Space Reconstruction

The basic idea of the state space reconstruction is that a signal contains information about
unobserved state variables which can be used to predict the present state. Therefore, a scalar time
series, S(t), may be used to construct a vector time series that is equivalent to the origina
dynamics from a topological point of view. The state space reconstruction needs to form a
coordinate system to capture the structure of orbits in state space which could be done using
lagged variables, s(t+ 1), where 1 is the time delay. Then, considering an experimental signal,
s(n,n=1, 2, 3,..., N, where t = t, + (n-1)At, it is possible to use a collection of time lags to
create avector in a De-dimensional space,

u(t) ={s(t),s(t +1),...,s(t + (D, - D7)} (1)

The method of delays has become popular for dynamical reconstruction, however, the
choice of the delay parameters, 1 - time delay, and D, - embedding dimension, has not been fully
developed. Therefore, many researches have been developed to consider the better approaches to
estimate delay parameters for different kinds of time series. In this paper, one considers the
average mutua information method to determine time delay (Fraser, 1989) and the false nearest
neighbors method to estimate embedding dimension (Kennel et al., 1992). Results of this analysis
are presented in Figure 4. Figure 4a shows the mutual information versus time delay, and the first
minimum of the curve must be used as the time delay, furnishing 7= 6 x 0.05 = 0.30s. Figure 4b
presents the curve of the percentage of false neighbor points versus embedding dimension,
showing that the embedding dimension needs to be between 3 and 4.

5.00 T T T T T 1.00

4.00 | N = 30500

0.60

3.00 — —

0.40

% of false neighbords (x100)

Average Mutual information [bits]

1.00 Il ‘ Il ‘ Il ‘ Il ‘ Il 0.00
0.00 10.00 20.00 30.00 40.00 50.00 1 2 3 4 5
Time delay [x 0.05 s]

@ ®
Figure 4 - Delay parameters: (a) Average mutual information versus 7 ; (b) % of false neighbors
versus De.

After the determination of delay parameters it is possible to reconstruct the phase space.
Figure 5a-b presents the reconstructed phase space projected in 2 and 3 dimension while Figure
5¢c presents the real phase space measured in the experiment. Both spaces are similar from a
topological point of view (Takens, 1981), presenting just a small coordinate change from one to
another.
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Figure5 - Phase Space: (a) Reconstructed, 2-Dim; (b) Reconstructed, 3-Dim; (c) Real.

3.2 - Poincaré Maps

Poincaré map is an important tool to observe the response of a nonlinear system.
Experimentally, this can be done in severa ways. Moon (1992) presents a procedure where there
isasigna converter, which store sampled data in a computer for display at a later time. Here, a
similar procedure is conceived to generate two signals: one associated with the motion and the
other associated with the forcing frequency. The forcing frequency signal is generated with the
aid of a magnetic transducer, which generates electric pulses when a reference bolt, connected to
the motor, passes near it. These pulses are compared with the motion signa and only the
measures in these instants are contemplated. Then, a third signal is generated representing the
Poincaré Map of the motion. Figure 6 presents the forcing frequency signal showing the points
which is used to define the time instant where the motion signa must be considered. The
Poincaré map defined by this procedure is presented in Figure 7. Figure 7a shows the
reconstructed phase space while Figure 7b the real phase space. A strange attractor is clearly
identified in this phase space showing afractal-like structure. Nevertheless, it is useful to confirm
this with the calculation of the dynamical invariants.
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Figure 6 - Forcing frequency signal to define Poincaré Map.
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Figure 7 — Poincaré Map of a chaotic signal: (a) Reconstructed; (a) Real.
3.3 - Lyapunov Exponents

Lyapunov exponents eval uate the sensitive dependence on initial conditions by considering
the exponential divergence of nearby orbits. Therefore, one needs to evaluate how trajectories
with nearby initia conditions diverge. The dynamics of the system transform the D-sphere of
states in a D-ellipsoid and, when there is a chaotic motion, a complex evolution exists.
Mathematically, the Lyapunov exponents considers d(t) = do b, where b is a reference basis. The
signs of the Lyapunov exponents provide a qualitative picture of the system’s dynamics. The
existence of positive Lyapunov exponents defines directions of local instabilities in the system
dynamics.

The determination of Lyapunov exponents of dynamical system with an explicitly
mathematical model, which can be linearized, is well established from the algorithm proposed by
Wolf et al. (1985). On the other hand, the determination of these exponents from time series is
guite more complex. Basically, there are two different classes of agorithms: Trajectories, real
space or direct method; and perturbation, tangent space or Jacobian matrix method.

Franca & Savi (2000) shows that algorithms due to Kantz (1994) and due to Rosenstein €t
al. (1993) permit to establish a difference between chaotic and periodic motion, and has no noise
sensibility. Therefore, the present contribution considers these algorithms to estimate Lyapunov



exponents. The algorithm proposed by Kantz (1994) uses the same idea of the one proposed by
Wolf et al. (1985). Kantz (1994) considers that the divergence rate trgectories fluctuates along
the trgjectory, with the fluctuation given by the spectrum of effective Lyapunov exponents. The
average of effective Lyapunov exponent along the trgjectory is the true Lyapunov exponent and
the maximum exponent is given by

9Ol .

A® =lim > - -

where [u(0) - ug0)| = € and u(t) - ug(t) = evy(t), with vy(t) representing the eigenvectors associated
with the maximum Lyapunov exponent, Amax; OIS arelative time referring to the time index of the
point where the distance begin to be greater than &, &0). Rosenstien et al. (1993) have proposed a
similar algorithm where the distance between the trgjectories is defined as the Euclidean norm in
the reconstructed phase space and, aso, they have used only one neighbor tragectory.

Employing these algorithms to the Poincaré map signal, it is possible to estimate the
maximum Lyapunov exponent of the system. Figure 8 presents the curve SJ) versus 0 predicted
by both algorithmsusing e = 1.6 and D = 3, 6, 9, 12. After alinear regression, the algorithm due
to Rosenstein et al. (1993) furnishes A = 0.468 + 0.059 while the algorithm due to Kantz (1994)
furnishes A = 0.177 £ 0.024. As expected, the system presents a positive exponent. Further
studies show that the Rosenstein’s algorithm may present problems evaluating periodic signals
(Franca, 2000).
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4. CONCLUSIONS

This contribution reports on the analysis of the chaotic motion of an experimental
nonlinear pendulum. The phase space reconstruction is done employing the method of delay
coordinates and delay parameters are estimated with the average mutual information method to
determine time delay and the false nearest neighbors method to estimate embedding dimension.



A procedure to construct the Poincaré Map is developed and presents good results. The FFT
analysis shows that the signa may be chaotic, however, it is necessary to evaluate dynamical
invariants to assure this conclusion. Lyapunov exponents are used with this aim. The algorithm
due to Kantz (1994) and due to Rosenstein et al. (1993) permit to identify chaotic motion, and
has no noise sensibility. Nevertheless, further studies shows that Kantz's algorithm presents
better results.
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Resumo

Uma formulag@o no dominio da fregiéncia foi desenvolvida para o calculo das respostas de
sistemas dinamicos sujeitos a condi¢des iniciais (deslocamentos ou velocidades). Analisou-se
0 sistema massa-mola-amortecedor com 1 grau de liberdade e a corda esticada fixa nas
extremidades , ambos com amortecimento viscoso. As equagdes do sistemma massa-mola-
amortecedor e da corda vibrante (equacéo da onda) no dominio do tempo foram transportadas
para o dominio da freqiiéncia com o uso da Transformada Répida de Fourier (FFT). O método
dos elementos finitos foi usado para resolvé-las, obtendo-se os deslocamentos no dominio da
fregiéncia. Calculou-se a Transformada Inversa Répida de Fourier (IFFT) destes
deslocamentos determinando-os no dominio do tempo (resposta final). Os resultados foram
comparados com outros existentes na literatura e considerados plenamente sati sfatorios.

Palavras-chave : Dindmica Estrutural, Dominio da Freguéncia, Amortecimento Viscoso.
1. INTRODUCAO

No presente trabalho dois exemplos bésicos sdo considerados. O primeiro retrata 0 caso
cléssico do modelo massa-mola-amortecedor com um grau de liberdade (1 GL) que é o ponto
de partida para os demais problemas de vibragdo. O segundo se refere ao estudo da corda
vibrante em uma dimensdo (1 D), base para os estudos de propagacdo de ondas €l asticas.

Séo feitas as suas analises no dominio da fregliéncia quando se consideram condicles
iniciais ndo-nulos, quer sgja no deslocamento ou na velocidade. A passagem do dominio do
tempo para o dominio da frequiéncia € feita usando-se a transformada de Fourier. Com isto o
problema pode ser resolvido pelo Método dos Elementos Finitos chegando-se a resposta no
dominio dafregliéncia, em termos de deslocamentos. A solucdo final € calculada ao aplicar-se
a transformada inversa de Fourier nesta resposta, obtendo-se o deslocamento no dominio do
tempo.

O caso do sistema massa-mola-amortecedor jafoi resolvido por Mansur et al. (1998), que
resolveram o0 problema usando a transformada implicita de Fourier (ImFT) e linguagem
FORTRAN. No presente trabal ho foi usada a linguagem MATLAB" vers3o 5, que contém a
fungdo FFT (Fast Fourier Transform) incluida em sua biblioteca de funcfes, assim como a
IFFT (Inverse Fast Fourier Transform).



O segundo caso, que trata da corda vibrante no dominio da freqliéncia e com condicbes
iniciais, ainda ndo havia sido estudado. Paratal, a cordafoi discretizada e usado o Méodo dos
Elementos Finitos com o objetivo de resolver a equacdo da onda no dominio da fregiéncia
(Equacdo de Helmholtz). A programacdo foi realizada em linguagem MATLAB" versdo 5.

Para 0 sistema massa-mola-amortecedor a validagéo foi feita com a solucdo analitica
Para o outro foi utilizado um programa (wave.m) proposto por Cooper (1998) disponivel na
Internet, que resolve a equacdo diferencial da onda, com condicBes iniciais, pelo Método das
Diferencas Finitas.

2.0 SISTEMA MASSA-MOLA-AMORTECEDOR COM UM GRAU DE
LIBERDADE (1 GL)
2.1. No dominio da frequiéncia, sem condicesiniciais
Supondo que o sistema massa-mola-amortecedor (1GL) tenha massa m, constante de

rigidez k e coeficiente de amortecimento c¢ (ver figura 1), a equacdo de equilibrio no dominio
do tempo resultaem :

_l\‘_ -

—=
) (

Figura 1. O sistema massa-mola-amortecedor com 1 GL.

mx(t) + cx(t) + kx(t) =f(t) 1)

A solucdo da equacdo (1) ao se considerar auséncia de forca externa f(t) esta relacionada
com o problema de vibragéo livre e pode ser encontrada em Clough & Penzien (1993).

A equacéo (1) pode ser rescrita como :

mx(t) + 2moa,Ex(t) + kx(t) = £ (t) )
Aplicando-se a Transformada de Fourier em (2) chega-se a:
(— w?m + 2icE Moy, + k)><(oo) = Fw) A3)

sendo X (w) e F(w) o deslocamento e aforga no dominio dafrequiéncia, respectivamente.
O inverso do termo entre parénteses da equacdo (3) € denominado Funcdo Complexa de
Resposta em Freguéncia (FCRF) ou Funcdo de Transferéncia e € ssmbolizada por H (w). Logo

H(u)) = (— w’m+ 2iEmwy, + kyl (4
X(@) = H(w)H«) (5)

Apbs se resolver a equacdo (5) calcula-se a Transformada Inversa de Fourier de X (w) para
chegar-se arespostafinal, ou sgjax (t).



Os passos para esta solucéo séo descritos a seguir :

a ) fazer uma extensdo periddica do carregamento f (t). Uma boa aproximagao para este
periodo (Ty) foi proposta por Filho (1994) sendo a seguinte :
_ 4,605
= (6)

g
b) discretiza-se o periodo e aforcaem N pontos (poténcia de 2), obtendo-se os vetores :
th ={to,t,ta, . tnye -2, tn-g cOM N=0,N-1

p

e fo={fo.fn.f2,.,fp o fno2.fnogd cOM N=0,N-1.
c) calculase aFFT def, , obtendo-se o vetor F, , ou sgja:

Fl’l :{FO,FJ_,FZ,...,FH,..-,FN—21FN—]}

d) o intervalo da discretizacdo da freguiéncia tem um valor maximo (Nyquist), ou sgja
Wmax = ﬁ . Ointervalo entre 0 e wx € discretizado em N/2 pontos.

e ) cacula-se o vetor H, para estes N/2 pontos e os que faltam sdo 0s seus complexos
conjugados, totalizando os N pontos de H,, . Apenas os termos Hy e Hy/2 S80 reais e para 0s
demais existe a seguinte correspondéncia :

Hn-n = conj(H,,) paran=N/2+1,N/2+2, N/2+3,.. N-1,

f) calcula-se o vetor X, de dimenséo N, sendo

Xn(eon) = Hn(wn)Fa(an) (7
e Xp={X0. X1, X2, Xpyoo e, XN=2, X N1 (8)

g) caculase a IFFT de X, obtendo-se o vetor x, , resposta final do sistema sujeito ao
carregamento fp,, ou sgja um vetor com dimensdo N e tempo até o periodo estendido Ty, :

Xp ={X0s X1 X100 s X e XN=20 X N1 (9)
2.2 No dominio da freqUéncia com as condicdesiniciais

A contribuig3o do deslocamento inicial x(0)=xq ser obtida adicionando-se a ele o efeito
de umaforcalinear estética- fo, ou sgja:

—fo = —kXO (10)

Trata-se a forca -fp como se fosse uma forca externa e procede-se do mesmo modo
descrito anteriormente. O periodo estendido desta forca devera ser tal que a sua influéncia
sobre a resposta final seja desprezivel. Como ela é do tipo degrau um periodo do tipo Ty, da
equacdo (6) é suficiente para que o deslocamento segja considerado constante e igual a x(0)
emt = T,. ApOs este tempo considera-se que 0 movimento é de vibraggo livre, o que leva o
deslocamento ao repouso apés outro periodo T, . Sendo assim, o valor final para o periodo
estendido da forga -fo € de 2T, sendo na primeira metade -fo = - k x(0) e na segunda metade -
fo =0.

