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Resumo

Inicialmente nesta produgao académica seria dado continuidade ao Trabalho
de Conclusao de Curso desenvolvido em 2015 pelo aluno Luciano José de
Freitas Junior, cujo titulo foi: "Caracterizacao e construgao de uma bancada
didatica para estudos de Dinamica, Vibragoes e Manutencao”, onde o foco
principal ficaria na parte de identificacdo/caracterizagdo da bancada atual-
mente disponivel, colhendo dados operacionais do equipamento e comparando
com os valores obtidos a partir de modelos computacionais. Todavia, de-
vido aos empecilhos causados pela pandemia do Sars-Cov 2, e a adogao, pelo
CEFET-MG, do Ensino Remoto Emergencial, nao foi possivel acessar os la-
boratorios, o que impossibilitou a aquisicao de dados reais. Em virtude disto
o trabalho precisou ser readequado, passando a focar na caracterizacao virtual
da bancada, desenvolvendo modelos matematicos e computacionais da mesma,
utilizando parametros medidos previamente na planta real, e considerando as
informagoes encontradas no relatorio produzido pelo proprio Luciano. Para
realizacao das andlises é feita uma vasta busca em diversas referéncias da area
de dinamica de rotores, apresentando no capitulo de fundamentacao tedrica
um resumo dos topicos considerados mais importantes para compreensao das
atividades desenvolvidas. Posteriormente, os resultados obtidos pela modela-
gem matematica sao comparados aos resultados obtidos em softwares homo-
logados académica e industrialmente (Ansys, XLRotor e ROSS). Por fim, é
apresentado um roteiro de préatica virtual (devendo ser realizada antes do ex-
perimento fisico em laboratério), com intuito de guiar o professor e alunos das
disciplinas de dinamica, vibragoes e manutencao durante uma sequéncia de
aulas destas disciplinas, onde diversos tépicos relevantes da area de dinamica
de rotores podem ser apresentados didaticamente com seguranca e facilidade.

Palavras-chave: Modelagem matemaética, Dinamica de rotores, Vibragoes me-
canicas, Bancada didatica.
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Capitulo

Introducao

Dentre os muitos problemas enfrentados no meio industrial atualmente, um dos rela-
tivamente mais comuns devido a massiva presenca deste tipo de equipamento na cadeia
produtiva, é a vibragao em eixos sujeitos a movimentos rotativos.

Este fenomeno, quando nao tratado corretamente, pode ocasionar um conjunto de
efeitos indesejados que em ultima instancia levam a fratura dos componentes e, conse-
quentemente, uma queda da producdo para manutenc¢ao nao prevista, ADANS (2010).

Citando alguns dos problemas causados pela vibragao em rotores temos: aumento do
estresse ciclico responsavel por criar microtrincas, colisao das partes estacionarias com o
rotor, desgaste dos rolamentos, transmissao de forgas vibracionais para pecas estaciona-
rias, e indugao de vibragao em unidades periféricas, MATSUSHITA ef all (2017).

Para lidar com este fenomeno varios pesquisadores estudaram e ainda estudam as ca-
racteristicas fisicas associadas ao movimento rotativo de sistemas desbalanceados, gerando
materiais ricos de conhecimento, abrangendo uma grande gama de situacoes e equipamen-
tos.

Um exemplo apresentado pela referéncia MATSUSHITA ef all (2017) é o v_BASE
Databook. Este documento é um compilado da Sociedade Japonesa de Engenheiros Me-
canicos (JSME) com uma colegdo de problemas vividos na industria em determinado
periodo de tempo. Em sua primeira edicao, publicada em 1994, dentre os 300 casos de
estudo apresentados, cerca de dois tergos eram relacionados a méaquinas rotativas, e pelo
menos metade envolvia ressonancia, ou seja um fenéomeno vibracional.

Todavia, este nao é um problema exclusivo de equipamentos e cadeias produtivas
recentes.

Voltando ao meio académico, a primeira produgao de um artigo sobre as caracteristicas
dinamicas de um rotor em um amplo espectro de velocidades operacionais foi realizado

a aproximadamente 150 anos, sendo denominado 'Centrifugal whirling of shafts™. Desde

IEscrito por W. J. Macquorn Rankine e publicado em 1869



entao muitos outros estudos e temas tém sido abordados nesta area da mecanica aplicada,
DIMAROGONAS; PATPETIS; CHONDROS (2013).

Sabe-se que elementos rotativos, tais como eixos/rotores, sao utilizados em diversas

maquinas industriais e domésticas, dentre os quais pode-se citar: turbinas a vapor e a
gas, turbogeradores, motores de combustao interna, compressores alternativos e centrifu-
gos para transmissao de poténcia, maquinas de lavar, discos rigidos, equipamentos de ar
condicionado, dentre outros, RAQ (T996).

Na imagem [T sao ilustrados alguns destes equipamentos citados.

COMPressor

Figura 1.1: Exemplos de equipamentos sujeitos a vibragao. a) turbina a gds; b) desenho
esquematico de um conjunto turbina-gerador a vapor; ¢) ar condicionado; d) disco rigido.
Fonte: MATSUSHITA et all (2017).

Estes equipamentos durante seu ciclo de operacao convencional podem ser excitados
em faixas de velocidades que produzem vibracao e torcao excessiva. Estas vibragoes estao
associadas a uma variacao senoidal de esforgos, geralmente abaixo do limite de escoamento
do material que os compoe.

Atualmente essa faixa de velocidades prejudiciais pode ser predita com grande confi-
anca a partir de modelos matematicos e computacionais que representam o equipamento,
conforme encontrado em diversos exemplos na literatura de identificagao/caracterizagao
de sistemas.

Ainda sobre a amplitude das oscilacoes, um fato importante de se ter conhecimento

é que mesmo esses esfor¢os sendo relativamente baixos, quando aplicados uma grande



quantidade de vezes podem levar o conjunto a falhar devido a fadiga do material.

O campo de estudo da fadiga é outra area de estudos da mecanica aplicada, que
investiga justamente as falhas de equipamentos submetidos a tensoes inferiores ao limite
de escoamento sujeitos a varios ciclos de carregamento.

Sabe-se que aplicando esfor¢os de amplitudes varidveis em um equipamento metdlico
por um longo periodo de tempo pode ocorrer a nucleacao de uma trinca na estrutura
desse equipamento, que com o passar do tempo e a aplicacao de mais esforcos, vai se
expandindo até fraturar totalmente o componente.

A figura T3 ilustra alguns estdgios e caracteristicas de uma peca rompida a partir

desse efeito.

Estégio I : Nucleagdo da trinca
NucLEAGAO l

Estagio 11 :
PROPAGAGAO DA Propagagao da trinca
TRINCA DE FADIGA

RUPTURA Estagio III :
CATASTROFICA Fratura ripida

Figura 1.2: Representacao das superficies caracteristicas de uma fratura em fadiga, com
distingao da nucleacdo, propagacao e instabilidade da trinca. Fonte: TAKAHASHI (2014).

Para exemplificar os efeitos danosos da vibracao apresentada por componentes em
equipamentos industriais, sao mostradas na figura I3 duas falhas catastréficas geradas

em eixos de turbinas de alto desempenho (e alto custo).



Figura 1.3: Fotografias de duas falhas catastroficas ocorridas na década de 1970 em gran-

des eixos de conjuntos de turbinas e geradores a vapor de 600 MW. Fonte: ADANMS
(2010).

Com o objetivo de evitar falhas semelhantes a apresentada nesta figura, fica clara a
importancia do estudo da dinamica vibracional em eixos de maquinas rotativas e princi-
palmente sua aplicacao no momento do projeto de um equipamento.

Tratando mais especificamente das fontes de vibragao no rotor, admite-se hoje em dia
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que existam basicamente quatro maneiras pelas quais surgem as oscilagoes de amplitude
consideravel neste componente: 1) excitacdo pela base, 2) instabilidade de mancais e 3)

massa desbalanceada, FREITAS JUNTOR! (20015).

Além destes trés casos, o sistema pode apresentar o efeito da ressonancia, que acontece

caso o conjunto, mesmo estando bem balanceado, esteja operando em determinada velo-
cidade, conhecida como velocidade critica, apresentando torcoes e deformacoes excessivas
ao longo de sua estrutura.

Caso a deflexao do eixo nao seja controlada, o efeito de whirling no sistema operando
em sua velocidade critica pode ser fatal, sobretudo o backward whirling. A imagem 4

ilustra este conceito demonstrando suas duas variagoes.

X
whirling vibration zit) = dae’™
i Y Y
@ forward backward L
= o)
) I
(_¥7r X ( : X
- ! A Ty

L=speed of rotor
z=x+jy=complex amplitude w=0

Figura 1.4: Demonstracao ilustrativa do fenomeno whirling. Fonte: MATSUSHITA et all

(or7).

Observe que no caso do backward whirling o sentido de torcao é contrario ao sentido
de giro do rotor, sendo este efeito bastante prejudicial para a expectativa de vida do eixo
do equipamento.

