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RESUMO 
 Os sistemas de acionamento de laminadores são componentes críticos do processo 
siderúrgico. São sistemas complexos e de grande porte, manipulando grandes quantidades de 
energia mecânica sob regimes altamente dinâmicos. Isto se deve aos altos valores de torques 
transmitidos,  a elevados fatores de sobrecargas dinâmicas e à introdução de equipamentos 
mais rápidos e compactos. Neste sentido, o estabelecimento de um diagnóstico das condições 
de funcionamento de uma máquina a partir de parâmetros medidos, tais como: vibração, 
temperatura, ruído, potência absorvida, etc., vem se tornando mais importante, à medida em 
que aumentam as exigências quanto ao seu desempenho (velocidades de rotação mais 
elevadas, esforços dinâmicos mais importantes, etc.) e, ao mesmo tempo almeja-se uma 
economia sempre maior de materiais de construção mecânica. Tal diagnóstico visa permitir a 
previsão de panes ou funcionamento precário da máquina e, assim, contribuir decisivamente 
para a otimização de novos projetos e das atividades de manutenção. Uma máquina em 
funcionamento emite numerosos sinais sintomáticos de suas condições funcionais e o 
problema consiste em, a partir destes sinais, estabelecer um diagnóstico. Entre as informações 
fornecidas por uma máquina, as vibrações são de grande interesse, pois são diretamente 
ligadas aos movimentos, são localizáveis e se transmitem rapidamente. 
 
 
1 - Introdução 
 A partir dos anos 80 a pesquisa em sistemas rotativos tornou-se, no meio acadêmico, 
uma  preocupação. Até então esta era tratada somente em motores alternativos e eixos de 
navios através de otimizações empíricas dos parâmetros no sentido de atenuar ou eliminar 
excitações vibratórias torcionais. Estas técnicas são hoje conhecidas por controle passivo. As 
máquinas eram de grande porte, pesadas , lentas e exigiam alterações no projeto para a 
adaptação da nova forma que na maioria das vezes adicionara massas ou inércias ao sistema 
original, ou ainda impunham um superdimensionamento aos eixos que transmitem torque 
tornando-as ainda mais pesadas e lentas, comprometendo assim o rendimento e a qualidade 
das máquinas com conseqüente aumento dos custos operacionais e queda da produtividade.  
A nova preocupação acadêmica surgiu em virtude da exigência de uma tecnologia moderna, 
com o advento da informática propiciando enormes e rápidos avanços nos diversos segmentos 
tecnológicos tais como periféricos da indústria informática,  aero-espacial e comunicações. 
Estes avanços provocaram praticamente uma avalanche de desenvolvimento das demais áreas,  
alterando inclusive o perfil tradicional da Mecânica o que, aliado aos conhecimentos de outras 
áreas como por exemplo a eletrônica, definiu uma nova linha para a Mecânica hoje 
denominada Mecatrônica.  
Esta evolução imediatamente contribuiu com o aperfeiçoamento do desempenho de 
equipamentos originalmente puramente mecânicos como, nas aplicações automotivas, 
transmissões inteligentes ou supensões ativas, que hoje são bastante conhecidas apesar de 
ainda não serem encontradas nos veículos de uso cotidiano. Outros novos sistemas começam 
a surgir como as estruturas inteligentes que envolvem o uso de atuadores piezoelétricos ou 
sistemas eletro-magnéticos. Os novos conhecimentos da Mecânica trouxeram grandes 
benefícios no aperfeiçoamento dos sistemas mecânicos assegurando melhor desempenho, com 
sistemas mais leves e maiores velocidades, desenvolvendo sistemas  controlados 
eletronicamente com a denominação de controles ativos. A evolução das sub-áreas no entanto 