A resposta (Xq) devida ao deslocamento iniciad serd a soma do resultado obtido
considerando -f, como forca externa (Xsp) € um vetor deslocamento inicial xpo , que tem como
valor x(0) até os N/2 primeiros elementos e os demais nulos. Logo :

Xd = Xfo+t Xno (11)

A parte correspondente a velocidade inicial € considerada como a mesma devida a um
impulso de intensidade mxg, logo

x, = mx(0)h (12)

Sendo assim pode ser considerada umaforca externa de valor



_ mx(0)

fq At 0 (13
sendo & um vetor de dimensdo N com o primeiro elemento unitario e os demais nulos.

Analogamente ao que foi exposto com relacdo a fp deve ser feito com f;, obtendo-se a
resposta devidaavelocidade inicia (xy ).

A solugdo final correspondente a0 sistema massa-mola-amortecedor 1GL, com
amortecimento viscoso e com condicdes iniciais (deslocamentos e velocidades), no dominio
dafregiénciavae:

X =Xq+Xy (14)

3. A CORDA VIBRANTE - EQUACAO DA ONDA EM UMA DIMENSAO (2-D)
3.1. No dominio do tempo com amortecimento viscoso

Ao se considerar o elemento diferencial da corda esticada como na figura 2 que esta fixa
em ambas as extremidades, aequacdo governante do problema é a equacdo da onda

2 2
a—g—%a—;’:f(x,t) (15)
ox= cg ot
onde ¢, éavelocidade de propagacdo daondae T é atensdo na corda.

T

0 - 50/0x. dx

T

|
dx X

Figura 2. Elemento diferencia da corda esticada

Para se considerar a existéncia de amortecimento viscoso (coeficiente {) no sistema deve-
se acrescentar um termo na equacdo (15) que representa uma forca dissipativa de energia,
segundo Chin (1994), ou sgja:

2 2
OV g L0 _gixn) (16)

ox? ot cot?
3.2. No dominio da frequiéncia, sem condig¢Besiniciais

Aplicando-se a Transformada de Fourier em (16) obtém-se a seguinte equacdo, no
dominio dafregiéncia:
2 2
oY \2( —iaY +w—2Y = F(x,w) (17)
0x cH
ondeY (x,w) e F (x,w) sdo as Transformadas de Fourier dey (x,t) e f(x,t), respectivamente.
A equacdo (17) pode ser rearranjada, resultando em :

2 2 0
%+§2—%—iw{@( = F(x,w) (18)



A equacdo (18) é chamada de equacdo de Helmholtz generalizada e pode ser resolvida
pelo Método dos Elementos Finitos (MEF).

Supondo que o dominio tenha sido discretizado em NE elementos (NN pontos nodais) ,
tem-se:

NE NE
ZJ'%‘?W a—Y+Wk2Yde: > [WiFdx (19)
St 0X 0X =

onde J’ significaintegracdo em cadaelemento e k € o nimero de onda complexo, ou sgja

E

e
<=0z 7P )

O termo do lado direito da equacdo (19) pode ser transformado em cargas nodais
equivalentes . Os dois termos dentro dos parénteses de (19) geram matrizes de rigidez [K] e
de massa [M], respectivamente. Cada elemento de comprimento | tem uma matriz [KE] e
outra[ME] (2x2), aele relacionadas. Logo :

01 10 Ck2le k2|eg
D’ 0 G— —
KE 'e le ME 6 O 21
[<E] = 1% [ME] = EI<2Ie k2lel )
Dle le(] E 6 3 E

Fazendo-se a superposicéo de todas as matrizes [KE] e [ME] obtém-se as matrizes de
rigidez global [K] e de massa global [M], respectivamente.

A solucéo do problema de elementos finitos é feita pelo seguinte sistema de equacdes :

[A{Y} = b 22)
onde [A] =[K] {M e {Y} é o vetor que contém as incognitas do problema, ou sgja os
deslocamentos nos nés. O vetor de termos independentes {t} € formado pelas cargas nodais.
As dimensdes sdo as seguintes : [A](NNXNN), { Y} (NNx1) e{b}(NNx1).

Ao se aplicar a FFT em f (x,t) o periodo deve ser estendido até 2 T,, como no sistema
massa-mola-amortecedor. Como o primeiro modo de vibracéo € o que mais contribui para o

deslocamento pode-se ter uma boa aproximagéo para Ty, = 4é605|' sendo :
TCo
L = comprimento da corda; ¢, = velocidade de propagacdo da onda; e { = taxa de
amortecimento viscoso. Mas & = = = r _ ¢ _% Logo :
Cc om0 2pmcy 2T
Tp = —9’23 (23)
(CH

A solucdo da equacdo (23) fornece para cada frequéncia (total de N) um vetor com NN
elementos, formando-se a matriz [Y](NxNN). Aplicando-se a Transformada Inversa de
Fourier nas colunas de [Y] obtém-se a resposta final [y] que serd uma matriz de dimenséo
(NxNN), sendo cada coluna representativa do deslocamento de um ponto nodal da
discretizagdo em elementos finitos. As N linhas significam o tempo estendido até 2T ..



3.3. No dominio da frequéncia, com condicdesiniciais

A contribuicéo do deslocamento inicial pode ser obtida ao se considerar uma forga linear
eléstica{-fo}, ou sgja:

{~fg = {K]{xq (24)
onde [K] = matriz de rigidez global; e { xo} = vetor de deslocamento inicial.

{Xo} deve conter todos os deslocamentos iniciais dos pontos nodais adotados pelo MEF.

A forca {fo} deve ser estendida até 2T,. Na primeira metade (entre O e T,) ela deve ser
constante para cada ponto nodal. Na segunda metade, (entre T, e 2T,) ela deve ser nula. Logo
forma-se uma matriz [-fo] com os elementos da primeira linha repetidos até a linha N/2, ou
sgja o vetor {-fg} formara cada linha de [-fg] até N/2. Os demais elementos de [-fo] serdo
nulos.
Logo:

(25)

Calcula-se a FFT de [-fo] (NXNN) achando-se [-Fo] (NXNN). Resolve-se entéo a equacao
de Helmholtz generalizada, para cadafreqiéncia:

0 on +k2vg, =[-Rolk] (26)
ax

Calcula-se uma matriz resposta [Y ;o] (NXNN) usando-se 0 MEF. Aplicando-se a IFFT em
[Yio] obtém-se a matriz [yo]. A solucdo fina [yq] para o caso de deslocamento inicial é a
soma de [yi] com a matriz [yno] formada pelo vetor {xq} repetido até a linha N/2, sendo as
demais nulas. Logo

[val = lyso |+ yng] 27)
Quando as condigdes iniciais forem do tipo velocidade pode ser feita a mesma analogia
do sistema massa-mol a-amortecedor, ou sgja:

f, = LXO 5 (29)
coAt

A forca f, deve ser aplicada em cada ponto nodal, formando entdo a primeira linha da
matriz [f,](NXNN). As demais linhas de [f,] ser0o nulas. Logo :

gfv} U linhal

[fv] = linhas (29)
a{q @

Procede-se entdo com [f,] da mesmaforma que foi realizado com [-fg], ou sgja calcula-se
aFFT de[f,] obtendo-se amatriz [F,]J(NXNN). Logo :

d va

x>
Resolve-se a equacdo (30) para cada frequéncia pelo MEF obtendo-se [Y,](NXNN).
AplicasealFFT em[Y,] e chega-se asolucéo final [y,] para o caso davelocidadeinicial.

wk2¥;, =[] (30)



A resposta final considerando-se as condicOes iniciais (deslocamentos e velocidades) € a
somadas parcelas [yq] e[yv]. Logo:

vi] =[yd {vd (30)
4. EXEMPLOSDE APLI CACAO

Exemplo 1 : Considera-se um sistema massa-mola-amortecedor m = 3 kg; k = 2700 N/m.
e =5%. Tem-se que T, = 3,07 s. Pode-se adotar entdo 2T, = 6,40 s, com N = 1024 e At =
0,00625 s. Sendo o deslocamento inicial Xg = 0,02m e a velocidade inicial vg = 0,1 m/s o
resultado estd mostrado nafigura 3 e comparado com a solucéo analitica.

0.025 T T T T T T
0.02f------ R N N B Ik ECLCTTT PR
| : : : : : :
| O - - - - O—
T
il A ——m e o — e oo - e mmmo- Ammz--- P
£ 0.01 g o ! ! ! Solugéo analitica *
2 Bl ' : H R .
= 9 | 1 1 1
@ , 1 1 1
E 1 1 1
[ns] A - |
L il ' S ey N Vi R SN S e e ol R ol AR T L s e c
E 1 1
L) 1 1 1
iy 1 1 1 1
= 3 | 1T T T T T T [ ey E
] 5 R A e S pa
B s e S S S
0.0z : : : : : :
0 05 1 1.4 2 258 3 35
tempo ()

Figura 3. Solucdo do exemplo 1 : @) Presente Método O ; eb) Analitica [.

Exemplo 2 : Cordafixa nas extremidades com as seguintes caracteristicas: co = 1 m/s,
L = 10m; ¢ = 0,10; deslocamento e velocidades iniciais obedecendo as seguintes fungoes,

respectivamente : Xg = 10‘3senBTr[XE e Vg = 1073 senB’%(EL Com isto tem-se 2T,=1842 s.
gL . gL .

Para facilitar foi adotado 2T, = 2048 s. A massa para cada ponto nodal vale m=p |, sendo
leVo
C%At
programa proposto por Cooper [1998], que calcula o problema no dominio do tempo, usando
0 Método das Diferencgas Finitas. A freqiiéncia fundamental é a que mais contribui para o

as forgas nodais q = 0. O resultado do método foi comparado com o calculado pelo



movimento e a que determina o periodo de oscilagdo (1) da corda vibrante. Logo
2 21

Os resultados obtidos pelo programa de Cooper e pelo método proposto estdo mostrados
nafigura4 para os tempos de 0, 10, 20, 30 e 40 segundos.

v 10 Evolugdo da corda

“ariavel dependente y (m)

“ariavel independente x {m)

Figura 4. Solucéo do exemplo 2 : @) Presente Método * ; e b) Cooper [ .

5. CONCLUSOES

A0 se observar os exemplos 1 e 2 onde estdo plotados os resultados obtidos pelo presente
método, a solucdo analitica para o sistema massa-mola-amortecedor e a solugdo proposta por
Cooper (1998), pode-se concluir que o presente método € plenamente satisfatorio.
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Resumo

Neste trabalho apresenta-se a formulagdo matemética do método de elementos de contorno e
os procedimentos para a simulacdo do comportamento vibro-aclstico modal de estruturas
através dos métodos de elementos finitos e elementos de contorno. Os resultados
computacionais apresentados dizem respeito a modelagem de uma placa plana simplesmente
apoiada e do alojamento de uma caixa de engrenagem de uso veicular. A validacdo do
procedimento usado é feita através da comparacéo dos resultados numeéricos com agueles
obtidos pela formulacdo analitica disponivel para placas retangulares simplesmente apoiadas.

Palavras-chave: Modelagem Acustica Numérica, Eficiéncia de Radiacdo Modal, Caixa de
Engrenagem.

1. INTRODUCAO

O comportamento de vibracdo estrutural e a radiagdo acUstica a ele relacionado, nos
altimos anos, tem merecido muita atencdo por parte dos engenheiros. Entretanto, estes
problemas sdo de tratamento matematico analitico dificil, principalmente, quando estdo
relacionados a uma estrutura complexa, tal como ocorre quando se pretende modelar um
alojamento de caixa de engrenagem de uso veicular.

Tradicionamente, a capacidade de radiagdo sonora de uma estrutura € caracterizada pela
eficiéncia de radiagdo acustica. Por outro lado, € um fato conhecido, através da literatura
disponivel na area de acustica, que a radiagdo sonora de um corpo eléstico, vibrando em
regime permanente, esta relacionada a distribuicdo da velocidade de vibragdo na direcéo
normal da superficie do corpo, sua forma geométrica superficial e do meio ambiente. Assim,
existe uma relacdo proxima entre vibracdo e som radiado, isto é, a vibracdo de uma estrutura
induz radiac&o sonora e vice versa.