Além disso, na imagem [C3 temos uma ilustracao demonstrando de maneira didatica
alguns dos principais fenomenos associados a operacao do rotor desbalanceado, dando des-
taque para o deslocamento em relacao a posicao centralizada e a defasagem caracteristica

do forward whirling, no mesmo sentido de rotacao.
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Figura 1.5: Movimento de um rotor desbalanceado, demonstrando o afastamento de seu
centro de gravidade da posicao de equilibrio do sistema a medida que o rotor é excitado
nas proximidades da velocidade critica. Fonte: MATSUSHITA e all (2017).

Onde:

p=— (11)
Wn
sendo () a velocidade de excitacao do sistema e w, uma velocidade critica.

Ainda tratando sobre o fené6meno da ressonancia, é encontrado na literatura espe-
cializada que uma estrutura apresenta uma quantidade de velocidades criticas igual a
quantidade de graus de liberdade desta estrutura.

Isso significa que um sistema real continuo apresenta infinitas velocidades criticas,
associadas as suas frequéncias naturais, porém, de um ponto de vista pratico, a maior parte
destas velocidades criticas nunca serao atingidas, portanto, podendo ser negligenciadas.

Com isso em mente, é observado um aumento da dependéncia da analise vibracional
no projeto e manutencao de méquinas rotativas que operam com altas cargas e altas
velocidades, RAQ (T996).

Com as técnicas encontradas atualmente é possivel determinar na fase de projeto
uma regiao de operacao segura, utilizando ferramentas como o diagrama de Campbell
do equipamento, sendo este apresentado posteriormente no capitulo de fundamentacao
tedrica.

Dito isto, neste trabalho sao investigadas as vibragoes originadas devido a ressonancia
em uma bancada didatica disponivel no CEFET-MG, que foi construida anteriormente
na disciplina de TCC 2 pelo aluno Luciano José de Freitas Junior (FREITAS JUNIOR
(20135)), sob orientagao do Prof. Dr. Lucio Flavio Santos Patricio.

Sao utilizados modelos matematicos de rotores para analisar a estrutura da bancada
e a validagao dos resultados, devido aos empecilhos decorrentes da adocao do Ensino Re-

moto Emergencial (ERE) pelo CEFET-MG, é realizada utilizando softwares homologados



1.1. Definicao do Problema

académica e comercialmente.
Por fim, ao final deste documento é apresentado um roteiro de pratica virtual apli-
cavel as disciplinas de Dinamica, Vibracoes e Manutencao, visando apresentar os efeitos

prejudiciais decorrentes do fenomeno vibracional em rotores.

1.1 Definicao do Problema

Resumidamente, neste trabalho é realizada uma andalise matematica e computacional
de um sistema conhecido como rotor de Jeffcott, considerando o disco centralizado.

O modelo de Jeffeott ¢ um modelo simplificado e didatico que fornece as bases para
realizacao de andlises mais detalhadas de diversos equipamentos encontrados em indtstrias
ao redor do mundo. Uma representacao deste pode ser visto esquematicamente com seus

principais componentes na figura 8.
x,, F(t)

" |
X hﬁ_ X4
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Figura 1.6: Rotor de Jeffcott, com o disco centralizado e apresentando rigidez e amorte-
cimento nos mancais/rolamentos. Estes termos e conceitos serao abordados futuramente
na se¢ao de fundamentagao tedrica. Fonte: KRAMER (T993).

A partir deste modelo de rotor podem ser realizadas analises, verificando e quanti-
ficando fenomenos vibracionais indesejados e presentes na operacao de qualquer equipa-
mento real.

Em KRAMER! (1993) este modelo é profundamente explorado destacando os principais
insights obtidos com base em suas equagoes, inclusive extrapolando os resultados para
sistemas mais complexos compostos por multiplas estacoes.

Sabe-se entretanto que os conhecimentos necessarios para realizacao destas andlises
sao relativamente complexos e muitas vezes podem até mesmo desencorajar alguns alunos

a se envolverem na area.



1.2. Motivagao

Para contornar esta situacgao, serd gerado um roteiro de pratica virtual aplicavel a aulas
das disciplinas de Dinamica, Vibracoes e Manutencao, almejando apresentar os principais
efeitos vibracionais de maneira mais amigavel e segura através de experimentos virtuais.

Voltando a analise fisica, a vibragao observada no rotor geralmente é medida nos man-
cais da estrutura e pode ser entendida como consequéncia de tensoes infligidas ao equipa-
mento, que a longo prazo tendem a levar o sistema a uma falha catastréfica, ocasionando
perdas de producao e consequentemente no faturamento da unidade industrial.

Nos dias atuais, sao empregadas diversas técnicas e equipamentos para monitoramento
do nivel de vibragao em eixos, tais como acelerometros piezoelétricos, microeletromecani-
cos (MEMS), cameras digitais (ENDO (2013)), dentre outros.

Todavia, como neste trabalho nao serao coletados dados reais, a opc¢ao restante é
realizar simulagoes computacionais em softwares homologados industrialmente. Para isto
¢ sabido que existem varios simuladores disponiveis, sendo a grande maioria composta por
ferramentas comerciais pagas, citando alguns: Ansys, XLRotor, Madyn 2000, Dyrobes,
Comsol, ADADMS, entre outros.

Para diversificar os resultados obtidos, serao abordados diferentes métodos de mo-
delagem matematica e computacional, além de apresentar resumidamente na secao de
fundamentacao os principais avancos na area de dinamica vibracional.

Mais especificamente sobre a etapa de simulagao computacional, optou-se por utilizar

os seguintes programas:

o Ansys Workbench 2021 R1, devido a sua ampla adocao em diversas empresas e a
quantidade de materiais produzidos utilizando esta ferramenta. Neste trabalho é

utilizada a versao estudantil gratuita,

e XLRotor, devido a esta ser uma ferramenta especializada com varias décadas de pre-
senca no mercado como uma alternativa para fazer anélises de dinamica de rotores.

Neste trabalho ¢ utilizada a versao estudantil gratuita,

e ROSS 1.0.0, devido a esta ser uma ferramenta recente e open source desenvolvida
inicialmente por uma equipe de pesquisadores brasileiros utilizando Python 3 como

linguagem.
Com isso espera-se apresentar como resultado uma comparacao entre métodos mate-
maticos e computacionais, visando entender e apontar suas diferencas e semelhancas.

1.2 Motivacao

Com base no que foi mencionado até entao, fica clara a necessidade do conhecimento

dos efeitos vibracionais em eixos de equipamentos rotativos para realizar o projeto ou



1.3. Objetivos do Trabalho

manutencao destes corretamente.

Dito isto, a principal motivacao para realizacao deste trabalho, no ambito pessoal, é
ampliar os conhecimentos nas areas pertinentes ao mesmo, necessarias a boa concepcao e
execucao de um projeto mecatronico.

Além disso, seria tutil para as aulas que abordam o tema de vibracao mecanica ter a
disponibilidade de um roteiro didatico que apresente de maneira ilustrativa os fenémenos
fisicos em menor escala e com seguranga (ambiente virtual).

Portanto, uma segunda motivagao para realizagao deste trabalho consiste na possi-
bilidade de contribuir na formacao das futuras geragoes de profissionais da engenharia,
munindo-os da capacidade analitica para enfrentar problemas basicos de vibracoes meca-

nicas em rotores.

1.3 Objetivos do Trabalho

Apéds apresentar as motivagoes para realizacao deste trabalho, nesta segao sao abor-
dados os objetivos. Para simplificacao, foi escolhido apresentar estes objetivos separados

em duas categorias, denominadas objetivo geral e objetivos especificos.

1.3.1 Objetivo Geral:

Caracterizar virtualmente uma bancada didatica, utilizando técnicas matematicas e
ferramentas computacionais, baseando principalmente na planta desenvolvida por EREI-
TAS JUNIOR (2015), aplicando os recursos atualmente a disposicio com base no texto

deste.

1.3.2 Objetivos Especificos:

e Apresentar uma ampla fundamentacao tedrica, destrinchando conceitos fundamen-

tais da area de dinamica de rotores;

e Modelar matematica e computacionalmente o rotor de uma bancada didatica admi-
tindo que este seja semelhante ao denominado rotor de Jeffcott com disco centrali-

zado;

e Obter a primeira velocidade critica da estrutura e o modo de vibrar desta utilizando

ferramentas computacionais;

e Comparar os resultados alcancados pelos métodos aplicados, sobretudo nas ferra-

mentas computacionais, destacando suas principais diferencas;



1.4. Estado da arte

e Utilizar os conhecimentos adquiridos na caracterizacao tedrica da bancada para
desenvolver um roteiro didatico de pratica virtual para as aulas que abordam o

tema da dinamica vibracional em rotores com auxilio do software ROSS.

1.4 Estado da arte

Nesta secao sao abordados resumidamente alguns trabalhos académicos recentes cuja
tematica assemelha-se a do TCC que esta sendo desenvolvido. E dada prioridade a pu-
blicagoes mais recentes, para desta forma ter uma visao ampla da area de identificagao/-
caracterizagao e analise vibracional em rotores no meio académico na atualidade.