não se faz por igual, dependendo muitas vezes da atração que determinadas linhas de 
pesquisas exercem sobre as instituições.  
A análise e o controle de vibrações torcionais em sistemas rotativos encontram-se nesse meio. 
Apesar de representar uma importante ferramenta para a análise e diagnósticos de sistemas 
rotativos, a vibração torcional constitui uma linha ainda praticamente não explorada, tanto no 
país como no exterior, onde todo o trabalho de viabilidade das soluções técnicas ainda 
necessita ser feito.  
Dentre as pesquisas realizadas a partir da década de 80 é marcante a participação de 
pesquisadores japoneses no sentido de atender às necessidades tecnológicas da industria local, 
principalmente nos setores siderúrgico e automobilístico. Contudo, em geral as pesquisas têm 
desenvolvimentos isolados, isto é, estudos de casos específicos e sem continuidade. O avanço 
lento das pesquisas em vibrações torcionais se dá principalmente pelas dificuldades de 
transmissão e coleta dos sinais próprios de eixos girantes devido à deficiência de 
instrumentação até o momento desenvolvida. 
 
 
2 – Fundamentos Teóricos sobre a Vibração Torcional 
 
Um disco circular é preso à extremidade de uma barra, cujo eixo geométrico passa pelo centro 
do disco e é perpendicular ao plano deste. Quando a extremidade da barra é presa 
rigidamente, o dispositivo denomina-se pêndulo de torção. Se determinado momento externo 
fizer girar em torno do eixo geométrico, de modo a torcer o eixo, sendo depois liberado, o 
disco efetuará uma rotação oscilatória em torno do eixo geométrico, denominada vibração 
torcional. 
Chamando de I o momento de inércia do disco em relação ao eixo de rotação e θ o ângulo de 
rotação medido a partir da posição de equilíbrio, a equação diferencial do movimento será: 
 
 

                                     TI =θ&&                                                                              (1.1) 
 
onde T é o torque, em relação ao eixo geométrico, das forças externas que atuam sobre o 
disco, sendo necessário considerar apenas a reação elástica do eixo sobre o disco. Dentro do 
limite elástico do material do eixo, esse torque é proporcional ao ângulo de torção θ, podendo 
escrever: 
 
                                             θtkT −=                                                                                 (1.2) 
 
onde kt é denominada constante de rigidez torcional do eixo, e representa o torque necessário 
para produzir um ângulo de torção igual a um radiano. O sinal negativo indica que, para a 
rotação do disco no sentido positivo, o eixo exerce sobre o disco um conjugado de reação 
elástico T em sentido contrário. No caso de um eixo cilíndrico, a relação entre o momento de 
torção e o ângulo de torção é dada por: 
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onde L é o comprimento do eixo, G o módulo de elasticidade ao cisalhamento e  
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é o momento de inércia polar da seção transversal circular do eixo.  Comparando as 
expressões 1.2 e 1.3 conclui-se, que no caso de um eixo de seção circular, 
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Substituindo 1.2 em 1.1, tem-se 
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então 
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que representa a freqüência natural do sistema, logo, 
 
 02 =+ θθ nw&&  (1.9) 
 
A solução geral desta equação diferencial pode ser escrita sob a forma: 
 
 twCtwC nn sencos 21 +=θ  (1.10) 
 
onde C1 e C2 são constantes  arbitrárias. 
 
Em situações práticas, encontram-se freqüentemente dois corpos (discos) de revolução presos 
às extremidades de um eixo, sobre mancais, conforme a figura abaixo. 
 

 
                                                         I1 , θθθθ1                                         I2 , θθθθ2 

Fig. 1 - Eixo com dois discos de revolução 
 
 

 Aplicando aos corpos dois torques iguais e contrários, o eixo sofre torção e, se os 
torques forem retirados repentinamente  os corpos vibrarão torcional e livremente a uma certa 
freqüência natural. Desprezando os atritos nos mancais, verifica-se que os dois corpos, 
durante essas vibrações, estarão sempre girando em sentidos opostos, i.é., a quantidade de 
movimento  angular do sistema, em relação ao eixo de rotação, no instante inicial, é nula, 
porque os discos estão em repouso. O momento das forças externas, em relação ao mesmo 



eixo, será nulo desde que os centros de gravidade dos discos estejam sobre o eixo de rotação. 
Neste caso o coeficiente de variação da quantidade de movimento angular do sistema, em 
relação à linha de centro do eixo, deve ser nulo. Portanto, se inicialmente era nula essa 
quantidade de movimento angular, continuará nula, condição que só pode ser satisfeita se os 
discos estiverem em repouso ou em movimento sempre em sentidos contrários. Se I1 e I2 
forem os momentos de inércia dos discos, 21  e θθ &&  as velocidades angulares no instante t, a 
quantidade de movimento angular do sistema em relação ao eixo de rotação, para ser nula, 
exige que: 
 