As propriedades de vibracdo de uma estrutura sdo caracterizadas pelos modos de
vibracdo estrutural. Sob certas circunstancias, a estrutura vibrara segundo uma forma
deformada, denominada de forma modal, que ndo esta relacionada a qualquer fator externo e
pode refletir as propriedades fisicas inerentes a estrutura vibrante. Portanto, devido a relacéo
existente entre vibracao estrutural e radiacdo sonora, pode-se deduzir que existira uma forma
de distribuicdo de radiacdo sonora associada com aformamodal de vibracéo, de tal modo que
aquela forma de distribuicéo esta rel acionada as caracteristicas fisicas inerentes da estrutura e,
assim sendo, fornecera uma eficiéncia de radiacdo modal.



Neste trabalho, apresenta-se o0s procedimentos para a ssmulacdo do comportamento vibro-
acustico modal de estruturas através dos métodos de elementos finitos e elementos de
contorno, bem como uma validacéo feita com base em resultados analiticos disponiveis para
placas planas. Posteriormente, o procedimento é aplicado para a determinacéo da eficiéncia de
radiacdo modal do alojamento de uma caixa de engrenagem de uso veicular.

2. FORMULACAO TEORICA E PROCEDIMENTO DE CALCULO

A andlise acustica pelo método de elementos de contorno é um procedimento de solucdo
numérica baseado na solucéo de equacdes integrais obtidas a partir da aplicacdo do teorema
da divergéncia ao produto interno da equacéo diferencial, que governa o problema, e a funcéo
de Green. Para o problema acustico, no dominio da fregiiéncia, esta equacéo diferencial € a
equacéo escalar de Helmholtz, dada por:

D2p+k2p:0 Q)

onde [? é o operador Laplaciano, p é a pressdo aclistica e k=wJc é 0 niimero de onda actstica.
As possiveis condigdes de contorno utilizadas sdo as seguintes: p=p em S (condigdo

de Dirichlet), g—pz—i pwV, em S, (condicdo de Neumann) e ?z—i PWALP em S
n

n

(condicdo de Robin), com S=SU S, U S;, sendo p apressio sonora na superficieS;, Vv

n

a velocidade normal nasuperficie S, e A, aadmitancianormal na superficie S;.

Em acUstica, tanto a andlise de elementos de contorno direta (aproximacao colocacional)
guanto a indireta (aproximacéo variacional) podem ser usadas. As palavras direta/indireta
referem-se a escolha da incdgnita na superficie do modelo. O método direto usa a presséo e
velocidade norma como varidveis de superficie enquanto o método indireto utiliza a
descontinuidade de pressdo e de velocidade normal através da superficie supostamente fina
(diferenca entre os dois lados de uma superficie). Estas duas formulaces levam a equactes
integrais diferentes, para 0 campo de pressdo, que sdo resolvidas usando técnicas diferentes.
Por outro lado, as palavras colocaciona / variacional referem-se a técnica de solucéo. Em
uma técnica colocacional forca-se a solucdo aproximada satisfazer a equacdo integral do
contorno exata em um numero finito de pontos sobre a superficie, enquanto que na técnica
variacional, a solugdo aproximada € obtida minimizando-se um funcional associado com a
equacdo integral do contorno original. Neste trabalho € apresentada a formulacdo matemética
do método indireto que foi o utilizado nas simul agles.

2.1. Método Indireto (Aproximagao Variacional)

A equacdo integra que forma a base da andlise de elemento de contorno indireta,
segundo Gardner et al (1996), é obtida em termos de descontinuidade de velocidade (o, single
layer potencial) e de presséo (|, double layer potencial) através da superficie, como:

dG(R',R)

P(R) = [ (B(R  R)o(R) - T

u(R')@ﬂS(R') @

onde p é a pressdo aclstica sobre a superficie, 0{ .}/on(R’) é a derivada parcial de uma fungdo
em relacdo a normal para fora do dominio acustico em um ponto R’ da superficie, G € a



funcdo de Green e 0 e W estdo relacionados, respectivamente, a diferenca de velocidade de
particula e de presséo acustica através da superficie S como:

+ —
c:aL_aLz_ipw(qu_u‘) ?)

on dn
u=p"-p- @

Nas Eg. (3) e (4), os sobrescritos + e — simbolizam os valores em ambos os lados da
superficie S. A equacdo integral para a velocidade de particula normal pode ser obtida da
equacdo integral de pressdo como:

op(R) _ . GR'.,R) .. 0°GR.,R) ., O

— L = —jpwu = - o(R")———————2u(R")@®EYR 5

on(R) PN gy 5 on(R) R = onR yanR) M )DS( ) ©)
Embora a formulacdo indireta sgja védlida para condicbes de contorno em gera, a

representacdo aqui € restrita a condicbes de contorno de velocidade para o propésito da

abordagem feita para o problema de determinacdo da eficiéncia de radiacéo aclstica. Sob esta
condicdo, aEq. (5) é reduzida para:

0%G(R',R)

. _ ' |:| 1
—ipwu(R) —J’S(R,) n(R)n(R) H(R )EUS(R ) (6)

A solucdo da Eq. (2) pode ser obtida pela minimizac&o de um potencial J, onde:

=2 O°GRR) | e ,
1 OIS an(R)on(R) H(R)U(R)AS(R")xdS(R) + .,

+ iprS(R) u(R)u(R)JS(R

Os vaores desgjados das variaveis de superficie dos elementos de contorno, Y, sdo
agueles que minimizam o funcional definido na Eqg. (7). Este funcional pode ser expresso na
formamatricial como:

J:%HTAH ~u'b (8)

onde os elementos da matriz A e do vetor b sdo obtidos da avaliacdo das integrais
aproximando 0s potenciais o e L nos nos dos elementos usados na discretizacdo da superficie
S. A equacdo final do sistema pode ser obtida, a partir da Eq. (8), impondo a condicdo de
estacionariedade em |, isto € Ap =b. Subseglentemente, as respostas de velocidade e
pressdo acustica no campo e eficiéncia de radiacdo podem ser avaliadas pelas seguintes
expressoes.

dG(R',r)

P =~ SR NoR) -7

u(R')@ﬂS(R') ©)
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onde x;(r), paraj = 1 a 3, sdo 0s vetores unitarios nas diregOes X, y e z, respectivamente, na
posicéo r e u; € avelocidade de particulana direcéo x; € posicao r.

2.2. Procedimento de Calculo

O procedimento para a predicéo da radiagdo acustica envolve, de um modo gera, como
um passo inicial, a determinacdo da velocidade de superficie da estrutura sob andlise, a qual
tem origem no carregamento aplicado sobre a mesma. Em seguida, € feito o cdlculo da
pressdo sonora, resolvendo a equacdo de onda acuUstica, através de um dos dois métodos
descritos anteriormente, com as velocidades de superficie obtidas, na etapa inicia,
empregadas como condic¢des de contorno.

Pode-se realizar simulagbes considerando modelos com ou sem interagdo fluido-
estrutura, sendo que para os problemas aqui apresentados este efeito € negligenciado, pelo
fato do comportamento das estruturas ndo serem afetados de modo significativo pela presenca
do fluido circundante, uma vez que este fluido ndo é pesado e nem tdo pouco as estruturas
muito flexiveis. Assim, o problema é desacoplado e, como tal, os problemas estrutural e
acustico séo considerados separadamente.

A partir das consideracOes feitas anteriormente e tendo como objetivo a utilizacgo de
programas comerciais, que possibilitem a implementacéo da formulacéo tedrica apresentada,
€ possivel a obtencdo dos deslocamentos da superficie vibrante pelo méodo de elementos
finitos (MEF) através do programa ANSY' S, o qua possibilita grandes recursos para a etapa
de pré-processamento (geracdo da maha de elementos) e boas rotinas de solucéo para o
problema de vibragdo estrutural, e de posse destes deslocamentos na superficie do modelo
gerar as condig¢des de contorno necessérias para resolver o problema acustico no SY SNOISE
pelo método de elementos de contorno (MEC).

3. SIMULACAO DA PLACA SIMPLESMENTE APOIADA

Uma estrutura ssimples foi modelada para testar a validade do método de modelagem e a
eficiéncia dos programas empregados para sua implementacéo. O exemplo escolhido para
modelagem numeérica foi 0 de uma placa simplesmente apoiada, tendo por base de
comparagdo os resultados das curvas tedricas para a eficiéncia de radiacdo modal
desenvolvidas por Wallace (1972), quando do estudo de uma placa plana simplesmente
apoiada vibrando em um baffle infinito (radiacdo hemisférica).

Para a obtencdo das prediches computacionais, um modelo de elementos finitos foi
desenvolvido usando o0 ANSY S. As dimensdes da placa foram 300x300x7 mm, de modo que
arelacdo de forma ( 7/300 = 0,0233) satisfaz o critério de placa fina e, por este motivo, um
elemento de casca com capacidade de membrana e flex&o foi selecionado (SHELL63). O
modelo teve 900 elementos e 961n6s para uma maha de 30x30 elementos. O tamanho da
malha foi determinado de forma a se obter um total de elementos por comprimento de onda
acustica superior a 6 (seis), para se ter uma precisdo aceitavel dos resultados a serem obtidos.



Assim, o menor comprimento de onda acustica, que corresponde a freqiiéncia mais alta de
interesse, determinara o tamanho méximo do el emento.

Os resultados tedricos para as fregliéncias naturais, de uma placa retangular simplesmente
apoiada, podem ser obtidos a partir da seguinte equagéo apresentada por Leissa (1993):

_1 Eh? Tt Tt E
fm,n‘a/ma%g*@nﬁgg () 40

onde a e b sdo os comprimentos dos lados da placa e m,n = 1,2,3 ... os indices modais
correspondentes aos eiXos X ey respectivamente. As outras quantidades séo o médulo de
elasticidade (E), massa especifica (p) e o coeficiente de Poisson (v), que para uma placa de
aluminio, assumem os seguintes valores: E = 7,10E+10 N/m?, p=2.700 kg/m3 ev =0,33.

A tabela 1 apresenta os valores tedricos da freqliéncia natural calculados através da Eq.
(17). Aqui, a freqiéncia mais alta de interesse é 3448,49 Hz, o que corresponde a um
comprimento de onda aclstico de A = 343/3448,49 [0 0,09946 m (99,46 mm). Portanto, o
comprimento méximo de um elemento devera ser menor do que 99,46/6 [J 16,58 mm, de
modo a assegurar a precisdo da resposta. Assim, foi assumido um comprimento de elemento
de 10 mm, o que permite uma precisdo até a freqiiéncia cujos indices modais sdo iguais a 4.

Tabela 1 — Freguéncias naturais para uma placa quadrada de aluminio.

INDICE | fmn (H2) | MEF (H2) JERRO (%)
w1 383.17 383.05 0.03
(1.2) 957.01 957.37 0.06
(1,3) 191583 | 1914.26 0.08
2.,2) 153266 | 1530.69 0.13
2.3) 249057 | 2485.96 0.19
3.3) 344849 | 343854 0.29

* ERRO(%) = MEF~Tmn 100
fm,ﬂ

O modelo de elementos finitos, construido segundo as observactes feitas anteriormente, €
constituido por nos que apresentam seis graus de liberdade, trés trandactes e trés rotagoes,
sendo que os trés graus de liberdade de translacdo, para cada um dos nés ao longo das bordas
da placa, foram feitos nulos e, assim, atender as condig¢des de contorno de apoio simples. Uma
analise modal deste modelo, feita pelo ANSY S com o agoritmo de extracéo de autovalor e
autovetor de Block Lanczos, produziu as frequiéncias naturais listadas natabela 1.

Os valores tedricos, mostrados na tabela 1, sdo todos levemente mais altos do que agueles
determinados por MEF. Normalmente, espera-se que o contrario ocorra, uma vez que no MEF
a estrutura ao ser discretizada aumenta artificialmente sua rigidez e, assim sendo, os valores
das freqiéncias naturais sdo sobrestimados. Entretanto, estas discrepancias foram
consideradas aceitéveis, umavez que o erro foi menor que 1% para as frequéncias e as formas
modai's s80 consistentes com as formas modai s tedricas, conforme observado na Fig. 1.

Dando sequiéncia a smulagdo, as formas modais e frequéncias naturais, calculadas pelo
ANSYS, foram fornecidas ao SY SNOISE que, assumindo o conjunto dos dados como um
campo de deslocamento, converteu estes dados em campo de velocidade. Estas velocidades
junto com a geometria da estrutura, agui representada por uma malha acustica idéntica a
malha estrutural, sdo usadas para resolver um conjunto de equagdes algébricas lineares para a
pressdo acustica na superficie da placa e, consequentemente, possibilitar a determinacéo da



eficiéncia de radiagdo modal da placa. A tabela 2 lista os valores de eficiéncia de radiagdo
modal determinados pelo método de elementos de contorno (MEC) juntamente com as
predicdes de Wallace (1972).

Wlmda 1,73

Tlede (111

Kluda {171 i Muda 101

Figura 1- Formas modais para a placa quadrada.

Tabela 6.2 — Eficiéncia de radiacdo modal de uma placa quadrada.

INDICE k/kp, Omn Orad (BEM) Dif. (dB)*
(1,1) 0.47 0.40 0.403034 -0.03
(1,2) 0.75 0.75 0.745683 0.03
(1,3) 1.06 1.50 1.529649 -0.09
(2,2) 0.95 1.28 1.273036 0.02
(2,3) 1.21 1.75 1.676474 0.19
(3,3) 1.42 1.50 1.367107 0.40

*Dif.(dB) = 1010910 (Om,n) — 10 l0g10 (O)

Os valores da eficiéncia de radiacdo modal sdo comparados usando uma relacdo do
nimero de onda normalizado. Esta relacdo é dada por k/k,, onde k € o nimero de onda

acustica e kp € o nimero de onda de flex&o da placa.