STORTT (2020), em sua dissertagao de mestrado apresentou uma investigagao do uso
de técnicas convencionais de Andlise Modal Operacional (OMA) na identificacao de pa-
rametros modais de um sistema rotativo suportado tanto por mancais de rolos cilindricos
quanto por mancais hidrodinamicos.

Ao usar o OMA para o processo de identificacao (caracterizagao) do sistema, os para-
metros modais refletem o comportamento operacional da estrutura com todos os compo-
nentes montados.

Os resultados apresentados mostraram que métodos convencionais de OMA, como De-
composi¢ao de Dominio de Frequéncia Aprimorada (EFDD) e Identificagdo de Subespago
Estocéstico (SSI-data), podem ser adequados para a identificagdo de parametros modais
de um rotor em bancada.

CORACA (2019), em sua tese de mestrado abordou o tema da identificacao de um
sistema rotativo baseando-se em modelos parcialmente conhecidos, buscando ajustar me-
digoes experimentais realizadas com um filtro QRD-RLS a um modelo teérico da méquina.

O método desenvolvido pode ser utilizado para identificar parametros fisicos de maqui-
nas rotativas, tais como rigidez e amortecimento, que por sua vez permite o conhecimento
do comportamento dos mancais e do desbalanceamento presente a partir de medicoes da
amplitude de vibracao devido as forcas de desbalanceamento combinadas com um modelo
previamente conhecido do rotor e dos discos.

Segundo o mesmo, bons resultados foram alcancados, porém ainda se observa uma
dificuldade em relagao ao ajuste de modelos com parametros nao-estacionarios, sobretudo
no que tange o amortecimento dos mancais.

ROTHER (2019), em seu mestrado propoe-se a simular e otimizar maquinas rotativas
apoiadas em mancais hidrodinamicos, sendo este tipo de mancal um dos modelos mais
simples para fabricacao e de baixo custo de implementacao em maquinas que ja contém
sistemas de lubrificacao, portanto um componente bastante utilizado industrialmente.

Utilizando o método dos elementos finitos para as simulacoes, sao analisadas as in-
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1.5. Outros trabalhos relevantes

fluéencias das modelagens de mancais, eixos e fundagoes no comportamento dinamico dos
rotores. Mostra-se inicialmente o algoritmo base, e uma comparacao entre os elementos
de viga de Timoshenko e Euler-Bernoulli, justificando a escolha do primeiro.

Em seguida analisa-se as diferencas de resposta entre rotores engastados e apoiados
sobre mancais hidrodinamicos, bem como entre fundacgoes rigidas e flexiveis.

Por fim, através das andlises, obtém-se as relacoes entre os componentes e a resposta
do sistema, que sao utilizadas na proposicao das otimizacoes abordadas ao longo do texto.

NAUGLHE (201R), em sua tese de mestrado, apresenta um estudo sobre os funda-
mentos tedricos da construcao e analise de modelos da area de dinamica rotores, assim
como uma comparacao entre os resultados obtidos a partir destes com resultados medidos
experimentalmente.

Neste trabalho é utilizado o método de elementos finitos para construir modelos utili-
zando a teoria de vigas de Timoshenko levando em consideracao a influéncia da viscosidade
e a histerese do amortecimento interno.

Os autovalores e autovetores das equagoes do modelo em estado de espago sao usadas
para realizar uma analise de estabilidade, produzir mapas de velocidade critica e visualizar
os modos de vibrar. Também é realizada uma analise no dominio frequencial dos modelos
tedricos para gerar diagramas de Bode e nos dados experimentais para gerar graficos em
cascata do espectro completo.

Por fim, o resultado das andlises dos modelos tedricos e experimentais sao utilizadas
para otimizar o algoritmo de controle para um rolamento magnético ativo em um rotor

SUSpeEnso.

1.5 Outros trabalhos relevantes

Nesta secao sao mencionados alguns trabalhos com temas semelhantes ao explorado
neste documento mas que nao se enquadram na se¢ao de Estado da arte por terem sido
apresentados antes de 2019, embora ainda sejam muito relevantes por terem um objetivo
bastante parecido com o explorado neste documento.

PERES (2016), em sua dissertacao de mestrado estuda a dinamica de rotores, dando
énfase ao modelo de Jeffcott. Segundo o mesmo, foi utilizada uma bancada experimental
que consiste de um rotor montado sobre um eixo apoiado por mancais de rolamento fixo
a uma base metalica.

O acionamento da bancada foi feito por meio de um motor elétrico trifasico de 2 cv com
uma rotacao maxima de 3.475 RPM, onde foram realizados testes para determinagao da
primeira frequéncia natural estacionéria (teste de impacto), teste de partida e de parada.

Dois eixos de materiais diferentes foram utilizados, sendo um de aco SAFE 1020 e outro
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de material compdsito. Foram determinadas através de analise estrutural pelo método de
elementos finitos as rigidezes dos mancais, posteriormente utilizando estes valores para
calcular a primeira frequéncia natural do sistema.

Ainda utilizando o método dos elementos finitos foram obtidas as demais frequéncias
naturais, os modos de vibrar e o diagrama de Campbell através de analise modal.

Os resultados experimentais obtidos foram discutidos e comparados com os resultados
tedricos, onde foi demonstrado que a aplicacao da modelagem tedrica é de extrema utili-
dade e importancia, visto que as frequéncias naturais podem ser previstas com uma boa
exatidao ja na etapa inicial de um projeto.

OLIVEIRA (2016), em seu trabalho de conclusao de curso, realizou a simulagao de
uma bancada de testes desenvolvida pelo Laboratério de Acustica e Vibragoes (LAVI) da
COPPE em conjunto da Petrobras, verificando a influéncia dos parametros de rigidez e
amortecimento de selos anulares no modelo do rotor.

Durante a metodologia é dito que foram utilizados os programas LaviROT? e Ansys
a fim de comparar os resultados.

FREITAS JUNIOR/ (201H), em seu trabalho de conclusio de curso, desenvolveu uma
bancada didatica para estudos de vibragao que encontra-se atualmente disponivel no
CEFET-MG campus V. Os acelerometros escolhidos foram do tipo piezoelétrico, e a me-
dicao da velocidade do rotor foi feita utilizando um tacometro digital.

Para analise dos dados coletados com os sensores, foi desenvolvido um algoritmo im-
plementado no LabVIEW® que realiza a filtragem destes dados e por fim informa algumas
caracteristicas importantes do sistema.

Citando algumas semelhancas entre o trabalho de 2015 e o atualmente desenvolvido
estao o interesse em desenvolver know-how proprio na area e utilizar a mesma bancada
para analise.

As principais diferengas podem ser observadas no escopo e resultados alcangados.
Enquanto no trabalho de FREITAS JUNIOR (2015) foi dado um grande enfoque na
construcao da bancada, neste documento sera abordado prioritariamente as técnicas de
analise matematica e computacionais, desenvolvendo modelos para a bancada com base
nas informacoes obtidas a partir do texto de 2015.

SILVAl (2012), em sua dissertacdo de mestrado profissionalizante em engenharia me-
canica, com o tituloo BANCADA PARA ANALISE DE VIBRACAO: Anilise de
falhas em maquinas rotativas, projetou e implementou um sistema para acionamento,

aquisicao e analise de dados coletados de uma bancada de ensaio de vibragao em maquinas

2Ferramenta criada para o MATLAB com o objetivo de executar simulacdes dindmicas em rotores.

3Software de engenharia de sistemas criado especificamente para aplicacdes de teste, medicao
e controle, com rapido acesso ao hardware e as informagoes obtidas a partir dos dados. Fonte:
https://www.ni.com/pt-br/shop/labview.html.
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rotativas.

Para monitoramento dos sinais obtidos pelos sensores e acionamento do sistema, foi
utilizado um programa desenvolvido no Lab VIEW. Os sensores aplicados ao sistema foram:
um sensor indutivo para medir a velocidade do rotor e um acelerometro piezoelétrico para
medir a amplitude e frequéncia das vibragoes nos mancais da planta.

O dltimo toépico abordado no trabalho foi o reconhecimento de padroes nos dados
coletados pelos sensores para deducao de possiveis efeitos de vibracao anormal no eixo do
sistema.

Com o algoritmo desenvolvido foi possivel, inclusive, deduzir o motivo das vibracoes
anomalas apresentadas, além de indicar qual a magnitude e angulo da massa de correcao

que deve ser inserida no sistema para balanceamento do rotor.

1.6 Organizacao do Documento

Nesta ultima secao é apresentada a organizacao final deste documento. A sequéncia
em que os capitulos sao apresentados e os topicos abordados segue o padrao de Trabalhos
de Conclusao de Curso do CEFET-MG Campus V com algumas alteragoes devido a
particularidades deste trabalho.

No capitulo 1 foi dada uma breve introducao e contextualizacao do projeto que sera
desenvolvido, incluindo neste: a motivacao para sua realizagao, a definicao do problema e
os objetivos gerais e especificos, além de apresentar uma revisao dos trabalhos desenvol-
vidos recentemente na area, separando os mais recentes na secao de Estado da arte e os
demais na se¢ao de Outros trabalhos relevantes.