 02211 =+ θθ && II  (1.11) 
 
logo, 
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isto é, as velocidades angulares são de sinais opostos e inversamente proporcionais aos 
momentos de inércia dos respectivos discos. Os deslocamentos angulares dos discos de suas 
posições de equilíbrio estão na mesma relação que suas velocidades angulares. Daí decorre 
que deve existir uma seção transversal do eixo que não sofre deslocamento angular durante 
essas vibrações, conhecida como seção transversal neutra do eixo ou simplesmente nó. 
Portanto, o nó ficará à distâncias dos discos inversamente proporcionais aos seus momentos 
de inércia. As distâncias que determinam a posição do nó, podem ser obtidas pela condição de 
que devem ser iguais os períodos de oscilação das duas partes do sistema. A freqüência 
natural desse sistema é determinada por: 
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A equação da freqüência natural de um sistema com g graus de liberdade é da forma: 
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As raízes da equação 1.14 são, em geral, complexas apresentando pares conjugados e, cada 
um desses pares corresponde a um modo natural de vibração. 
Para determinar estas freqüências naturais, pode-se recorrer a: 
 

a) métodos numéricos convencionais, que requerem a determinação prévia do modelo 
matemático; 

b) métodos que dispensam o cálculo dos coeficientes da equação, entre os quais, o 
método de Holzer; 

c) método da matriz de transferência que é uma extensão do método de Holzer, 
utilizando a álgebra matricial, calculando além da freqüência natural, a velocidade crítica 
e os modos de vibração; 



d) métodos experimentais utilizando o sinal de saída como referência e aplicando a 
transformada rápida de Fourier (FFT). 

 
3 – Metodologia Utilizada 
 
 Os eixos quando transmitem torque, agem como molas torcionais, além da flexão. 
Quando há variação cíclica no torque transmitido podem aparecer vibrações torcionais 
forçadas que, dependendo das freqüências naturais do sistema poderão causar ressonância, 
caso em que o eixo poderá oscilar em amplitudes suficientemente elevadas para produzir 
falhas ou comprometer a qualidade no processo de fabricação.  
Para a medição em questão, uma ponte completa de extensômetros elétricos foi instalada no 
elemento elástico, cujos sinais elétricos são transmitidos por contato através de anéis e 
escovas coletoras, já amplificados, e o circuito eletrônico gira solidário ao eixo flexível. 
 
3.1 – Instrumentação Implementada 

 

 Foram utilizados quatro extensômetros elétricos instalados no eixo flexível em arranjo 
de ponte completa de Wheatstone, de modo que dois extensômetros opostos sofrem tração e, 
os outros dois sofrem compressão.  

Para o arranjo em questão a saída dos sensores foi transmitida já amplificada com um  ganho 
A através de um circuito eletrônico embarcado no eixo monitorado, podendo-se afirmar que a 
tensão de saída é: 

 
  AVkV inout ε=                                          (3.1)
           
  
 Após a preparação adequada da superfície do elemento elástico foram colados dois 
pares ortogonais, diametralmente opostos, de extensômetros, formando 45° com a geratriz. Os 
extensômetros são da marca KYOWA, modelo KFG-2-350-D2-11, indicados para   
cisalhamento.  
 