Todos os valores de eficiéncia de radiacéo determinados pelo MEC, quando comparados
com agueles preditos por Wallace (1972), apresentam uma diferencainferior a 0,5 dB, o que
permite uma validacdo razoavel dos pacotes computacionais e do procedimento de célculo
adotado.



4. SIMULACAO DOALOJAMENTO DA CAIXA DE ENGRENAGEM

O procedimento usado na modelagem da placa foi também aplicado para simulacéo do
alojamento da caixa de engrenagem, tendo por base a andlise modal numérica, validada
experimentalmente e apresentada por Soeiro e Gerges (1999). Entretanto, a malha acustica do
alojamento tem caracteristicas diferentes da malha estrutural apresentada naquela analise.
Essas diferencas residem no fato da exclusdo de todos os elementos de viga BEAM44,
usados como elementos de enrigecimento do alojamento, e dos elementos SHELL63, que
modelam a parede interna de sustentacdo dos eixos da caixa de engrenagem, bem como o
preenchimento dos furos de passagem dos eixos, localizados nas tampas traseira e dianteira
do alojamento, com elementos SHEL L 63.

Tratando-se da aplicagdo do MEC para a ssmulagdo de um problema exterior, pode
ocorrer o problema de ndo unicidade de solucdo em algumas fregliéncias denominadas de
fregliéncias irregulares. Isto ocorre quando a superficie vibrante € representada por um
contorno fechado e a freguéncia de interesse corresponde a fregiiéncia de ressonancia
acustica do problema interior com condigdes de contorno invertidas no método direto ou com
condic¢des de contorno idénticas no método indireto. A eliminacéo deste problema é possivel
e a técnica empregada depende da utilizacdo do método direto ou indireto. Estas formulactes
podem ser encontradas nos artigos de Schenck (1968) e de Burton e Miller (1971), bem como
uma descricéo resumida no artigo de Coyette e Rossion (1995). Para o caso do método
indireto, o procedimento consiste em simular uma gquantidade de amortecimento dentro da
superficie de contorno, o que € conseguido através de uma malha de elementos de contorno,
paraaqual € especificada uma condicdo de impedancia ou de admitancia, que para ser efetiva
necessita ter um valor positivo para a parte real, de tal modo que o objetivo a ser alcancado é
a modificacdo da forma do problema interior e, assim, a solu¢éo sgja um campo de pressdo
nulo nas freguéncias consideradas. Os elementos desta malha interior, denominados de
elementos de impedancia singular, fazem parte da maha aclstica e precisam respeitar as
recomendacdes de tamanho de elemento e condig¢des de borda livre (jump de pressio nulo).
Assim, foi usada uma malha com 150 elementos de impedancia singular e especificada a
condicdo de admitancia de {1/(1,21x343)}, sendo esta maha e posicdo interna destes
elementos mostradas na Fig. 2, juntamente com a malha acustica do alojamento.

—J] L
| s, ]
- e |
By L
() Malha Acistica {b) Malha de Elementos de (£} Pesicionamento Intemo  dos
Impedincia Singular Elem. das Superficies §) a 53

Figura2 —Malha de elementos de impedancia singular e seu posicionamento.

Os valores de eficiéncia de radiacdo modal, estimados para os dez primeiros modos do
alojamento, sdo listados natabela 3. A partir dos valores listados nesta tabela, € possivel dizer
que a configuracdo deformada referente a fregiiéncia natural de 1639,3 Hz é a que melhor
irradia o som entre os dez primeiros modos de vibragdo do alojamento. A Fig. 3 apresenta os
valores de p (double layer potencial) na superficie do alojamento, referentes as formas
modai s associadas com o primeiro e quinto modos de vibracéo.



Tabela 3 — Valores de €ficiéncia de radiacdo modal do alojamento
f (Hz) | 1050,9|1324,9|1424,9|1541,3|1639,3 | 1725,3 | 1861,7 | 1880,0| 1968,5| 2042
Orag | 044 | 053 | 065 | 027 | 093 | 0,74 | 046 | 0,19 | 051 | 0,37

5—COMENTARIOSFINAIS

Uma boa concordancia foi obtida entre os model os tedricos e computacional, no que diz
respeito a determinacdo de pardmetros vibro-acusticos modais, para uma placa quadrada
simplesmente apoiada, 0 que valida a metodologia usada. Por outro lado, esta metodologia
foi usada para prever a eficiéncia de radiacdo modal do alojamento de uma caixa de
engrenagem de uso veicular e produziu valores de eficiéncia de radiagdo modal consistentes.
A importancia do conhecimento destes valores esta no fato de que, para se atenuar a poténcia
sonora radiada pelo alojamento, uma boa indicacdo seria procurar modificar as formas
modais que apresentam os maiores valores de eficiéncia de radiacdo, uma vez que o0 campo
de velocidade estrutural na superficie € uma composicao destas formas modais.
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Figura 3 — Valores de u na superficie do modelo parao 1° e 5° modos de vibragao.
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Resumo

Neste trabalho o acoplamento entre forcas magnéticas, vibracdes forcadas e ruido é
model ado para um Motor Elétrico. O método de elementos finitos é usado para obter as forcas
magnéticas e as vibragdes forcadas. O método de elementos de contorno € usado na
determinacéo das grandezas acUsticas.

Palavras-chave: Vibracdes, Forcas magnéticas, Método de elementos finitos, Motor el étrico,
Ruido.

1. INTRODUCAO

Neste trabaho o Método de Elementos Finitos (MEF) e o Método de Elementos de
Contorno (MEC) sdo usados para modelar o acoplamento entre vibragdes de origem
magnética e ruido. Os resultados obtidos séo comparados com medi ¢Oes.

E utilizado um modelo bidimensional para avaliar as forgas eletromagnéticas. Portanto,
as forgas tangenciais e radiais sdo consideradas constantes ao longo do eixo da méaquina, este
procedimento s6 € vaido para maguinas elétricas de ranhuras ndo inclinadas, tais como o
Motor de Relutancia Chaveado (MRC), usado nesta investigagao.

Do ponto de vista mecanico arigidez varia ao longo do eixo longitudinal em funcdo das

caracteristicas geométricas da estrutura do motor, afetando as vibracdes. Entdo, resultados
consistentes sd podem ser obtidos se um modelo 3D é empregado, porque este modelamento é
capaz de calcular os deslocamentos e acel eragcbes em todos 0s pontos da estrutura.
Apbs o calculo da velocidade em varios pontos da superficie do motor, aplicando o método de
elementos finitos 3D, o ruido emitido pelo motor é avaliado. Para determinar o ruido acustico
aplicando o MEC condicBes de contorno do tipo velocidade sdo geradas e aplicadas a malha
de elementos de contorno a qual representa a superficie da maquina elétrica. Comparagdo
entre valores cal culados e medidos séo apresentados.



2. CALCULO DASFORCASE MODELO MECANICO

O Tensor de Maxwell é usado neste trabalho para calcular a pressdo magnética df/ds,
como segue (Sadowski et all, 1992b):

L nEB)B—EBZnD D
ds pg 2 E

onde u, € apermeabilidade do ar, n € um vetor normal a superficie do dente estatorico (ago)

e B é ainducédo no entreferro (ar). Para simplificar o problema, as densidades de forca ao
longo do estator sdo integradas e supostas concentradas num ponto central da superficie
interna do dente estatorico.

Apbs uma decomposicdo harménica, as forcas magnéticas obtidas através do célculo
el etromagnético bidimensional sdo transferidas ao modelo tridimensional, mostrado na Fig. 1,
gue representa a estrutura do motor, supondo que estas agem em planos axiais equidistantes.
Na mesma figura sdo apresentados os vetores de forga correspondentes a 5 harmonica de
forcas.

Figura 1. Vetores de forga correspondentes a 5* harmoni ca aplicados a estrutura do MRC.
3. RESPOSTA FORCADA

Com as forcas e 0 modelo mecénico, as vibragbes forcadas sdo obtidas usando Método
de Superposicdo Modal. Neste método a resposta de uma estrutura continua a qualquer forca
pode ser representada pela superposicdo das respostas de seus modos individuais. Estas
respostas podem ser deslocamentos nodais, velocidades e acel eragoes.

Como exemplo, a deformacéo forcada causada pelo 5° harmbnico das forgas magnéticas
(1250 Hz) é apresentado na Fig. 2. Neste trabalho é considerado um amortecimento comum
ao calcular deformagbes mecéanicas, como apresentada em (Neves et al, 1999).

4. FORMULACAO DO MEC PARA CALCULO DE RUIDO ACUSTICO
Este método é aplicado para resolver a equacdo de onda acuUstica quando o dominio

acustico é irregular ou arbitrario. O MEC, sb discretiza a superficie da estrutura ou limite de
dominio acustico.



Figura 2. Deformacdo causada pelo 5° harménico das forgas magnéticas (1250 Hz).

A pressdo sonora em um ponto arbitré&rio p de um meio exterior I', que envolve uma
superficie S, assumindo vibracgo harménica desta superficie, tem que satisfazer a equagdo de
Helmholtz (Kinder, 1982):

O°p+k’p=0 (2)

onde 02 é o operador laplaciano.
A multiplicagdo de ambos os lados de (2) pela solugdo fundamental G(x,&) e aintegragdo

do produto sob I resulta na equacéo integral seguinte (Kinsler, 1982).

CE)ple)+ [ px)=—=5 = dS = jag—ﬁ()G(x,E)dS 3

S

onde x é um ponto da superficie, & € um ponto sobre I, G(x,&)=e7™ /4rr er é adistanciax
aé.

Dividindo a superficie em N elementos, cada um com uma superficies; (j=1LN) e
posicionando ¢ emum no 7, (3) pode ser discretizada, dando:

)+ S [r00 2 et is= Y [Pl s @

=15, 1715

A equacdo (4) que relaciona as pressdes superficiais as velocidades normais pode ser
escrita naforma de matriz (Ciskowski, 1992):

[HEpd =[Bl{v.} (5)



onde [H] e [B] s3o matrizes (cheias, complexas e ndo simétricas) onde {p4 e {v,} sfo vetores
pressdo superficiais e velocidades normais nos nds, respectivamente. As matrizes [H] e[g]

dependem da freqliéncia de excitacdo e da forma da estrutura.

A partir de (5) e de condicdes de contorno adequadas (envolvendo um determinado valor
de velocidade normal na superficie de contorno, correspondente ao comportamento vibratorio
da estrutura), as pressdes nodais superficiais {p4 podem ser calculadas. O conhecimento

destas pressoes e das velocidades normais permite criar uma representacao discreta da presséo
ps em qualquer ponto do meio exterior I':

p, =th} " {pd +{o.} {v} (6)

onde {hs } and {b; } sdo os coeficientes de influéncia que dependem da geometria do modelo e

das freguiéncias de excitacao.
Obtido o0 p; , 0 nivel de pressdo sonora pode ser calculado:

Py

pref

L, =20log [dB] (7

onde p,s =2xX10°N/m?.

A poténcia sonora irradiada por uma estrutura vibrante pode ser obtida a partir das
presstes superficiais{p4 e das velocidades normais {v,} na superficie de contorno S através
de:

[ .U
W, =%Reg{ps}T{v} dsg ®)

onde Re{} refere-se a parte real enquanto que o asterisco refere-se a0 complexo conjugado e

ds éasuperficieincremental.
A discretizagdo em elementos de contorno permite formular a poténciairradiada como a
soma das contribui¢des de cada elemento de superficie S;:

Weg = iwrad j ©)
&

onde m é o nimero de elementos de contorno (elementos superficiais triangulares ou
retangulares):

W, =iRe p, Vi, o (10)

]
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Os resultados estruturais que geram as condi¢bes de contorno séo obtidos nos nés de uma
malha estrutural (com elementos tetraédricos e hexaédricos) diferente da malha aclstica, mas
ambas possuem a mesma geometria. Neste caso, um algoritmo de interpolacdo € usado para
transferir os resultados para a maha aclstica.

5.RESULTADOS

Como exempl o de calculos acusticos aplicando o MEC, apresentamos na Fig. 3 a pressdo
sonora e as condicgGes de contorno de velocidade causadas pela 52 harménica (1250 Hz) das
forcas magnéticas (este resultado foi calculado considerado uma distancia de 0,3 metros da
fonte, para fins de ilustracéo). A Figura 4 mostra a eficiéncia de radiacdo como fungdo das
freqiiéncias de excitagéo.
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Figura 3. Campo de pressdo sonora paraa5* harmonica (1250 Hz) das forgas magnéticas.

Astabelasl|, I, [l e IV comparam os hiveis de pressao sonora cal culados com os valores
medidos nos pontos 1, 2, 3 e 4 (mostrado na Fig. 4, aqual representa a malha acuUstica) para as
freqliéncias de excitacdo de 1250 Hz, 1500 Hz e 1750 Hz, respectivamente, considerando a
disténcia de 1 metro dafonte e a vel ocidade de 2500 rpm.
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Figura 4. Eficiéncia de radiacdo em funcéo da freqliéncia
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Figura 4. Maha acustica e localizag&o dos pontos de medicao.