Ja no capitulo 2, sao detalhados os fundamentos tedricos em que se baseiam as ati-
vidades que serao realizadas posteriormente. Busca-se neste capitulo familiarizar o leitor
com alguns topicos importantes para compreensao dos capitulos seguintes e sedimentar
uma base de conhecimentos essenciais para o entendimento dos resultados alcangados.

O capitulo 3 apresenta os principais componentes da bancada implementada por FREI
TAS JUNIOR (2015). Este capitulo é de fundamental importancia visto que os modelos
utilizados no decorrer do trabalho sao baseados nestes elementos.

No capitulo 4, é apresentada a metodologia empregada na realizacao deste trabalho,
demonstrando alguns dos resultados alcancados inicialmente e detalhando os procedimen-
tos adotados.

Em seguida, no capitulo 5, sao apresentadas as conclusoes finais contendo o resultado
da comparacao entre os métodos aplicados. Neste mesmo capitulo sao citadas também
algumas informacoes a respeito das dificuldades encontradas na realizacao do trabalho e

sao exploradas algumas propostas de continuidade do mesmo.
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Por fim, nos Apéndices sao apresentados inicialmente o cédigo em Python utilizado
no ROSS e em seguida o roteiro da pratica virtual mencionada na lista de objetivos

especificos.
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Capitulo

Fundamentos

Neste capitulo sao apresentados os fundamentos tedricos em que se baseiam as ativi-
dades desenvolvidas posteriormente. Busca-se a partir da disposicao destas informagoes
familiarizar o leitor com os principais conceitos necessarios para compreensao do trabalho.

Inicialmente sera realizada uma revisao de literatura, de maneira sucinta, mostrando
a cronologia dos avancos na area de estudo da dinamica de rotores, e em seguida se-
rao abordados alguns conceitos tedricos fundamentais ligados principalmente a dinamica

vibracional.

2.1 Revisao de Literatura

mica de rotores é valiosa pois revela a natureza basica de varios tipos de problemas
encontrados durante o projeto e desenvolvimento de sistemas do tipo rotor-mancal que
estao presentes em muitas aplicagoes.

De acordo com a literatura especializada, os estudos nesta area da mecanica aplicada
podem ser considerados relativamente recentes. Maquinas rotativas comecaram a ser
significativamente exploradas apenas apds a primeira revolucao tecnoldgica, durante o
século XIX.

Neste periodo houve um aumento da capacidade de producgao industrial como con-
sequéncia dos avangos tecnoldgicos, muitas vezes extrapolando os limites da ciéncia tedrica
da época, apresentando novos fenomenos a serem estudados e explicados.

Os contemporaneos destas revolugoes tecnolégicas desenvolveram equipamentos, tais
como turbinas a vapor, responsaveis por transferir movimento e poténcia de um ponto a
outro através da rotacao de seu eixo, muitas vezes em velocidades sem precedentes. Com
isso, os efeitos dinamicos e vibracionais ficaram cada vez mais evidentes.

Um dos enigmas que mais intrigavam os pesquisadores deste periodo era porque al-

gumas unidades industriais prosperavam, enquanto outras, de projeto e construgao apa-
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rentemente semelhante, simplesmente falhavam, provocando rupturas em pecas cruciais e
diminuindo (ou inviabilizando) a produgao do restante da fabrica.

Hoje em dia sabe-se que este fenomeno certamente esté ligado a operacao do sistema
nas proximidades de alguma velocidade critica, e pode ser agravado devido a altos valores
de desbalanceamento presentes no conjunto rotativo, ou pela influéncia de fatores externos
ao equipamento.

A ideia simplificada é que quando um sistema é excitado préximo a uma determinada
velocidade especifica, a amplitude das vibragoes mecanicas, e consequentemente as cargas
aplicadas ao equipamento, tem seu valor maximo.

O primeiro artigo publicado sobre o assunto, onde foi proposto um modelo mateméatico
para o sistema rotativo com certa exatidao, data de 1869, sendo apresentado por Ran-
kine, COTAl (2008). Com suas equagoes é possivel obter uma estimativa para a primeira
velocidade critica do sistema desconsiderando os efeitos do amortecimento.

Uma falha deste modelo é considerar que o rotor nao pode operar acima da primeira
velocidade critica, pois a amplitude do movimento de precessao? do eixo se tornaria grande
o suficiente para colapsar o equipamento em qualquer cenario.

Nesta época a influéncia das propriedades dos rolamentos era bastante negligenciada.
Com isso, os primeiros modelos analiticos apresentavam apenas suportes simples na posi-
¢ao dos mancais.

Apés os experimentos de Beauchamp Tower em rolamentos de filme de 6leo (oil film
bearing) e o desenvolvimento tedrico associado por Osborne Reynolds em 1886, a impor-
tancia dos rolamentos foi sendo gradualmente reconhecida, VANCE; ZEIDAN; MURPHY
(2010).

Posteriormente, em 1894, foi proposto um novo modelo, por Dunkerley, COTA (2008).
Este modelo obteve um maior éxito para compreensao dos efeitos dinamicos em unidades
industriais. Nele, é considerado o conjunto rotativo como uma viga sob carregamento
central, e portanto, é aplicada uma equagao diferencial parcial para calcular a dinamica
do sistema.

Como resultado deste modelo, Dunkerley mostrou que as velocidades criticas de um
eixo rotativo uniforme em suportes simples sao as mesmas que as frequéncias naturais de
vibragao transversal deste eixo, VANCE:; ZEIDAN; MURPHY| (2010).

Seguindo a cronologia, o proximo modelo foi proposto por Foppl em 1895, CNELSON
(2007). Este modelo foi publicado em um jornal alemao da area de engenharia civil, onde
ficou obscurecido durante muitos anos.

O principal mérito desta modelagem foi demonstrar a possibilidade de operacao do

sistema em velocidades superiores a primeira velocidade critica sem, necessariamente,

LA definiciio do movimento de precessdo serd apresentada posteriormente neste capitulo.
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aumentar os esforcos aplicados ao sistema.

Neste mesmo ano (1895) outro modelo foi proposto, sendo conhecido como modelo de
De Laval, de 1895, FRETTAS JUNTOR! (2015). A ideia principal desta modelagem segue a
mesma do sistema de F'éppl e consiste em enxergar o rotor sendo composto por um disco
rigido acoplado ao centro de um eixo flexivel apoiado em mancais também rigidos.

Continuando, em 1919 Jeffcott publicou seu modelo para um sistema rotativo, COTA
(2008). A principal diferenga entre os modelos de Jeffcott e Foppl é o acréscimo do efeito
do arrasto aerodinamico sobre o disco, o que pode ser traduzido em um elemento de
amortecimento no equacionamento matemético, C-NELSON (2007).

Com esta modelagem foi possivel explicar a precessao do eixo em torno da linha de
centro dos mancais com a maior exatidao até entdao, COTAl (200R).

Todavia, diferentemente de Foppl, Jeffcott publicou seu modelo em um jornal de ampla
visibilidade, o que colaborou para sua rapida disseminagao. A fama do modelo de Jeffcott
¢ tamanha que no Reino Unido e nos Estados Unidos, um rotor composto por um tnico
disco é chamado de rotor de Jeffcott, C_NELSON (2007).

Apos esta primeira fase onde foi explorado o comportamento de sistemas operando
nas proximidades de velocidades criticas, os pesquisadores passaram a tentar entender o
fenomeno de instabilidade rotativa (whirl instability).

Este fendmeno apareceu primeiramente em uma série de experimentos de Newkirk e
Kimball, na década de 1920, que foram analisados com bases tedricas por D. M. Smith.
VANCE; ZEIDAN; MURPHY| (2010)

Na década de 1930, um método de balanceamento em dois planos foi proposto e

publicado por Thearle. Na década seguinte, durante e apds a segunda guerra mundial
houve um rapido avanco no desenvolvimento de turboméaquinas, aumentando seu tamanho
e densidade de poténcia, em conjunto com métodos poderosos para testes e analises destes
equipamentos.
a compreensao das variaveis envolvidas no problema e com o desenvolvimento de modelos
analiticos que retratem os fenomenos da dinamica de rotores. Todavia, com o advento
dos computadores, desenvolveram-se ferramentas de andlise poderosas que permitiram
ampliar a complexidade do problema.

Atualmente, as andlises dinamicas e vibracionais de rotores sao realizadas com auxilio
de computadores e algoritmos de métodos dos elementos finitos (MEF). Também podem
ser aplicados outros método matriciais para descrigao do sistema, em conjunto com solvers
2 que buscam determinar as propriedades intrinsecas do conjunto mecanico geral, tais

como modos de vibrar e frequéncias naturais, RAQ (1998).

2 Algoritmos de resolucdo de problemas matematicos.
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Além disso, segundo DIMAROGONAS; PAIPETIS; CHONDROS (2013), nas tltimas
décadas os trabalhos da area de dinamica de rotores, sobretudo no que tange a estabilidade
dos rotores, tem focado em melhorar a caracterizacao matematica de mancais e rolamentos
com diversas geometrias e explorar o amortecimento rotativo interno do rotor como fonte
potencial de instabilidade dinamica em velocidades super-criticas.