 Valores específicos da ponte: 
 
 K = 2,11±1% 
 R = 350,9±1,5Ω 
 Vin = 6 V 
 A = 1000 
 
Os extensômetros localizados no meio do eixo têm o sinal elétrico associado à torção e 
amplificado antes da transmissão.  Isso se dá através da utilização do amplificador de 
instrumentação montado no circuito embarcado no eixo.  O sinal que sai do extensômetro 
passa pelo amplificador, o qual manda para o conversor A/D o sinal do extensômetro 
multiplicado por 1000. O elevado valor de amplificação se deve à pequena magnitude de 
deformação que, caso contrário, certamente teria o sinal superposto aos ruídos gerados pela 
instrumentação. Um computador recebe os dados de uma  placa de aquisição de sinais, que 
possui entradas e saídas analógicas e digitais. 
 

 



3.2 – Transmissão dos sinais 
 
A transmissão de sinais foi feita por contato entre anéis e escovas, que apresenta o 
inconveniente do ruído causado pela variação das resistências de contato  que, sendo quase 
periódico, pode ser confundido com fontes cujas freqüências traduzem o comportamento 
dinâmico do sistema. Para diminuir o ruído são convenientes algumas precauções sugeridas 
em Khater, 1992. Uma importante providência é a utilização do circuito embarcado com 
transmissão do sinal previamente amplificado. A ponte de extensômetros foi alimentada por 
uma tensão DC, regulada para 6V. 

 
3.3 – Ajuste e Calibração da Ponte 

 
Foi adotado o seguinte procedimento para o ajuste da ponte: 

a) Medir as resistências elétricas dos extensômetros com o circuito desligado e 
comparar com os valores indicados;  
b) verificar as tensões de alimentação; 
c) equilibrar a ponte; 
d) anular “off-set” de saída; 
e) ajustar o ganho. 

 
3.4 - Análise das Unidades do Deslocamento Torcional  

 
O sinal de saída da ponte informa o nível de vibração torcional em unidades elétricas, ou seja, 
volts. A fim de transformar o deslocamento torcional em unidades do Sistema Internacional, 
radianos, ou mesmo em unidades usuais como medida de graus, torna-se necessária uma 
conversão da unidade do sinal original.  Esta conversão é feita com base na teoria da 
resistência dos materiais, dados de projeto e instrumentação da ponte de extensômetros 
(Khater,1992). Assim, 
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de acordo com a Equação 1.2,  
  
 θtkT =   
logo, chega-se a: 
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onde: 
 
E: módulo de elasticidade linear do aço; 
Jp: momento de inércia polar da seção transversal do eixo flexível; 
D: diâmetro externo do eixo flexível; 
υ: coeficiente de Poison; 
k: fator de sensitividade do extensômetro (gage factor); 
Vin: tensão  de alimentação da ponte; 



A: ganho do sinal da ponte; 
kt: constante de rigidez torcional do eixo flexível; 
Vout: tensão de saída da ponte. 
 
 
Foi monitorado o eixo que transmite torque do motor elétrico para a caixa de pinhões e que 
apresenta as seguintes dimensões: 
Comprimento: 2430mm; 
 Diâmetro externo: 560mm (aproximadamente); 
 Diâmetro interno: 32mm (aproximadamente); 
Verificou-se que o eixo apresenta variações de diâmetros (interno e externo) ao longo do seu 
comprimento. O diâmetro interno foi medido pela Acesita, utilizando ultrasom. 

 Empregando-se as constantes recomendadas para o aço, pode-se obter: 
 

 

out0.0793V=θ  [graus]                  (3.4) 

 
 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



4– RESULTADOS 
4.1- Primeiro teste: Sem carga 

1ª medida: sem carga a 200rpm (3,75Hz) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



2ª medida: sem carga a 300rpm (5,5Hz) 

 

 

 

 

 

 

 

 
 
 
 
 
 



3ª medida: sem carga a 400rpm (6,75Hz) 
 
 

 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



4ª medida: sem carga a 500rpm (8,4Hz) 
 

 

 
 
 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 



5ª medida: sem carga a 600rpm (10Hz) 
 
 

 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



6ª medida: sem carga a 675rpm (11,25Hz) 
 
 
 

 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 



7ª medida: sem carga a 600rpm (10Hz) em vibração livre (degrau) 
 

 
 

 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 



4.2- Segundo teste: Laminando Bobina1 
 
1ª medida: 2º passo a 100mpm – 132rpm (2,2Hz) 
 