Observando as tabelas 1 e 2 nota-se que os valores calculados através do MEC e os
valores medidos sdo rel ativamente proximos nos pontos 1 e 2, para as frequiéncias de 1250 Hz
e 1750 Hz, entretanto para a freqiéncia de 1500 Hz os valores medidos so bem superiores
aos calculados. Estes valores elevados provavel mente sdo causados por fendmenos de origem
aerodindmica, tais como os efeitos de turbuléncia, ja que para esta freqliéncia em particular
ndo sdo observados picos de vibracdo importantes. A freqiéncia associada com este tipo de
ruido aerodindmico € dada pelo produto do nimero de dentes do rotor pela velocidade
rotacional do mesmo em rps, neste caso (6x250=1500 Hz) [Engelmann, 1995].

Tabela 1. Valores de pressdo sonora no ponto 1

Frequéncia Presso sonora calculada Pressdo sonora medida
(H2) [dB(A)] [dB(A)]
1250 55.06 54.01
1500 46.04 65.81
1750 57.30 55.08

Tabela 2. Valores de pressdo sonora no ponto 2

Frequéncia Presso sonora calculada Pressio sonora medida
(Hz) [dB(A)] [dB(A)]
1250 59.10 60.00
1500 39.30 69.13
1750 65.01 61.00

Observando as tabelas 3 e 4 nota-se que os valores de pressao sonora medidos s&o muito
maiores do que os calculados através do MEC. Provavelmente, estes valores elevados sao
provocados por fendmenos de origem aerodindmica, tais como, ventilagdo, transmissdo de
vibracGes dos rolamentos para as tampas do motor e também por fenbmenos de origem
magnética, como Vibracdes causadas por for¢as magnéticas de cabeca de bobina. Todos estes
efeitos, os quais predominam na direcdo perpendicular as tampas do motor, ndo séo
incorporados na model agem apresentada neste artigo.



Tabela 3. Valores de pressdo sonora no ponto 3

Frequéncia Pressio sonora Pressdo sonora medida [dB(A)]
(H2) calculada
[dB(A)]
1250 21.05 52.00
1500 39.80 59.25
1750 36.42 47.00

Tabela 4. Valores de pressdo sonora no ponto 4

Frequéncia Presso sonora Pressdo sonora medida [dB(A)]
(H2) calculada
[dB(A)]
1250 21.05 52.00
1500 39.80 59.25
1750 36.42 47.00

6. CONCLUSOES

Uma rotina de calculo de ruido acustico em maquinas el étricas baseada no método de
elementos de contorno foi apresentada e aplicada a um MRC 8/6 pdlos. Considerando a
complexidade de todo o procedimento de calculo, podemos considerar que estes resultados
validam esta andlise de predicéo de ruido aclstico causado por forcas magnéticas.
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Resumo

O uso de novos materiais leves, flexivels, e mais resistentes, favoreceu o desenvolvimento de
aeronaves mais eficientes. Este fato introduziu porém novos desafios para o projetista, princi-
palmente na area de aeroelasticidade. Fendbmenos aeroel asticos tem portanto sido objeto de
pesquisa base, particularmente em aeronaves de transporte e militares. Em funcéo da relagéo
custo/beneficio aeronaves leves tem recebido menor atencdo, com efeitos aeroel asticos avali-
ados através de normas que geralmente conduzem a um superdimensionamento. Este trabalho
considera 0 primeiro passo no projeto aeroelastico de uma aeronave ultraleve com alto de-
sempenho, utilizando-se a asa da aeronave CB-9 “Curumim”, submetida a um ensaio para a
determinacdo de sua velocidade critica de flutter. Os principais parametros sao discutidos con-
siderando-se seu potencial uso em projetos futuros e suas implicacdes no envelope de véo da
aeronave.

Palavras-chave: Aeronave leve, Aeroelasticidade, Flutter, Vibraces
1. INTRODUGCAO

Durante a década de 40, com o aumento da velocidade média das aeronaves e da carga
transportada, em conjunto com novas concepgdes de projeto, as estruturas aeronauticas torna-
ram-se mais flexiveis e com menor amortecimento. Como resultado, uma “nova’ classe de
fendmeno comecgou a ser objeto de preocupacdo: os fendmenos aeroel &sticos. Nos anos se-
guintes, iniciou-se um grande esforgo de pesquisa com o objetivo de entender e controlar estes
fendmenos. Na década de 60, os engenheiros aeronduticos desenvolveram asas com o dobro
da esbeltez de 40 anos antes, pois ja possuiam todo 0 conhecimento necessario para entender e
controlar o problema (Bisplinghof & Ashley, 1962). Na mesma década surgiam também nor-
mas (British Civil Airworthiness Requirements, 1969) que viriam a prevenir o fenébmeno de
flutter em aeronaves convencionais atraves de célcul os relativamente simples, porém simplifi-
cados e sem boa precisdo.

A introducdo de técnicas de construcdo mistas, utilizando uma combinacdo de materiais
tradicionais e modernos, tem cada vez mais exigido melhores técnicas de célculo aeroel &stico.
Felizmente , 0 presente desenvolvimento dos recursos computacionais, tem permitido um tra-
tamento mais preciso nos model os aeroel asticos disponivels.

No cend&rio da aviacdo leve, uma situacdo peculiar comega a tomar forma devido ao au-



mento do nimero de aeronaves construidas por particulares e a queda na producdo de aerona
ves de fabricantes grandes. Esta situacéo se deu devido ao alto prego e pouco avanco tecnol 6-
gico das aeronaves leves dos grandes fabricantes. A partir desta situacéo, é de sumaimportan-
cia a adaptacdo e desenvolvimento dos célcul os aeroel asticos para aeronaves leves, antes ape-
nas desenvolvidos para aeronaves de transporte e militares, devendo ser 0 mesmo de tecnolo-
giaacessivel aos pequenos fabricantes.

2. MODELO CLASSICO DE FLUTTER

O flutter claéssico de uma aeronave € definido como uma oscilacéo auto excitada, envol-
vendo um acoplamento inercial, eléstico e aerodinamico. A descricdo geral do fendmeno é (il
no estudo do profundor. Entretanto, € possivel e recomendavel que se considere a asa em
combinagdo com o profundor. Procedimentos mais exatos sdo exemplificados na literatura
(Huang, 1987), (Lu & Huang, 1992) e (Luton & Mook, 1993). Contudo, o objetivo do pre-
sente trabalho é descrever um procedimento ligeiramente menos preciso, porém mais simples
e de menor custo (CEA,1999).

21  Um modelo aerodindmico

O vaor da excitacdo aerodinamica € geralmente expresso como funcéo de L (sustenta-
cdo), M’ (arfagem) e T (articulacdo). Esta Ultima ndo serd considerada no presente trabalho
onde o aileron é considerado como fixo e integrado a asa. Supde-se que o fluxo de ar é bidi-
mensional, e para este problema em particular, por se tratar de aeronave leve, o fluxo de ar
também € considerado, com boa aproximacao, incompressivel e ndo-viscoso.

As forcas aerodinamicas atuando no perfil com o fluxo permanente séo fungdo da circula-
¢do, requerendo um esfor¢co moderado para a resolucdo. Para o caso de superficies alares os-
cilantes, entretanto, as forcas de inércia aerodinamicas e a sustentacdo quase permanente apa-
recem como o resultado da aceleracdo do aerofdlio. Portanto, a determinacéo precisa da con-
tribuicdo quase ndo permanente pode ser de dificil obtencdo. Como toda mudanca na circul a-
¢do produz uma emissdo de vortices no bordo de fuga, a solucdo completa do fluxo instavel é
excessivamente complexa para os objetivos do presente texto. Além disto, a presenca de vor-
tices contra rotativos faz com que o fluxo em um certo instante seja perturbado pela circulacéo
anterior (ver Figura 1 abaixo). E interessante, portanto, introduzir outra metodologia (Jones &
Platzer, 1996) que of erece resultados muito proximos, conforme descrito pelaeg. (1).
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Figura 1. Representacdo esquematica da esteira ndo permanente (Jones & Platzer, 1996)

BV ) +T =T (1)
Como primeira aproximacao € razoavel supor-se que a mudanca na circulagdo I' e, por



consequéncia, da emissdo de vértice, sdo continuos e senoidais. A folha de vortices resultante
produz velocidades verticais na vizinhanca do aerofdlio, originando uma forca periddica que €
funcdo da intensidade do vértice. Esta forca pode ser representada por U=Uge®®* 9 (CEA,
1999), onde s é a distancia da folha de vortices em t=0 e k=bw/V..,, sendo w a frequéncia cir-
cular da oscilagdo, ou sgja, a frequéncia de flutter, b a semicorda e V., a velocidade de deslo-
camento do aerofdlio.

2.2. DinédmicaEstrutural

Um modelo simplificado cléssico para a asa € mostrado na Figura 2. A asa (0 corpo) é re-
presentado por um perfil rigido suportado por uma suspensdo flexivel composta por duas
molas. Umamola é equivalente arigidez torcional e outra equivalente arigidez flexural.
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Figura 2. Modelo simplificado de flutter classico

O trabaho classico desenvolvido por Theodorsen (Scanlan & Rosenbaum, 1951) indica
gue as propriedades médias podem ser obtidas na posicdo de 75% da meia-envergadura.
Usando-se as equacdes de Lagrange de movimento, conforme as simplificagdes mencionadas,
encontra-se que:

mh' + S, +may?h’ = -L’ 2)
Sh + 1,0+ lgwla’ = M (3)

onde S, € momento estético, h' e o’ sdo as aceleragdes verticais e rotacionais respectivamente,
| € 0 momento de inércia sobre o0 eixo elastico, a, e w, S0 as frequéncias naturais, m é a
massa da asa por unidade de envergadura, L’ e M’ sd0 a sustentagdo e momento, respectiva-
mente, por unidade de envergadura.

2.2.3. Resolucao de Flutter Bidimensional

O problema de flutter classico pode ser modelado por uma asa de alongamento infinito,
movendo-se com oscilacdes de pequena amplitude, a velocidade constante, em um fluido in-
compressivel e ndo viscoso. Para simulacdo da asa real constatou-se também que a utilizacéo
das propriedades a 75% da envergadura e com aongamento infinito poderiam representar
razoavelmente, ainda que de forma conservativa, aasareal.

Ao resolver o problema de flutter classico bidimensional é possivel utilizar-se o sistema
classico equagdes lineares mostrados nas egs. (9), onde h é a deflexdo (m) do centro de rota-
cdo (eixo eléstico), positivo para baixo, a € a deflexdo angular (rad) do perfil em torno do
centro de torcdo, positivo quando o bordo de atague sobe, e (8 € a deflex@o angular (rad) do
aileron em torno do seu ponto de articulagéo, positivo quando o bordo de ataque do aileron
esta para cima.

Z%+§a+EB:O (9a)
5%+Eg+fﬁ:o (9b)



GH{+Ha+Ip=0 (90)

Para que exista solucéo desse sistema de equagdes que n&o a solucdo trivial h/b = a= (=
0, o determinante da matriz de coeficientes deve ser igual a zero, conforme mostrado na eg.
(20), resultando em um problema de autoval or (determinante de estabilidade).

=0 (20

A

D

G
Se o aileron for considerado rigido em relacéo a asa, o determinante simplifica-se a
A

D

E‘ZO (11)

onde
Z=y§1—%’%’§%%+igh)§+ L, (12)
§=uxa+La—LhE—;+aE (13)
5=uxa+%—Lh§—;+aE (14)
E:yrazé—g%g(1+iga)§—%§%+ag+Ma—La%+aE+Lh%+a§ (15)

e L, Ly, e M S80 coeficientes aerodinamicos de forca e momento e u = m/t®.

Os coeficientes aerodinamicos podem ser determinados pelos célculos da circulacgo per-
manente e transiente, usando como exemplo o0 méodo dos painéis de esteira (Panel Wake
Method) (Jones & Platzer, 1996), (CEA, 1999). Outras técnicas como 0 método de “Vortex
Lattice” também produz resultados satisfatorios. Ha também um método simples como alter-
nativa efetiva, muito interessante para projetos simples de aeronaves leves, avaliado pelo la
boratério da USAF (Scanlan & Rosenbaum, 1951). Esta referéncia apresenta na formatabular,
em funcdo do pardmetro k, as raizes da equacdo caracteristica, tendo como incognitas as fre-
guéncias naturais. Alguns métodos simplificados tem sido empregados para a determinagdo
média destas frequéncias. Entretanto, a maioria destes métodos sdo véidos para técnicas
construtivas convencionais, e inadequados para os ultraleves modernos. Eles sdo apenas Uteis
nafase inicial de projeto. Entretanto, como os dados podem ndo ser suficientes, é recomendé-
vel confirmar os parametros na asa do primeiro protétipo. Este € o procedimento utilizado no
presente trabal ho.

3. PROCEDIMENTOSEXPERIMENTAIS

A figura 3 mostra a aeronave CB-9 Curumim, utilizada neste estudo, e que foi projetada e
construida no Centro de Estudos Aeronduticos da Universidade Federal de Minas Gerais.

Figura 3. Vistafrontal da aeronave CB-9 durante ensaio com a asa ha aeronave



O procedimento experimental aqui apresentado € parte do programa de teste do Curumim
e consiste dos seguintes passos.:

3.1. Determinacéo estatica da posicao dos eixos de torcao e flexao

O primeiro passo foi determinar estaticamente a posi¢cao dos eixos de torcéo e flexao, uti-
lizando-se um transferidor Gtico, niveis e pesos suspensos por roldanas para se aplicar as car-
gas de ensaio. Em seguida efetuaram-se as medidas para a primeira avaliacdo da resposta di-
namica.