Posteriormente, neste mesmo capitulo, serao explorados mais detalhadamente os mo-
delos matematicos e avan¢os mencionados nesta secao com uma abordagem mais superfi-

cial e direta devido aos requisitos deste trabalho de conclusao de curso.

2.2 Fundamentacao Teorica

Nesta secao sao definidos e explicados resumidamente alguns tépicos importantes para
o desenvolvimento do trabalho. Por meio da disposicao destas informagoes pretende-se

embasar as atividades que serao realizadas na sequéncia.

2.2.1 Graus de liberdade

De acordo com BALACHANDRAN; MAGRAB (2008), os graus de liberdade de um
sistema sao definidos pela minima quantidade de coordenadas necessarias para descrever
completamente o movimento deste sistema.

Para exemplificar essa definicao sera usado o péndulo mostrado na figura 271.

Z

Figura 2.1: Péndulo planar esbocado num sistema de referéncia inercial tridimensional.
Fonte: BALACHANDRAN:; MAGRARB (2008).

Analisando-se este sistema, fica evidente que a posicao da particula na extremidade

da corda de comprimento L pode ser expressa usando-se a relagao 1.

x, = Lsen(0)
y, = L — Lcos(0)
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Desta forma estao sendo usadas duas varidaveis para definir a posicao da particula na
extremidade do péndulo planar (z, e y,). Todavia, assumindo que o ponto de fixacao do

péndulo no eixo Y nao se altere (z; e y;) e considerando que a corda se manterd sempre

) . B 5 5
estendida com seu comprimento constante (L = \/ (xs — 2p)? + (y¢ — yp)?), percebe-se
entao que a movimentacao deste sistema pode ser expressa em funcao da varidvel § apenas.

Consequentemente, este sistema tem apenas um grau de liberdade, €, pois esta ¢é a

quantidade minima de variaveis necessarias para descrever completamente seu movimento.

2.2.2 Vibracgoes

Segundo HIBBELER! (2005), vibracao é todo movimento periédico de um corpo ou
sistema de corpos interligados, em torno de uma posicao de equilibrio.

Segundo RAQ (2009), qualquer movimento que se repita apds um intervalo de tempo
¢ denominado vibra¢ao ou oscilacdo. O balancar de um péndulo e o movimento de uma
corda dedilhada sao exemplos tipicos de vibracao. A teoria da vibragao trata do estudo
de movimentos oscilatorios de corpos e as forcas associadas a este movimento.

Além disso, existem diversas classificacoes para os tipos de vibragao observada, por
exemplo: vibracao livre ou forgada, vibracao nao amortecida ou amortecida, vibragao
linear ou nao linear, vibragao deterministica ou aleatoéria, etc. A partir dessas classificagoes
fica mais facil decidir qual modelo matematico utilizar para representar o fenémeno fisico.

A figura B2 apresenta um grafico comparando a resposta encontrada para um modelo
com amortecimento (curva preta) e um modelo sem amortecimento (curva azul). Obser-
vando esta figura nota-se que, na auséncia de amortecimento, a amplitude do movimento
resultante, neste caso especifico de um componente chamado barra de tor¢ao, ligada em
suas extremidades aos cubos das rodas de um veiculo, é continuamente crescente, PATRI-
CIO (2005).
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Figura 2.2: Comparagao entre a resposta de um modelo sem amortecimento (azul) e a
resposta de modelos com amortecimento (preto). Fonte: PATRICIO (2005).

Idealmente, os modelos matematicos que representam sistemas vibracionais devem
conseguir refletir essa propriedade oscilatéria de maneira fiel ao fenomeno fisico observado,

e para isso sao utilizados alguns conceitos ligados a propriedades estruturais do sistema.
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Conforme apresentado por COELHO (2013), de um ponto de vista prético, um rotor
pode ser considerado rigido quando sua velocidade de operacao for inferior a 70% de sua
primeira velocidade critica. Entretanto, quando operando em uma velocidade superior a
70% de sua velocidade critica, as forcas devido ao desbalanceamento tendem a fazer o
rotor dobrar ou flexionar, e portanto novamente de um ponto de vista pratico, este rotor
pode ser caracterizado como flexivel.

Embora todos os sistemas vibracionais tenham algumas propriedades em comum, nao
necessariamente um modelo matemético precisara contemplar todas elas. Em alguns casos
praticos onde uma andlise mais rapida e simplificada é adequada, pode-se considerar
apenas as propriedades com maior influéncia para representar a oscilacao, alcancando
resultados satisfatorios dentro deste cenario.

De acordo com BALACHANDRAN; MAGRARB (200R), existem basicamente trés ele-
mentos internos que constituem um sistema vibratério: i) elementos de inércia; ii) elemen-
tos de rigidez; iii) elementos de dissipacao (amortecimento). Além dos elementos internos,
deve-se considerar também as forcas e momentos aplicados externamente e perturbagoes
devido a deslocamentos e/ou velocidades iniciais (condigdes inicias do sistema).

Estas propriedades fisicas sao de fundamental importancia para definir a resposta
vibratéria de um sistema submetido tanto a vibragao livre quanto a vibracao forcada.

A vibragao livre ocorre quando o movimento se mantém por forcas restauradoras
gravitacionais ou elasticas, por exemplo, o movimento de vai-e-vem de um péndulo ou a
vibragao de uma barra elastica. Estd diretamente relacionada a resposta do sistema a
uma condicao inicial imposta.

Ja a vibragao forcada é causada por uma forca externa periddica ou intermitente
aplicada ao sistema.

Em seguida serao apresentadas algumas técnicas de modelagem de sistemas vibracio-

nais, buscando familiarizar o leitor com estes termos mencionados nesta secao.

2.2.3 Modelagem genérica de sistema vibracionais

De acordo com BALACHANDRAN; MAGRAB (2008), existem basicamente trés op-
¢oes para modelar os sistemas vibracionais: o método de balanco de forcas, o método do
balanco de momentos, e o0 método das equagoes de Lagrange.

Como o método do balango de momentos segue a mesma légica do método de balango
de forgas, todavia considerando o torque aplicado ao sistema, este nao serd totalmente
apresentado para poupar tempo de leitura.

A seguir serao exploradas estas opg¢oes mais detalhadamente, focando o método de
balanco de forcas e momentos para o caso de 1 grau de liberdade e apresentando o método

de Lagrange como uma alternativa para equacionamento de sistemas com N graus de
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liberdade.

Método do balancgo de forcas e momentos

Em relagao ao método do balanco de forcas, como o nome sugere, é realizada uma
analise dinamica considerando as forcas atuando no sistema. Para essa andlise é utilizado
o modelo simplificado do sistema, considerando as propriedades principais deste: massa,
rigidez e amortecimento equivalentes.

Neste ponto vale ressaltar que nesta secao nao serao apresentadas técnicas para de-
terminacao da rigidez e amortecimento dos componentes do sistema, visto que mesmo
hoje em dia nao existe uma teoria completa e simples sobre este assunto. Portanto sera
considerada apenas a algebra envolvida na dedugao do modelo.

Apoés a medicao destes parametros pode ser desenhado o diagrama de corpo livre do
sistema e aplicar o principio de conservagao do momento linear (equagao Z2) ao mesmo:

- dp

-2 (2.2)

onde p é o momento linear e é dado pela massa do sistema m multiplicada pela velocidade

linear v, ou seja,

d(mv)
dt

Como na maior parte dos casos de interesse o valor da massa (m) é constante em

F= (2.3)

relacao ao tempo, basta resolver a equacao 223 da maneira convencional, chegando a

segunda lei de Newton, expressa na sua forma vetorial:

F =ma (2.4)

sendo @ a aceleragao do elemento.

Como exemplo da aplicacao deste método é considerado o sistema ilustrado pela figura
3.
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Figura 2.3: Diagrama esquematico de um sistema vibracional vertical translacional de 1
grau de liberdade. Fonte: BALACHANDRAN; MAGRAB (2008).
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Inicialmente temos no sistema apenas uma mola com rigidez £ e um amortecedor
viscoso com amortecimento c¢. Nesta configuragao o sistema entra em equilibrio em uma
posicao de L unidades de comprimento conforme indicado na imagem a esquerda.

Em seguida ¢é adicionada uma massa m ao sistema, o que altera a posicao de equilibrio
deste, passando a ser entao L + ds conforme indicado na figura central.

Finalmente, na figura mais a direita sao mostradas as forcas atuando no sistema em
cada um de seus componentes, assim como a presenca de uma forca externa aplicada a
massa, dada por f(t).

Utilizando o principio de conservacao do momento linear temos consequentemente a

seguinte relacao dinamica para o sistema:

d*z dz

Calculando entao a nova posicao de equilibrio do sistema, ou seja, admitindo que as
derivadas de qualquer ordem de z em funcao de t sejam nulas, considerando assim o

sistema estatico, obtemos:

kds = mg (2.6)
Isolando d,; temos:
m
6 = =2 (2.7)

Em seguida, considerando esta nova posi¢ao dada por L + d4 como a posicao inicial
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do sistema de referéncia, a relacao dinamica do sistema na nova origem torna-se:

m—s- + cd— + kx = f(t) (2.8)

Ja para o caso do método do balango de momentos, teriamos ao final um sistema com
as mesmas caracteristicas da equagao 28, todavia considerando os termos préprios do
sistema torcional. Na figura 24 é apresentado um exemplo didatico de sistema rotativo a

partir do qual serd mostrado seu equacionamento.