 
 
 

 
 
 

 
 
 
 
 
 
 



2ª  medida: 2º passo a 200mpm – 268rpm (4,5Hz) 
 
 
 
 

 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 



3ª  medida: 3º  passo a 250mpm – 342rpm (5,7Hz) 
 
 
 

 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 



4ª  medida: 2º  passo a 300mpm – 404rpm (6,7Hz) 
 
 

 
 
 
 
 
 
 

 

 

 

 
 



5ª   medida: 5º   passo a 400mpm – 552rpm (9,2Hz) 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 



6ª   medida: 7º   passo a 500mpm – 570rpm (9,5Hz) 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 



4.3- terceiro teste: Laminando Bobina2 
 
1ª medida: 1º passo a 100mpm – 135rpm (2,25Hz) 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 

 
 
 
 



2ª medida: 1º passo a 250mpm – 335rpm (5,6Hz) 
 
 
 

 

 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 



3ª medida: 3º passo a 300mpm – 413rpm (6,9Hz) 
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4ª medida: 4º passo a 400mpm – 540rpm (9Hz) 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 



5ª medida: 2º passo a 500mpm – 670rpm (11,17Hz) 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
5 – CONCLUSÕES 



 
 Com o desenvolvimento de mecanismos providos de altas velocidades e maior 
complexidade dinâmica a medição de vibração torcional nos sistemas rotativos torna-se cada 
vez mais uma condição necessária para o seu diagnóstico, embora os recursos técnicos de 
instrumentação sejam ainda bastante escassos. Espera-se que novas pesquisas sejam 
desenvolvidas dando seguimento às técnicas de monitoração de sistemas rotativos. 
 
5.1- Freqüências naturais 
 
 As freqüências naturais foram determinadas a partir do sinal de vibração torcional 
livre com excitação  degrau. Os valores mais importantes situam  em torno de 360 Hz e 475 
Hz. Os valores das freqüências variam de acordo com a condição de operação do laminador, 
indicando presença de não linearidades do sistema. Outras freqüências que merecem destaque 
são: 110Hz, 245Hz e 580Hz. A freqüência de cerca de 300Hz, apesar de tão evidenciada nos 
resultados, não apresenta característica de freqüência natural do sistema quando opera sem 
carga. Possivelmente, algum componente não ligado rigidamente ao sistema, pode excitar esta 
freqüência quando o laminador opera com carga, de modo que este componente passa a 
influenciar flutuação de torque nesta freqüência. 
 
5.2- O laminador operando sem carga: 1º teste 
 
 As maiores amplitudes de vibração torcional, ocorreram com o laminador operando 
sem carga e as amplitudes aumentam com o aumento da velocidade do acionamento (motor 
elétrico), atingindo valores máximos em torno de 0,4º.  Várias freqüências foram excitadas até 
50Hz, devido provavelmente, aos harmônicos e sub-harmônicos da freqüência fundamental de 
rotação e excitações não lineares, evidenciando possivelmente, a presença de “backslash” dos 
pinhões. 
 
5.3- Laminando Bobina1: 2º teste 
 
 Quando o laminador se encontra em regime de produção,  as amplitudes de vibração 
torcional diminuem. Isto pode ser devido a um melhor ajuste da cadeira de cilindros. Nesta 
condição observou-se que as maiores amplitudes ocorreram em: 
 
 5º passo: 400mpm a 552rpm 
 7º passo: 500mpm a 570rpm 
 
as freqüências mais excitadas foram por volta de 300 a 470Hz.  
 
5.4- Laminando Bobina2: 3º teste 
 As amplitudes de vibração torcional foram semelhantes às mencionadas no 2º teste. 
As maiores amplitudes ocorreram em: 
 
 2º passo: 250mpm a 335rpm e freqüências entre 300 e 480Hz 
 3º passo: 300mpm a 413rpm e freqüência em torno de 480Hz 

 2º passo: 500mpm a 670rpm e freqüência de aproximadamente 11,17Hz,                
correspondendo à freqüência do acionamento. 
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