3.2. Ensaio no solo para determinacdo das frequéncias naturais e amortecimento da
asa.

A medicdo das propriedades dindmicas foram realizadas sob trés condi¢des basicas, cita-
das abaixo. Em todos os casos, a asa foi excitada ssmplesmente por uma deflexdo ou torcéo,
sendo entdo solta de forma a vibrar livremente. Este método foi escolhido pelo seu baixo
custo, dispensando o uso de excitador. Os acelerdmetros foram fixados a asa com utilizacéo
de adesivo de baixa aderéncia (aceitavel para afaixa considerada), de forma a néo se danificar
0 revestimento da asa.

3.2.1. Ensaio“livrelivre’
O ensaio livrefoi simulado sob camaras de pneus, conforme croqui mostrado na Figura 4.
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Figura 4. Croqui do ensaio livre

O teste de flexdo foi executado em todas as intersecdes das 14 nervuras com a longarina.
Supbs-se que a intersecdo da nervura com a longarina era o ponto que melhor representava a
estrutura em analise devido a maior rigidez nestes pontos, além de ser na regido da longarina
gue se localiza o eixo de tor¢do. A opcéo por fazer os testes em todas as 14 nervuras foi feita
para se ter um rastreamento dos pontos que produzem resultados mais visiveis.

Apbs 0 mapeamento feito no teste de flexdo observou-se que os melhores resultados ti-
nham sido obtidos nas nervuras préximas a ponta, € nas nervuras proximas a raiz da asa, sen-
do estes os pontos usados nas outras medicoes.

O teste de torcdo foi efetuado em duas posicdes diferentes. Primeiramente nas duas ner-
vuras proximas araiz e em seguida nas duas nervuras proximas a ponta.

No primeiro caso, um dos acelerdmetros foi afixado no bordo de ataque da nervura mais
proximaaraiz, e o outro, num primeiro momento, no bordo de fuga da mesma nervura. Poste-
riormente este segundo acelerdmetro foi fixado no bordo de fuga da nervura antecessora. Essa
mudancafoi feita para se verificar o comportamento da tor¢do em nervuras diferentes. A colo-
cacao dos acelerébmetros nos bordos foi definida por serem os pontos da estrutura mais dis-
tantes do eixo de tor¢éo, onde melhor seria avaliada a resposta de torcéo.

Quando o teste do torcéo foi repetido nas duas nervuras proximas a ponta, um dos acele-
rémetros foi fixado no bordo de ataque da nervura mais proxima a ponta, e o outro, no bordo
de fuga da mesma nervura. Posteriormente, este segundo acelerdbmetro foi fixado no bordo de
fuga da nervura antecessora. Esta mudanca foi feita novamente para se verificar o comporta-



mento da torcdo em nervuras diferentes. Detectou-se ap0s este ensaio que 0 comportamento
de tor¢do ndo difere muito quando se posiciona os acel erdmetros em nervuras diferentes. Por-
tanto, este procedimento foi abandonado nas medic¢des da asa na aeronave.

3.2.2. Asanaaeronave

O ensaio na aeronave foi efetuado nas duas semi asas utilizando o que ja havia sido ob-
servado no ensaio livre, ou sgja, tanto 0 ensaio de torcdo e flexdo se deram nas nervuras pro-
Ximas araiz e aponta. O ensaio de flexdo foi feito com o acelerbmetro na intersecéo nervura-
longarina e o ensaio de torcdo com os acel erdmetros afixados nos bordos de ataque e fuga na
regido da nervura. Posteriormente foi feito um teste de torcéo no intradorso da nervura proxi-
ma a ponta da semi asa direita, onde notou-se que os resultados ndo apresentaram qual quer
diferenca quanto aos resultados dos testes no extradorso; sendo portanto abandonado.

3.2.3 Asanaaeronave, sendo a aeronave apoiada sobr e cavaletes

Como notou-se uma grande flexibilidade do trem de pouso, durante os ensai 0s na aerona-
ve, decidiu-se por apoia-la sobre cavaletes, para anular este efeito. Foram feitos os mesmos
ensaios da asa na aeronave sem caval etes, excetuando-se pelos ensaios no intradorso e na em-
penagem horizontal.

4 ANALISE E RESULTADOS

4.1. Determinacéo estatica da posicao dos eixos detor ¢do e flexéo
Efetuando o procedimento descrito no item 3.1, chegou-se ao seguinte resultado:

xa := 03 Distancia do centro de massa ao centro aerodinamico
p 1= 387 Razéo de massa
a:=-03 Distancia do centro de massa ao centro de tor¢céo
o = «/33 Raio de Giracéo
4.2. Ensaio no solo para a determinacdo das frequéncias naturais e amortecimento da
asa

Os dados referentes a flexdo, para o caso da simulagdo como corpo livre, foram obtidos
do espectro linear de frequéncias. Deste, através da frequéncia de pico maximo obteve-se 0
valor da frequéncia natural a flex&o. A partir da curva no tempo, obteve-se 0 amortecimento
pelo método de decremento logaritmico utilizando-se 0 método de minimos quadrados para o
gjuste da curva exponencia (Duarte, 1990). O sina de torcéo pura foi obtido também do es-
pectro linear de frequéncia observando-se picos com diferenca de fase de 180° (Duarte, 1990).

No caso das analises de tor¢do ocorreram problemas em funcdo da grande rigidez da cai-
xa de torcéo fazendo com que a relacdo sinal ruido para a leitura de tor¢éo ndo fosse muito
favorével. Na verdade em apenas dois ensaios foi possivel detectar-se a tor¢do (como exem-
plificado na Figura 5). Cabe acrescentar-se que neste caso ocorreu ainda uma indicagdo no
sistema do bordo de ataque, que contém a caixa de torcdo, o que facilitou a leitura dos dados.
Resultados obtidos em trabalho anterior também sugerem que o valor encontrado para esta
aeronave esteja correto (CEA, 1999).

Devido aos problemas apresentados acima, ndo foi possivel uma curva no tempo com da-
dos apenas de tor¢do. O amortecimento a tor¢do foi estimado como se a amplitude do Ultimo
pico da curva de flex&o fosse transferida para 0 segundo pico de tor¢éo, sendo mostrado na
Figura 6, possibilitando a partir desta formulacdo obter o amortecimento a flexdo em relacéo
ao amortecimento em torgao.
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No caso do ensaio na aeronave encontrou-se graves problemas devido a flexibilidade da
fuselagem o que provocava uma modulacdo na curva do tempo, conforme exemplificado na
Figura?.
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Figura 7. Curva no tempo do ensaio da aeronave em flexdo

Mesmo com a aeronave sobre cavaletes, a modulacdo do sinal continuava, sendo dificil a
separacdo dos dados correspondentes a asa, dos dados correspondentes a fuselagem. Este pro-
blema de flexibilidade encontra-se no momento em estudo.

Para a aeronave CB-9 “Curumim” os resultados encontrados foram:



wh=3.625 x 20 Frequéncia de Flexdo (a partir da equacéo (4))
we=12.4x 21t [0 Freguénciade Tor¢do (a partir da equacdo (4))
v [149.8 m/s 0100 kt 0 Velocidade Criticade Flutter (a partir da equacéo (22))

5. CONCLUSAO

Um método para a determinacdo do flutter de asa cléssico foi descrito. Este método é
adeguado para aeronaves empregando vérias técnicas e materiais, oferecendo vantagens adici-
onais em termos de custo de teste e equipamentos de simulacdo. Exceto pelas simplificagoes,
este método foi aplicado numa aeronave ultraleve com bons resultados uma vez que a veloci-
dade de flutter calculada se encontrou dentro dos parametros esperados.

Os inconvenientes ocorridos na medicdo de tor¢cdo, terdo que ser melhor estudados, sendo
gue no momento esta se pensando na utilizagdo de técnicas de extensiometria. Além disto
para a proxima asa a ser fabricada, os extensdbmetros ja poderdo ser colocados no interior da
asa durante sua fabricacéo. O presente trabalho encontra-se ainda em fase de desenvolvimen-
to, onde uma segunda etapa devera incluir ensaios em v6éo, com auxilio de técnicas extensio-
meétricas. Os resultados aqui apresentados seriam a primeira etapa dos ensaios em voo. Apds
esta primeira avaliag8o 0s ensaios em vOo poderiam ser realizados com maior seguranga, uma
vez que aandlise pode ser considerada bastante satisfatoria em termos de resultados e custos.
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Resumo

Este trabalho apresenta a elaboracdo de um modelo de sistema de isolamento de vibragdes,
cujo movimento € descrito por dois graus de liberdade. A idéia principal é estudar a aplicacdo
de elementos (pastilhas ou pilhas) feitos de materia piezoel étrico em conjunto com elementos
passivos convencionais, tais como molas e amortecedores, para redizar a supressdo de
vibragdes. Utiliza-se no modelo um circuito elétrico de aterramento, capaz de variar arigidez
do elemento piezoelétrico e introduzir um efeito de amortecimento, através da dissipacéo de
energia pela resisténcia de carga. O elemento piezoelétrico se comporta como um material
viscoelastico, cujas propriedades podem ser alteradas de modo a maximizar a eficiéncia do
isolamento de vibragdes. As equacgdes da dinamica do sistema de isolamento séo elaboradas.
Simula-se a resposta do sistema de isolamento para estimulos harménicos e impulsivos, e
estuda-se a variagdo da transmissibilidade em fungdo da resisténcia utilizada no circuito de
aterramento.

Palavras-chave: Isolamento de VibracOes, Sistemas Passivos, Piezoel etricidade
1. INTRODUCAO

O objetivo deste trabalho € elaborar um modelo para analise de um sistema de isolamento
de vibragdes, que podera servir de base para o0 projeto de equipamentos capazes de proteger
aparatos sensiveis das vibragdes de fontes externas. O amortecimento de vibragdes mecanicas
€ um assunto que merece destaque na area de Engenharia Mecanica, porque possibilita a
reducdo do risco de fadiga dos materiais usados para confeccéo de elementos mecanicos, além
de evitar a propagacdo destas vibragbes para meios adjacentes, o que pode causar desde
ligeiro desconforto até danos estruturais. O principal problema de projeto a ser resolvido é a
escol ha correta dos parametros fisicos do sistema, tais como massas e constantes el asticas e de
amortecimento , que facam com que o sistema gere uma resposta adequada.

Uma técnica de controle e isolamento de vibracdes que vém sendo estudada recentemente
€ a da utilizacdo de atuadores, feitos de materiais piezoelétricos, ligados a circuitos de
aterramento. Neste caso, parte da energia da vibragdo sera acumulada no atuador piezoel étrico
e no circuito de controle, e posteriormente dissipada na forma de calor. Logo, o
amortecimento gerado pelo material piezoelétrico pode ser modelado como a conversdo de
energia mecanica devido a deformacdo em energia elétrica, e posterior dissipacdo desta
energia por umaresisténcia.



Pode ser demonstrado que uma configuracdo adequada do circuito de aterramento € um
pré-requisito para que se obtenha propriedades de amortecimento nos materiais piezoel étricos.
Para descricéo deste amortecimento ha model os baseados na variagdo da rigidez do material
piezoel érico, quando este se encontra em curto-circuito, aterrado por um resistor ou em
circuito aberto. Neste tipo de modelo, um circuito elétrico equivalente é utilizado para
descrever o comportamento eletro-mecanico dos materiais piezoel étricos, e entdo determinar
o valor 6timo dos parametros do circuito de aterramento, ou sgja, 0 valor da resisténcia de
carga paraum circuito RC, e os valores daresisténcia e daindutancia, paraum circuito RLC.

No presente trabalho sera feita uma descricdo das propriedades dos materiais
piezoel étricos e sera elaborado um modelo para descrever 0 comportamento desses materiais
guando conectados em circuitos elétricos de aterramento. Serdo mostrados exemplos da
aplicacdo desses materiais em sistemas de isolamento de vibragOes, e tendo como base um
modelo de dois graus de liberdade, sero obtidas as respostas do sistema de isolamento
acrescido de atuadores piezoel étricos para estimul os harménicos e transientes.

2. MODELAGEM DO SISTEMA DE ISOLAMENTO COM 2 GRAUS DE
LIBERDADE

Nesta andlise sera elaborado um modelo de dois graus de liberdade para descrever o
movimento do sistema de isolamento. Seréo considerados os deslocamentos verticais Xy (t) e
Xo(t), da massa sismica (de massa my) e da bancada de teste (de massa ny) em relacéo a
posicdo de equilibrio. Na Figura 1 sdo mostrados os esgquemas do modelo de sistema de
isolamento, sendo o primeiro composto apenas por molas e amortecedores e 0 segundo ja
incluindo os atuadores piezoel étricos:
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Figura 1. Modelos de 2 graus de liberdade para o sistema de isolamento

A partir do somatério de forgas que agem nas massas my e m,, na direcdo vertical, obtém-
se as equacdes de movimento para o sistema sem os atuadores:

mXx, = kz (Xz - Xl) - k1X1 +C, (Xz - Xl) —C X + klu +cu ()
M, X, =K, (% —X;) +C, (X, = %X,) (2
onde u(t) € o desdocamento vertical da superficie de fixacdo. Conhecendo as equacdes de

movimento, Pode-se determinar a evolucéo temporal do movimento do sistema considerado,
através daintegracéo das mesmas, e também determinar os modos de vibrag&o do sistema.