M) _
Al . i~

\ b - Eixo de f
\

rotacao
. .. 0 Disco com inércia rotacional J.6 M(1)
EFixa com rigidez = GY o\
. . JG em relagdo ao eixo de S
torcional equivalente k L
rotacdo

Tanque preenchido de
6leo

(a) (b)

Figura 2.4: Diagrama esquematico de um sistema vibracional rotacional de 1 grau de

liberdade. Fonte: BALACHANDRAN:; MAGRAB (2008).

O equacionamento deste sistema levando em consideragao a conservagao do momento

angular nos da a seguinte relacao diferencial:

M) =k —cif — Jef =0 (2.9)

onde k; é a rigidez torcional, ¢; o amortecimento, M (t) o momento torsor total aplicado
ao rotor e Ji é o momento de inércia rotacional do disco em relacao ao eixo de giro.

Segundo BALACHANDRAN:; MAGRAB (2008), todos os sistemas vibracionais de 1

grau de liberdade, quando sujeitos a translacao podem ser modelados com a equagao 28,

enquanto que sistema sujeitos a movimentos rotacionais podem ser descritos conforme
indicado pela equagao 9.
Equacgoes de Lagrange

Nesta secado, conforme realizado por BALACHANDRAN:; MAGRAB (2008), nao serao

derivadas as equacoes de Lagrange, limitando-nos apenas a apresenta-las. Para isto, sera

considerado um sistema genérico com N graus de liberdade que ¢é descrito por um conjunto

de N coordenadas generalizadas ¢;, « = 1,2, ..., N.
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Estas coordenadas sao independentes e nao apresentam restri¢oes, isto é, nao sao
relacionadas umas as outras por relagoes geométricas ou cinematicas.
Entao, em termos das coordenadas generalizadas, as equagoes de Lagrange assumem
a seguinte forma, BALACHANDRAN: MAGRAB (P2008):
SO L DL, (210)
dt*9q;"  9q; 04 g
para j =1,2,.... N
Nesta relagao temos que ¢; sao as velocidades generalizadas, T' ¢ a energia cinética do
sistema, V' ¢é a energia potencial do sistema, D ¢ a funcao de dissipacao de Rayleight e Q);
¢é a forga generalizada que aparece na j-ésima equagao.
Supondo agora que o sistema é composto por L corpos. Entao, as forcas generalizadas
(); sao dadas por:
Q:ZF%+ZM% (2.11)
Onde F T e M 1, sao vetores representativos de forcas e momentos externos aplicados
ao L-ésimo corpo, respectivamente, 77, é o vetor posicao em relacao a localizacao onde a
forca Fy é aplicada, e &y, é a L-ésima velocidade angular do corpo em relagdo ao eixo ao
longo do qual é considerado o momento aplicado. O simbolo - da equacao EZI1l indica o

produto escalar entre dois vetores.

2.2.4 Propriedades concentradas

Nesta secao é apresentada uma técnica utilizada para diminuir a quantidade de graus
de liberdade de um sistema complexo visando facilitar os calculos posteriores obtendo

como resultado um sistema de propriedades concentradas.

Associacao de molas

Em RAQ (2009) sao apresentadas as expressoes utilizadas para derivar a constante
elastica equivalente de molas tanto em paralelo quanto em série. Este conhecimento é
importante pois em varias situacoes pratica, por exemplo em analises de excitacao pela
base de rotores, temos sistemas modelados com diversos elementos de rigidez tanto em
série quanto em paralelo.

Para exemplificar o método utilizado na deducao da rigidez equivalente para molas

em paralelo considere a figura P273.
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2.2. Fundamentacao Tedrica

z 77777 kidy  kydy

w w
(a) (b) ©

Figura 2.5: Sistemas composto por molas em paralelo. Fonte: RAQ (2009).

Nesta figura temos em (a) o sistema em equilibrio, em (b) o sistema no novo ponto
de equilibrio apés a aplicagao de uma carga W e por fim em (c) é mostrado o diagrama
de corpo livre do sistema. A partir deste diagrama de corpo livre podemos escrever as

seguintes equacoes:

W = k105t + k204t

(2.12)
= keqést
onde k., é a constante eldstica equivalente para esta configuracao do sistema.
Ao comparar as duas equagoes chegamos na seguinte relagao para k,:
keg = k1 + ko (2.13)

Este resultado, conforme apontado por RAQ (2009), pode ser estendido para o caso
de um sistema com N molas em paralelo. Ja para a situacao de molas em série, considere

o sistema mostrado na figura 8.
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2.2. Fundamentacao Tedrica

LSS SIS I W = ky8;

(a) (b) (c)

Figura 2.6: Sistema composto por molas em série. Fonte: RAQH (2009).

A partir da analise desta figura podemos perceber que o valor de d, é dado por d; + ds.
Visto que ambas as molas estao sujeitas a mesma forca W, temos o equilibrio dado pela

seguinte relagdo (mostrada em (c)):

W = k:151 = k:252 (214)

Apoés algumas manipulacoes algébricas chegamos finalmente na seguinte relacao para
a rigidez equivalente de um sistema composto por molas em série:
1 1 1

keq ky N ko ( 5)

Associagao de massas

Segundo RAQ (2009), em muitas aplicagbes praticas, vérias massas aparecem associ-
adas. Para uma andlise simples podemos substituir essas massas por uma tnica massa
equivalente utilizando os métodos mostrados abaixo.

Para exemplificar o primeiro caso tratado neste texto, de massas de translacao ligadas

por uma barra rigida, é apresentada a figura 271.
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Figura 2.7: Massas de translacao ligadas por uma barra rigida. Fonte: RAQ (2009).

Nesta figura temos as massas ligadas a uma barra rigida articulada em uma extremi-
dade. Podemos supor que a massa equivalente esta localizada em qualquer ponto ao longo
da barra. Neste exemplo, consideraremos que a localizacao da massa equivalente seja a
da massa m,, RAQ (2009).

As velocidades das massas my (42) e mg (£3) podem ser expressas em termos da
velocidade da massa my (&1) se admitirmos pequenos deslocamentos angulares para a

barra, como, RAQ (2009):

(2.16)

Igualando entao a energia cinética do sistema de trés massas a do sistema de massa

equivalente obtemos, RAQ! (2009):

1 .2 - .92 - 22 1 .2
2m1x1 + 2m2x2 + 2m3x3 = Qmeqxeq
(2.17)
liyo I35
= Mg :m1+(l—) mo + (l—) ms
2 1

Em seguida é apresentado o caso de um sistema onde temos massas de translacao e

rotacionais acopladas. Para ilustra este método, considere a figura 228 abaixo.
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2.2. Fundamentacao Tedrica

Pinhéo, momento de inércia de massa J;

Cremalheira, massa m

Figura 2.8: Massas de translacao e rotacional em um arranjo de cremalheira e pinhao.
Fonte: RAQ (2009).

Neste sistema considere a massa m, com velocidade de translacao x, acoplada a outra
massa (de momento de inércia Jy) com uma velocidade rotacional 0. Segundo RAD (2009),
essas duas massas podem ser associadas para obter (1) uma tnica massa equivalente de
translacdo, m,, ou (2) uma unica massa equivalente rotacional, .J.,, como mostrado
abaixo.

1. Massa equivalente de translacdo. A energia cinética das duas massas e da massa

equivalente ¢ dada por:

1 1.
T = -mi® + = Job”
2 . 2 (2.18)
Teq = §meqigq
Visto que 2, = @ ¢ § = /R, a equivaléncia de T e T,, , RAQ (200119):
1 1 1 !
imeq:tQ = §mx2 + §J0(%)2
i (2.19)
= Meg = M + 2

2. Massa rotacional equivalente. Aqui éeq —fei=0Rea equivaléncia de T' e T¢,

leva a:

§Jeq02 = §m(93)2 + §J002

= Jog = Jo + mR?

(2.20)

Associagao de elementos de amortecimento

De acordo com RAO (2009), em muitos sistemas praticos a energia de vibracao é

gradativamente convertida em calor ou som. Em virtude da reducao da energia, a resposta,
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2.2. Fundamentacao Tedrica

tal como o deslocamento do sistema, diminui gradativamente. O mecanismo pelo qual
a energia de vibracao é gradativamente convertida em calor ou som é conhecido como
amortecimento.

Ainda segundo este autor, quando amortecedores aparecem em associagao eles podem
ser substituidos por um amortecedor equivalente adotando-se os mesmos procedimentos
abordados anteriormente para o caso da rigidez equivalente e da massa equivalente.

Portanto, o mesmo nao sera abordado novamente nesta secao.

Em modelos de rotores que consideram os mancais/rolamentos como flexiveis, a rigidez

equivalente do sistema pode ser obtida a partir das relagoes mencionadas nesta secao.

2.2.5 Frequéncias naturais e modos de vibrar

De acordo com RAQ (2009), sempre que a frequéncia natural de vibra¢do de uma
maquina ou estrutura coincide com a frequéncia de excitagao externa, ocorre um fenémeno
conhecido como ressonancia, que resulta em deflexoes excessivas e pode levar a fraturas e
desgaste prematuro, principalmente devido a fadiga dos materiais resultante da variagao
ciclica da tensao induzida nos equipamentos.

Além da fadiga dos materiais, a vibracao mecanica pode ocasionar ruido excessivo,
desgaste prematuro sobretudo em rolamentos e engrenagens e afrouxamento de elementos
de fixacao como porcas. Em processos de corte de metais, a vibracao mecanica pode
causar trepidacao, o que resulta em mau acabamento superficial.

A literatura da area conta com uma grande quantidade de exemplos de falhas ocasio-
nadas devido a este fendomeno, sendo um dos exemplos mais conhecidos a falha catastréfica
da ponte Tacoma Narrows em 1940, apenas alguns meses apods sua inauguragao. A ima-
gem 279 mostra uma foto da época em que pode ser observado o fenomeno de oscilagao

torsional.
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2.2. Fundamentagao Teorica

Figura 2.9: Ponte de Tacoma Narrows apresentando torcao devido a excitacao das cor-
rentes de vento. Fonte: PLATUT (2008).

Para determinar a frequéncia natural do sistema deve-se levar em consideracao a es-
tratégia de modelagem matematica utilizada. Segundo BALACHANDRAN; MAGRAB
(200R), para um sistema mecanico continuo de um grau de liberdade sem amortecimento,

a frequéncia natural (w,) pode ser calculada da seguinte forma:

wp =271f, = \/g [rad/s] (2.21)

onde k é a rigidez do sistema e m é a massa deste. Segundo o mesmo autor, o valor f,
também é denominado frequéncia natural, todavia este é dado na unidade [Hz].
Ja para sistemas rotacionais também de um grau de liberdade sem amortecimento, a

frequéncia natural é dada pela relacao:

wp =271f, = \/? [rad/s] (2.22)

onde k; é a rigidez de torcao do sistema e J é o momento de inércia de massa do sistema.
Para sistemas amortecidos essa relagao é ligeiramente diferente, e sera explorada futu-
ramente neste capitulo. Todavia, vale ressaltar que o valor do amortecimento para rotores

é geralmente bem baixo e portanto o valor da frequéncia natural amortecida é bastante
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2.2. Fundamentacao Tedrica

proxima do valor da frequéncia natural sem amortecimento, demonstrada nas formulagoes
acima.

Ja o modo de vibrar de uma estrutura esta relacionado a geometria do equipamento,
sua distribui¢ao de massa, e a frequéncia de excitacao, como pode ser visto pela imagem
29, onde a ponte adquire uma deformacao especifica sob acao dos ventos.

Para exemplificar este termo, escolheu-se utilizar algumas imagens apresentadas pela
referéncia VANCE: ZEIDAN; MURPHY]| (2010). Estas imagens sao mostradas abaixo nas
figuras 210 e 27T

12

?219

4 12 6 -
M 12 = f=8939.7 cpmp
I I —— | {=.2683 zeta

N = 9000 rpm

Raio do eixo, in
(=]
IR T T [N T TN T N NN . - S Y NN SN AN TN TN T N T |

12+ttt

0 5 10 15 20 25 30 35
Localizacao axial, in

Figura 2.10: Exemplo de um modo de vibrar calculado sobrepondo a geometria do eixo.

Fonte: (VANCE; ZEIDAN: MURPHY|, 2010, adaptado).

.8

_g f=8939.7 cpm
U [ =.2683 zela
g -=- N =9000 rpm

2

=

e

0o 5 10 15 20 25 30 35
Localizacao axial, in

Figura 2.11: Exemplo de modo de vibrar mostrando a geometria deformada. Fonte:

(VANCE; ZEIDAN; MURPHY], 2010, adaptado).

Embora essa representacao do modo de vibrar seja mais descritiva e detalhada, na pra-
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2.2. Fundamentacao Tedrica

tica este resultado é apresentado de outra forma, geralmente numa perspectiva isométrica
e ilustrando apenas a posi¢ao da linha central do eixo em sua posicao sem deformagcao
comparando as Orbitas experimentadas pelos seus componentes devido a vibracao.

Esse tipo de representagao é conhecido como ODS (Operation Deflection Shape ou
Forma de Deflexao Operacional). A figura 12 demonstra o resultado deste tipo de

analise.

Plot do Modo de Vibrar de Sistema Amortecido

Compressor Centrifugo de Multiplos Estagios

forward
backward
f=2628.7 cpm
d=.2276 logd
N =5200 rpm 2

Figura 2.12: Forma de deflexao operacional de um compressor centrifugo de multiplos

estagios. Fonte: (VANCE; ZEIDAN:; MURPHY|, 2010, adaptado).

Conhecendo a informacao do modo de vibrar é possivel aplicar os conceitos da mecanica
de corpos rigidos para determinar os esforcos internos no material e predizer se o elemento

falhara ou nao.

2.2.6 Vibracoes livres em sistemas de 1 grau de liberdade

Relembrando a modelagem apresentada por BALACHANDRAN; MAGRAB (2008)

para um sistema de um grau de liberdade sujeito a movimentos de translacao, podemos

descrever o movimento deste sistema a partir da seguinte equacgao diferencial ordinaria:

2

d“x dx

Quando a carga externa f(t) aplicada ao sistema é nula, ou seja, f(t) = 0, a resposta
do sistema ¢ dita livre de excitacoes, ou simplesmente livre. Essa situagao esta associada

a um deslocamento inicial z(0) = Xy, uma velocidade inicial £(0) = V4, ou a ambos.
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2.2. Fundamentacao Tedrica

Com base nas relagoes apresentadas por DORE (2001) para uma equagao diferencial

ordinaria de segunda ordem, a equagao pode ser reescrita em funcao dos seguintes

parametros:

& d
d—tf + 2gwnd—9§ =0 (2.24)

onde ( é o fator de amortecimento do sistema e w, é a frequéncia natural sem amorteci-
mento.

Segue abaixo duas figuras representando o grafico da resposta desta equagao. A pri-
meira figura (ZZ13), mostra um exemplo da resposta do sistema amortecido quando apli-
cado um impulso. Ja a segunda figura (2I4), ilustra o comportamento vibracional do

sistema amortecido, variando o fator de amortecimento deste.

ap Exemplo com {=0.05

k ¢ Lo 8T

S |

T'=2nlqg=2nlw,

(mir'+cx'+kx=[)—r-— E+2§m,,i+m,}x=0)

Figura 2.13: Exemplo de vibracao sub-amortecida quando aplicado um impulso. Fonte:
MATSUSHITA ef all (2017).

0.05
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nisa—]| Il
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Figura 2.14: Forma de onda da vibracao em um sistema amortecido considerando varios
fatores de amortecimento. Fonte: MATSUSHITA ef all (2017).
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Esta pequena mudanca de variaveis torna a analise do sistema muito mais pratica e
direta, conforme sera explorado na sequéncia desta secao, e por isso varios autores optam
por trabalhar seus modelos em funcao de w, e (.

Nessas imagens, o valor de ¢ (ou wy), que é conhecido como frequéncia natural amor-

tecida do sistema, é dado por, DOREH (2001):

¢ =wqg=wp\/1—C [rad/s] (2.25)
que é muito proximo do préprio w, para pequenos amortecimentos.
Segundo BALACHANDRAN:; MAGRAB (200R), existem quatro tipos distintos de

solucoes para a equagao 224, dependendo da magnitude do fator de amortecimento (.

Sistema subamortecido: 0 < ( < 1

Quando o valor do fator de amortecimento esta contido na faixa 0 < ( < 1, denota-se

este sistema como subamortecido. Neste caso a solucao da equacao diferencial é dada

por:
Vi X
z(t) = Xoe “rcos(wqt) + Me_cw”tsen(wdt) (2.26)
Wq
ou
z(t) = Age "t sen(wat + ¢q) (2.27)
onde,
wWg = w1 — (2 (2.28)
sendo wy a frequéncia natural amortecida, e
2
o= | x2 (vo + Cwnxo)
Wd
(2.29)
X
Ga = tg_l—Wd :
Vb + CwnXO

Sistema criticamente amortecido: ¢ = 1

Quando ¢ = 1, o sistema é denominado criticamente amortecido e a solugao da equagao

diferencial torna-se:

z(t) = Xoe " + [V + wp XoJte ! (2.30)
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Segundo BALACHANDRAN; MAGRAB (P008), a resposta livre de um sistema cri-
ticamente amortecido alcancga sua posicao de equilibrio ou repouso no tempo mais curto

possivel, sem apresentar oscilagao.