Estas equacBes também podem ser escritas na forma matricial, ou sga, como uma
combinagdo de matrizes de massa, amortecimento e rigidez, como segue:

0 D 2 X D k, -k,x0O OR(t)O
m 0 O Eq+c -G mq+ D60 ()D

0 = ©)
o mbkd H-c. o Hhd B-k & Mo dm08
onde F; e F, sdo as forgas externas atuantes em cada massa:

FL()= k) + cuf) "

F,(t)=0

As forgas externas consideradas serdo somente aguelas causadas pelo movimento da
superficie de fixagdo do sistema de isolamento. Quando o movimento do sistema é
harménico, € conveniente reescrever as equacdes de movimento no dominio da freqiiéncia
Aplicando a transformada de Laplace nas egs.(l) e (2), obtém-se expressdes para 0S
deslocamentos do sistema em funcéo de U(s), ou sgja, asfungdes X;(S)/U(S) e Xa(s)/ U(s):

X,(s) - [C.I.S+ k]]l.mz_sz tCSst sz _ )
U(s)  [ms*+(c +e)s+ o + i )Ims’ + s+ ~[es+ ko

6 R .
UE)  [ms +(a+c)s+(k +k)ms +cs+k] -[es+k]

onde s é a variavel de Laplace. As funcdes de transferéncia (5) e (6) ser8o utéis para
determinar algumas medidas de desempenho do sistema, tais como a transmissibilidade e as
amplitudes de resposta para estimul os diversos.

3. APLICACAO DE ATUADORES PIEZOELETRICOS AO MODELO DE DOIS
GRAUSDE LIBERDADE

Um material piezoelérico utilizado como parte de um sistema de isolamento de vibraces
certamente estara sujeito a solicitagbes com frequéncia variavel. Desta forma, é importante
verificar como as caracteristicas do material variam com a freguéncia de operacdo. Uma
caracteristica relevante € aimpedéancia interna do atuador piezoelétrico. A partir da resolugdo
das equacdes de movimento de um bloco piezoelétrico submetido a esforcos harmdnicos
uniaxiais, é possivel determinar como a fregiiéncia de operacdo influencia o valor de sua
impedanciainterna.

Quando o atuador piezoel étrico funciona no modo 33, atensdo atuante e o campo el étrico
terdo componentes ndo nulas apenas na diregdo 3. A equacdo que descreve 0 comportamento
de um material piezoel étrico neste modo &

D,0 DsT 0E,0]
0= 0 % 0 @)
D @33 333



onde E; e D3 sd0 as componentes dos vetores campo elétrico e deslocamento elétrico na
direcéo 3 e T3 e S3 sGo as componentes normais de tensdo e deformagdo na direcéo 3. A matriz
que relaciona essas varidveis é composta pelas constantes piezoelétricas ds; € '3 e pela
flexibilidade st33. Na Figura 2 € mostrado o el emento piezoel étrico e o circuito de aterramento

utilizado no modelo.
I

z

Figura 2. Elemento piezoel étrico no modo 33 e o circuito de aterramento resistivo

Através do desenvolvimento da eq.(7) e utilizando as leis do eletromagnetismo mostrado
obtém-se a seguinte expressdo para aimpedanciainterna do atuador piezoel étrico:

1 1

sC, jaC,

(8)

A rigidez do atuador piezoelétrico serd uma funcdo da resisténcia de carga, das
propriedades do piezoel étrico, e da frequiéncia de excitacdo:

ke (ReTs+1)

k' (s)=
: RCTs[l-k2]+1

(9)

onde ks3 € 0 coeficiente de acoplamento eletromecanico do material piezoelétrico. Pode-se
mostrar também que o valor do resistor R para o qual o fator de amortecimento é méximo é o
mesmo valor daimpedanciainterna Z do piezoel étrico.

E possivel agora verificar como o sistema de isolamento descrito com o modelo de 2
graus de liberdade se comporta quando atuadores piezoel étricos sdo montados em conjunto
com as molas e os amortecedores que interligam as massas m; e mp entre S e com a
superficie de fixacdo, conforme mostrado na pela Figura 1. As equacdes de movimento (1) e
(2) seréo reescritas de modo aincluir as forgas exercidas pel os atuadores piezoel étricos:

m X, =k, (U=x)+k, (Xz _X1)+Cl(u — %) +¢C, (Xz _X1)+ Foo—Fp2 (10)
mzxz = _kz (Xz - Xl) —C, (Xz - Xl) + sz (11)

As forgas aplicadas pel os atuadores piezoel étricos terdo as seguintes expressoes.

RC;s+1
;S(l_ k) +1E
RCjs+1
Ts(d-k) +1F

(12)

Fu(s) =k (U (9) - Xl(S))ERC

Foo(9) = ks (X,(9) - ><1(s))HRC (13)



Aplicando atransformada de Laplace nas egs. (10) e (11) e substituindo as egs.(12) e (13)
obtemos as seguintes expressoes:

Emisz +(c, +c,)s+k, +k, +kE gll((ss)) Ep(l(s)— %ﬁf k, +kE gzz((z)) Exz(s): %15-" k, +kE %EJ (s) (14)

N s T @
onde os termos P4(S), P2(s), Q1(S) e Q(s) sdo:

R(9) = (9 = ki (RC]s+1) (16)

Ql(s) = Qz(s) = RC:;S(]-_ k3‘23) +1

O deslocamento X, da bancada de teste € a variavel mais relevante para avaliar medidas
de desempenho do sistema de isolamento. Resolvendo simultaneamente as egs. (14) e (15)
para X,(s), obtem-se a funcdo de transferéncia que relaciona a entrada U(s) com a saida Xx(9),
como indicado abaixo:

X8 _ _ lasre+qelfosre+Qd (17)
U9  |[A9B9-D7QEQ A9 +BY -2D9RSRE +E9REQAI+RORE

onde os termos A(S),B(s),C(s) e D(s) sdo:

A(s) = mlsz + (Cl + C2)5+ k, +K,
B(s) =m,s +c,s+k, (18)
C(s)=c;s+k;

D(s) =c,s+Kk,

A funcdo de transferéncia também pode ser escrita em relacdo a forca externa F(S)
aplicada ao sistema de isolamento. Esta forca relacionada com o deslocamento da superficie
de fixacdo U(s) daforma:

F(s)=(cs+k)W(s) (19)

Neste ponto € interessante investigar como varia a transmissibilidade do sistema em
funcéo dos valores da fregiéncia de operacdo w e do resistor de carga R. Para smulacéo da
resposta do sistema de dois graus de liberdade com atuador piezoel étrico seré considerado um
sistema com circuito de aterramento RC com os atuadores montados entre a mesa de teste e a
massa sismica, o que simplifica afuncio de transferéncia, fazendo P1(s)=ks~ e Qi()=1. Sera
considerada somente a acéo das forcas dos atuadores piezoel étricos, com ki=k,=c;=c,=0. As
constantes piezoel étricas terdo os valores mostrados na Tabela 1.



Tabela 1. Constantes piezoel étricas utilizadas na simulacéo

Constante Valor Unidade
Oss 580 x 10™ m/V
€33/€0 3250 1
Kas 0.74 1
Sas 16.7 x 10 m?/N

NaFigura3 é apresentado o grafico datransmissibilidade. Nota-se que para resisténcias
na faixa de 10° Q h& uma queda dos picos de transmissibilidade nas fregiiéncias de
ressonancia. Logo o sistema mostrase eficaz para reduzir a transmissibilidade nas
ressonancias. Entretanto, devido a complexidade da fungéo de transferéncia, seria necessario
utilizar métodos analiticos sofisticados para relacionar os valores da resisténcia de carga
6tima com os valores dos parametros construtivos do sistema.

=
(=]

°

N
(=)

W\ Ty it
T T
N \“\\ “\\|\\\\\\““‘\‘\‘|\\“\“‘\‘\|\\\\‘\““‘\\\\\‘\‘
T
N RS TR
T A A TS TN
L R TR TR ST
L A AT TR
R RS
S ST S
“‘“‘\|\I:““‘“““\‘I““““|:l“““l“‘ a
ARSI gyputii yest
LRSS
sanust

Transmissibilidade
=
(=}

[N
O‘

sssAY

B
ISKS)
N o

10° 10°

frequéncia (Hz) Resisténcia (ohm)

Figura 3. Transmissibilidade com k33 = 0.74

4, RESPOSTA DO SISTEMA PARA ESTIMULOS TRANSIENTES

Os estimulos harmanicos permanentes produzidos por méaquinas rotativas ou aternativas
geralmente s&o 0s mais comuns de se encontrar em ambientes sujeitos a vibragdo. Entretanto,
se um sistema de isolamento apresenta um desempenho razoavel quando submetido a
estimulos permanentes, isto ndo significa que o sistema tera bom desempenho para estimulos
transientes. Desta forma, € de grande importancia verificar como o sistema de isolamento
responde a estimulos transientes. Como bons exemplos de estimulos transientes temos o
impulso ou impacto, e as forcas geradas por um motor com desbalanceamento, desde sua
partida até atingir arotacdo final.

Geramente, para que um sistema de isolamento tenha uma resposta com pequenas
amplitudes quando submetido a um impacto, é desgjavel que ele possua um grande fator de
amortecimento. Pode-se entdo investigar se o0s atuadores piezoelétricos fornecem o
amortecimento suficiente para reduzir a amplitude e o tempo de decaimento da resposta do
sistema, quando este é submetido a estimul os transientes.

A simulagdo seré feita considerando a configuragéo obtida com atuadores montados entre
a bancada de teste e a massa sismica e entre esta Ultima e a superficie de fixac&o. Por
simplificagdo serd considerado apenas um circuito de aterramento, conectado ao atuador
piezoelétrico montado entre a massa sismica e a bancada de teste. A resposta impulsiva

6



X2(s)/U(s) em funcdo do tempo (em segundos) para essa configuracéo é apresentada nas
Figuras4 a6 com aresisténcia variando de 0 a100 MQ.

A partir dos gréficos apresentados constata-se que com a variagdo crescente da resisténcia
de carga, a resposta do sistema quando excitado por um impulso tende a decair mais rapido,
passando por um minimo, e depois tende a aumentar. O menor tempo de decaimento €
conseguido quando a resisténcia de carga assume seu valor 6timo, ou sgja, igual aimpedancia
do piezoelétrico. Desta forma, verifica-se que os atuadores piezoelétricos sdo capazes de
adicionar a0 sistema de isolamento um amortecimento suficiente para reduzir
significativamente a amplitude e aumentar a estabilidade do sistema, para uma entrada
impulso.
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Figura 4. Respostado sistemade 2 g.l. con R=10° Q e R=10° Q
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5. CONCLUSOES

Um modelo de sistema de isolamento de vibragbes com 2 graus de liberdade foi
apresentado, tendo como base a utilizagdo de materiais piezoelétricos ligados a circuitos
el étricos de aterramento, funcionando como elementos de adicdo de amortecimento estrutural.
Foi constatado que os materiais piezoel étricos sdo capazes de alterar as freguiéncias naturais e
0 amortecimento de sistemas de isolamento, e que as caracteristicas do sistema podem
sintonizadas para um ponto 6timo, qualquer que seja a frequéncia da excitagdo externa,
através da utilizacdo de um circuito de aterramento resistivo com o valor adequado da
resisténcia de carga. Foi feito o clculo da transmissibilidade e da resposta com estimulos
transientes, e através dos resultados obtidos constatou-se que este sistema é capaz de reduzir o
nivel da transmissibilidade, e ainda a amplitude e o tempo de acomodac&o da resposta para
estimulos transientes. Devido a complexidade deste sistema, o valor 6timo da resisténcia de
carga dependerd das contanstes do piezoel étrico e dos parametros construtivos do sistema de
isolamento. Uma proposta para extensdo deste trabalho seria a andlise de um sistema de
isolamento com controle ativo, capaz de adaptar-se a variagOes de freguiéncia da fonte de
vibracéo, e comandar atuadores piezoel étricos de forma a reduzir a vibragdo com a maxima
eficiéncia
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Resumo

Este trabalho apresenta um nova metodologia para se determinar a rigidez equivalente de
secgOes retas de vigas e o respectivo fator de perda. Entre essas estruturas, enfatizam-se cabos
utilizados nas linhas de transmissdo elétrica. Para se mensurar tais parametros, fez-se uso de
trés model os mateméticos. O primeiro € um modelo com dois graus de liberdade. O segundo é
baseado no método dos modos assumidos. O terceiro e Ultimo, no método dos elementos
finitos. Um dispositivo muito semelhante a um neutralizador de Stockbridge foi utilizado nos
experimentos. Este dispositivo € agui chamado PED (Péndulo Eléstico Duplo). Funcdes
Resposta em Freguéncias (FRF) foram obtidas dos PED’s e gjustadas a0 modelo tedrico
obtido através da modelagem. Uma funcdo objetivo, definida a partir do modelo tedrico, é
minimizada por meio de técnicas de otimizagdo ndo-linear. Os resultados numéricos dos trés
model os séo comparados e discutidos.

Palavras-chave: identificacdo de parametros, fator de perda, otimizacdo, moédulo de
elasticidade,

1. INTRODUCAO.

Caracteristicas de rigidez a flex&o de secBes retas de vigas e fator de perda estrutural sdo
de dificels avaliagdo, quando se consideram secdes complexas, como as de cabos trancados e
de estruturas compostas metal-elastdmero. Por exemplo, 0 amortecimento intrinseco de cabos
ACSR (Aluminum Conductor Steel Reinforced) é fator importante para o projeto de linhas de
transmissdo de energia el étrica.

N&o raro, o amortecimento de cabos € fornecido pelo decremento logaritmico medido em
um certo vao experimental. Isto € errado, ja que o decremento logaritmico ndo é uma medida
intrinseca do cabo, mas um parametro estrutural que leva em conta o tamanho do véao, entre
outros fatores. O decremento logaritmico € um parémetro estrutural, ndo material.

Neste trabalho, modelos de otimizacéo ndo-linear sdo desenvolvidos para a identificacéo
da rigidez complexa equivalente da secéo reta de uma viga, como por exemplo, um cabo
trancado.

A rigidez complexa equivalente € um nimero complexo que contém os parémetros de
rigidez aflex&o da secdo reta e o fator de perda.



2. GENESE E CONCEITOSIMPORTANTES.

A necessidade de conhecer e controlar vibragdes é tdo antiga quanto os primeiros estudos
em matemética. Um dos primeiros a estudar fendmenos vibratorios, segundo Dimarogonas
(1990), foi o filésofo grego Pitagoras de Samos (570-497 a.C.), que estudou vibragdes em
cordas e 0 som provocado por elas. Cabos de linhas de transmisséo estdo incessantemente
sujeitos a acdo de ventos e outras intempéries. Os ventos, ao incidirem nos cabos, podem
produzir uma excitacdo por desprendimento de vortices, 0 que proporciona uma oscilacdo
indesgdvel no mesmo. Esses vortices sdo conhecidos como voértices de von Karman e as
oscilagBes geradas, como vibragdes auto-excitadas, Teixeira (1997).

O amortecimento do cabo é fator importante para minimizar a sua vibracdo edlica. O
amortecimento do cabo é representado pelo fator de perda (n). Lazan (1968) conceituou
amortecimento estrutural e material . Uma outra grandeza de dificil cdmputo em cabos e
outras secOes é a rigidez a flexdo (El). Ta grandeza é normalmente calculada através de
formulas empiricas, aproximadas e de dificil confirmacéo, Silva Neto (1999). A importancia
de tais grandezas € fundamental no projeto das linhas de transmissdo e na construcdo de
neutralizadores de Stockbridge, pois tanto em um caso como no outro, a presenca de baixo
amortecimento € de natureza danosa a vida Util dos mesmos. Necessita-se, assim, de conhecé-
los.

O conceito de rigidez complexa é de grande importancia para um melhor entendimento
deste trabalho. Sua origem reside na modelagem de materiais viscoel asticos, sendo 0 médulo
de elasticidade uma grandeza complexa (E) e o fator de perda, uma grandeza real, Snowdon
(1969) e Espindola (1987). Ambos variam com a freqiiéncia e a temperatura, equacdes (1) a

(3).

E(Q0)=E(Q,0)+IE(Q0) (1)

ou E(2,8)=E, (Q,0)@+in(2.8)), 2
_E(Q8)

onde, I7(_Q,9 ) - m (3)

Verificase que a energia dissipada e a resposta harmdnica em estruturas reais ndo
mostram uma proporcionalidade com a freqiéncia. Tal dependéncia existe ssim, mas com uma
lel bem mais complexa. Esta relacdo é constatada de forma experimental. No caso de
estruturas ndo compostas com materiais viscoel asticos, ou em que estes trabalhem na regiéo |
(de alta resiliéncia), esta dependéncia € muito pegquena, de sorte que pode ser desprezada
Snowdon (1968). Neste caso, tanto o médulo de elasticidade, quanto o amortecimento, podem
ser escritos da seguinte forma:

E=E{+in ) (4)
e

_E )
n —E-



3. MODELAGEM E DESENVOLVIMENTO.
3.1 Modelo de Dois Graus de Liberdade.

Este model o consta de uma viga sem massa e engastada em uma base, com uma massa de
sintonia na extremidade, esta sujeita a movimentos de translagdo e rotagdo (fig.1). A matriz de
rigidez, o vetor de coordenadas generalizadas e arigidez a flex&o sdo, respectivamente, K, q e
El e s8o expressos abaixo.

2 -60
03 120
k=8 - Lg (6)
6 4
> 40
O LO

: o, (1) O
El =El, (1+in) eq= .
T EAT R of

f(0)

- /mb

y(®) & m

Figura 1 - Representacdo fisica para 0 modelo com dois graus de liberdade

Na expressdo acima, tem-se:
n - fator de perdado “ material” daviga;
my, - metade da massa da base;

M. - massa do corpo (massa de sintonia);

Jc. - momento de inércia do corpo de sintonia em relacdo a um eixo normal ao plano do papel
passando pelo centro de gravidade G;

e - distancia desde o fim da viga ao centro de gravidade da massa de sintonia;

0a(t) - coordenada do deslocamento da massa de sintonia, no ponto de engaste da viga;

0(t) - coordenada da rotacéo da massa de sintonia;

y(t) - deslocamento da base;

f(t) - forca excitadora.

As energias cinética e potencial sdo:



= M0+ 40 +e,Of + 2 IEO+ My -

e
e

V—2q Kaqg-f)y(t). (8)
Substituindo em (7) e (8) as equactes de Lagrange, obtém-se:

Oom, em, m 040 K, K, 00n0 0 O

% ) O O_ O 9)
mc ernc+‘]c emc 2D+a<21 Kzz O 2D_ D

Am  em  (m+m) o o oy H Hr(H

resultado que pode ser escrito na seguinte forma:

mc em, D[ql . EK 12 D]:th D 00
m, e’m, + Jcﬂ[ﬂzD mc 2 Ky D]:ﬂzﬂ (10)

gmc em ] 0" g+ (m, +m)y = 1)
M0

Fourier transformando ambos os membros das expressdes (10) e ap6s algumas
mani pul agbes al gébricas, tem-se a expressdo da massa dindmica (FRF):

— F(-Q) — 2Tl N2 -1 (11)
M(Q)= @) - (m, +m )+Q’m [-Q*M +K]"m

onde F(Q) e Y (Q) so transformadas de Fourier de f(t) e y(t), respectivamente.

A obtencdo numérica da inversa de — Q*M + K, contida na equacdo (11), de forma direta
ndo é recomendavel, pois na regido de ressonancia pode-se ter mal condicionamento. Optou-
se, entdo, por uma expressdo da massa dindmica como escrita abaixo

M(Q)=(m, +m )+ Qm o[- Q% + Al "d™m (12)
onde @ é amatriz modal e A amatriz espectral do problemaKg=AM¢@.
3.2 Méodo dos M odos Assumidos.

Neste método o sistema fisico € modelado com n graus de liberdade, cada grau
representado por uma funcBo especia ¢, (x),j=1,n. A massa da viga é considerada
distribuida e uniforme:

0 (xt) = y(t)+9(t)X+Z_ W (x4 () . (13)



Y,

y(t)

Figura 2 - Modelo fisico para 0 método dos modos assumidos

Em (13) tem-se:
w(x,t) - deslocamento total da viga na coordenadax,

y(t) - deslocamento da base,
O(t) - rotagdo da base,
A figura 2 mostra, adicionalmente,
f,(t) - componente da forca excitadora responsavel pelatranslago,
f,(t) - componente da forca excitadora responsavel pelarotaco.
Tal qual no modelo de dois graus de liberdade, aqui também fez-se 0 uso das equacdes de

Lagrange. As expressdes das energias cinética e potencial sdo:

1. @w(Lt)d

T-—I ()WE +1mg_[w(Lt)]+ew(Lt)D+ N L
e
V=V, (t)-f, (t)y{)- f,(t)ek) (15)

onde L é o comprimento davigae w'(x,t) é aderivada espacial de w(x,t)

No presente modelo, avariavel 6(t) é tomada zero, pois considera-se que a base ndo esta
sujeita a momentos torcionais e que o sistema € simétrico, o que simplifica o sistema de
equacoes:



Oa m 0 0 oyOo of,0
U
0
M SR L (16
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Na forma particionada, tem-se
M, : 2Dl]yD D< E K,(Oyd Of,0
0 : O_0 O 17
O ~0=0-0
M, qH X, : &,qH HoH

Ao se aplicar a transformada de Fourier em (17) e levar a cabo algumas manipulacoes
algébricas, obtém-se a seguinte expressao para a massa dinamica:

M(Q)=M, +Q°M,0[- Q% +A]"o™M,. (18)
3.3 Método de Elementos Finitos.

Para este método adotou-se 0 modelo de viga Euler-Bernoulli. A vigafoi divididaem dez
elementos, cada elemento com dois graus de liberdade por né, desprezando-se os esforcos

cisalhantes. A partir das matrizes de massa (m) e rigidez (k) el ementares, monta-se a equacéo
geral do movimento:

012 6 12 60

O 7 ~w ¢ 0O

0156 22h 54 -13hC gt hoRohg
_pahg2zh 4p? 13 -3eg m By 4 T 28 a9

420D54 13h 156 -22h0 hO12 _6 12 60

F13h -3h? -22h 4h? g hom h

N— 2 -— 40

0 h h 0

[M g G(t) +mt y(t) + Kge u(t) =0

(20)

e+ (m, +m,) Y = £ (1)

Em (19) p é a densidade do material da viga, h o tamanho do elemento e A a area da secéo
reta daviga. Mgr e Kgr S80 as matrizes globais particionadas. Estas sdo obtidas a partir das
equactes de Lagrange. O vetor mt € resultante do desacoplamento, ou melhor, da particdo das
expressdes obtidas. u(t) € o vetor de coordenadas generalizadas. Feito isto, eliminam-se as
duas primeiras linhas e colunas das matrizes de massa e rigidez global, pois as componentes
uy(t) e uy(t) assumem o valor zero, por estarem fixas a base. Entdo, o novo sistema de
equactes reduzido &



%\/I o U +mt y(t) + K ut) =0

T (21)
Emt G +(m, +m)y(0) = (1)

onde M, , K. emt s asnovas matrizes globais e 0 novo vetor resultante particionado. O

vetor de coordenadas generalizadas também é reduzido, e passa a ser escrito u'(t), sem as
respectivas componentes que assumiram valor zero. Como nos itens anteriores aplica-se a
transformada de Fourier e, apés uma breve manipulagdo algébrica, tem-se a massa dindmica
através do modelo de elementos finitos.

M(Q)=(m +m)+Q’mt @, (-2 +y oL mt (22)

4. FUNCAO OBJETIVO OU CUSTO.

Nesta etapa foi criada uma funcéo objetivo a ser minimizada por técnicas de otimizacéo
ndo linear. O método utilizado foi o da variavel métrica ou DFP (Davidon-Fletcher-Powell).
Para compor a funcéo objetivo foram utilizadas duas FRF's, uma experimental e a outra
tedrica (modelagem matemética). A curva experimenta utilizada foi obtida do ensaio de um
neutralizador de Stockbridge, este utilizado como PED por uma questéo de facilidade.
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Figura 3 - As figuras acima sdo o neutralizador utilizado como PED (figura a
esguerda) e sua respectiva funcéo resposta em freqiiéncia obtida experimentalmente
(figuraadireita).

A diferenca ente 0 modelo tedrico e o experimenta € o erro (24):

E(Q)=m(Q)-M(Q), (24)

onde M(Q) é a massa dinamica, expressdes (12),(18), ou (22), conforme o modelo usado.

M(Q) éaFRF medidae E(Q), o erro. A fungdo custo (objetivo), a ser minimizada sera:
f(x,Q) =E(Q).E"(Q), (25)

onde x é um vetor de projeto, dado por

x:@,Jc,Elr,Eli,Ai,Af,nl,nz,R,RU. (26)



Neste vetor, o indicer significa partered, i, a parte imaginaria e os nimeros 1 e 2, referem-se
ao primeiro e segundo modos. R significaresiduo.

4. RESULTADOS E CONCLUSOES.

As FRF's (massas dindmicas) foram obtidas pela excitacdo, na raiz do Stockbridge, e
concomitante medi¢cdo, no mesmo ponto, da acel eracéo.

Os resultados dos trés modelos, para os dois primeiros modos, sdo virtualmente iguais
(vide tabela 1, fig. 4 e 5). Construiram-se outros PED’s, de ago, nylon e aluminio de rigidez
El, j& previamente conhecida. Este parametro (bem como o fator de perda) foi identificado
com resultado excepcional. Esses Ultimos resultados s&o aqui omitidos, por brevidade.

Tabela 1 - Tabela comparativa dos métodos utilizados, com os parémetros mais importantes.

El, |EN(10?%) | &10%) [ J(10% | n (0% | A ni(10% | A, | (107
DGL [3,6196[1,9807 86709 |0,3782 |[54721 [19,3871 |0,4973 [89,355 |1,1554
MA [37079[20699 [83825 |0,8674 |55824 |19,3775 |0,4557 |89,352 |1,1895
MEF |3,7336[2,0277 [851703 [0,3843 [5,4310 |19,3320 |0,2578 |89,201 |1,3072
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Figura 4 - Grafico comparativo entre a FRF experimental e as obtidas pelos métodos
apresentados. Note-se a perfeita superposi ¢céo dos resultados dos vérios métodos.

=
L

by Do - 5]

|

R

My s Lndre - [0

M o

M om o mom =
Frmpaluina

|.|.|-
[H

mE p e




@ (b)

Figura 5 - Graficos com maior resolucdo do modos identificados. (a) primeiro modo,
(b) segundo modo )
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