Sistema superamortecido: ( > 1

Quando o fator de amortecimento (¢) é maior que 1, o sistema é dito superamortecido,
e a solugao da equacao diferencial é dada pela seguinte relacao:
e_Cwnt e—Cwnt

[Cwpsenhw)t + wycoshw)t] + Vo———senhw)t (2.31)
Wq Wy

onde

Wy = wpy/(%2—1 (2.32)

Sistema nao-amortecido: ( = 0

Quando o fator de amortecimento (¢) ¢ nulo, o sistema é dito ndo amortecido. Neste

caso, a solucao da equacao diferencial que modela o sistema é dada pela seguinte relagao:

z(t) = Xocos(wpt) + Esen((,unt) (2.33)
Wn

A partir equacao 233 fica claro que a resposta de um sistema nao-amortecido tende a
se manter infinitamente oscilatéria.

Na pratica este tipo de sistema nao existe, entretanto como o amortecimento de grande
parte dos rotores é relativamente baixo, esta abstracao pode ser utilizada como uma

aproximacao bastante util em cendrios de andlises mais simples.

2.2.7 Vibracoes forcadas em sistemas de 1 grau de liberdade

Diferente das vibragoes livres, que nao levam em consideragao cargas externas aplica-
das no conjunto rotativo, as vibragoes forcadas sao justamente as consequéncias diretas
da aplicacao de uma forca ou momento no rotor do equipamento.

Sendo mais especifico, o que vai ditar o comportamento do sistema quando sujeito a
uma carga externa é, sobretudo, o valor do amortecimento. Voltando novamente a equagao
de um sistema oscilatorio mecanico de um grau de liberdade, com um componente de
rigidez e de amortecimento, porém considerando desta vez o termo das cargas externas:

F(t)

B(t) + S (0) + %m(t) _ Tt (2.34)

Este sistema esta ilustrado na figura 223.
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I F(t)

x(t)

Figura 2.15: Modelo oscilatério com 1 grau de liberdade. Fonte: KRAMER (T993).

Segundo ADAMS (2010), boa parte das causas destas cargas externas aplicadas ao
sistema é justamente o desbalanceamento encontrado no conjunto rotativo. Considerando
que nenhuma peca real possui um balanceamento totalmente perfeito, pode-se dizer que
todas sofrem com um desbalanceamento residual.

Atualmente, o que é feito no processo de balanceamento é justamente estimar a causa
deste desbalanceamento (utilizando balanceadoras automadticas por exemplo) e aplicar
métodos que atenuam (embora nunca totalmente) as vibragoes causadas no sistema devido
a este problema.

Um método bastante utilizado para lidar com relagoes como a mostrada na equacao
2234 é aplicar a transformada de Laplace, mudando o dominio analisado do tempo para
a frequéncia. Com isto, a relagao que no dominio do tempo é uma equacao diferencial
ordindria de coeficientes constantes passa a ser uma relacao polinomial, relativamente
mais simples de ser analisada.

Consequentemente, aplicando esta ideia na equacao 2234, e considerando que a velo-
cidade inicial é nula (#(0) = 0) assim como o deslocamento inicial (z(0) = 0) chegamos

na seguinte relagao:

% (2.35)

9 c k
s?X(s)+ —sX(s)+ —X(s) =
() + S5X(s) + - X (5
A relagao acima, por sua vez, segundo DORH (2001), pode ser expressa no seguinte

formato, mais conveniente:

$2X(8) + 2Cwps X (s) + W2 X(s) = (2.36)
Onde:

e ( é o amortecimento do sistema;
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e w, é a frequéncia natural sem amortecimento.

Por comparacao entre as relagoes das equagoes 2233 e temos as seguintes correla-

¢oOes para um sistema oscilatério de 1 grau de liberdade:

Ik

Wn =1/ —

m

_c
2vVmk

Com a equacao 2238, podemos extrair a funcao de transferéncia do sistema, sendo esta

(2.37)
¢

muito util para predizer o comportamento do modelo quando excitado por determinada
entrada. A técnica baseia-se na razao dos polinomios no dominio frequencial como pode

ser visto na deducao abaixo:

_X(s) 1
T(s) = F(s)  m(S?+ 2¢w,S + w2)

Para informacoes mais detalhadas e aprofundadas acerca desta técnica de utilizagao

(2.38)

da fungao de transferéncia recomenda-se a leitura da referéncia DORH (2001).

Por fim, para utilizar a fungao de transferéncia da relacao devemos multiplicar
T(s) pela representacao matematica da entrada do sistema no dominio da frequéncia
F(s). Em seguida, basta calcular a transformada inversa de Laplace para obtermos uma
resposta com sentido fisico no dominio do tempo.

Um caso especifico, de grande interesse para compreensao da resposta do sistema,
é a aplicacdo de uma excitacdo harmoénica, conforme abordado por KRAMER/ (I993).
Supoe-se a aplicacao de uma forca oscilatéria, com amplitude e periodo constantes ao

equipamento rotativo. Essa for¢a pode ser expressa matematicamente da seguinte forma:

F(t) = Feos(wt) (2.39)

Para resolugao da equagao de movimento (equagao 2234, o deslocamento sera definido
a partir da relacao complexa abaixo, representando o movimento num plano paralelo a

segao transversal do eixo, nas diregoes vertical (y) e horizontal (z):

z=x+jy (2.40)

Consequentemente, a carga harmonica é dada por:

F(t) = F(cos(wt) + jsen(wt)) = Fel** (2.41)
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Portanto, a equacao 2234 torna-se:

mi + ci + kz = Fel"! (2.42)

Pulando alguns passos da resolucao desta equacao diferencial, chega-se na seguinte

solugao para a variavel z(t):

2(t) = Ce™ (2.43)
onde C' é uma constante, com valor dado por:

~

C = d (2.44)

k —muw? + jew

O deslocamento z(t), sendo a parte real de z(1), resulta em:

x(t) = Zecos(wt — €) (2.45)
N P
e V (k —mw?)? + (cw)? (2:46)

cw
= arctan——— 247
€ = arctan;— (2.47)

Este resultado indica que, com a aplicacao de uma excitagao harmonica de frequéncia
w, a massa do sistema movimenta-se nesta mesma frequéncia, com uma defasagem dada
por e.

No caso da dinamica de rotores, o giro do rotor quando acometido por uma forca ex-
terna periddica vibra estacionariamente com uma frequéncia sincrona com a forga externa.
Quando a frequéncia da forga externa coincide com a frequéncia natural do rotor, ocorre
ressonancia e a amplitude de vibragao se torna méaxima, MATSUSHITA ef _all (2017).

Em sistemas mais complexos, como é o caso de sistemas com mais graus de liberdade,
como turbinas de turbo-geradores, eixos de motobombas, rotores de ventiladores indus-
triais, entre outros, pode-se utilizar uma técnica parecida, porém que aplica matrizes.

Neste caso, no lugar de uma funcao de transferéncia, é obtida uma matriz de trans-
feréncia. No decorrer deste capitulo sera demonstrada uma técnica para resolucao deste
tipo de problema, mais especificamente na secao que trata da matriz de transferéncia para

analise de vibragoes livres.
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2.2.8 Vibracoes em sistemas com ’n’ graus de liberdade

O procedimento para analisar e modelar um sistema com 'n’ graus de liberdade segue
o mesmo principio apresentado para sistemas com apenas 1 grau de liberdade, todavia
gerando ao final nao apenas uma equacao, mas sim um conjunto destas.

A partir do exemplo utilizado abaixo pretende-se ilustrar a aplicacao deste procedi-
mento.

Na figura 218 temos um sistema composto por dois elementos de inércia acoplados
por um elemento de rigidez apresentando outro elemento de rigidez em suas extremidades
opostas.

A modelagem desse tipo de sistema segue diretamente do contetido apresentado ante-

riormente neste capitulo para sistemas de um grau de liberdade.

3—M— ml—'V\_/‘— ’HE_W_E

[ [~

kyx, -—m |— k,(x;—x;) kiy (X=X ) -—im,|— [, x,

myx = = kyxy =k, (x;—x,) My Xo= —ky5 (X,=x)) = ky x5

(b) (c)

Figura 2.16: Sistema com dois graus de liberdade. Fonte: MATSUSHITA e all (2017).

Em a) temos o modelo completo do sistema e em b) e ¢) temos o diagrama de corpo
livre das massas m1 e m2 respectivamente.

Escrevendo essa relagao de uma forma matricial obtemos:

MX+KX=0 (2.48)
Onde:
mp 0 (k1 + k12) —ki2 } {ﬂh]
M = , K = , X = 2.49
[ 0 mz} { —Fk19 (ko + k12) T ( )

Para os casos mais comuns, onde estao presentes elementos de amortecimento podemos
aplicar um amortecedor em paralelo com o elemento de rigidez.
Nessa situacao, para determinarmos as velocidades criticas do equipamento devemos

resolver o sistema matricial. No caso mais simples, quando o sistema nao apresenta
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amortecimento temos a seguinte solugao, apresentada por MATSUSHITA e all (2017):

X = gelent (2.50)

onde ¢ é o modo préprio (denominado vetor préprio na élgebra linear) e w, o valor de
uma frequéncia natural.
Substituindo essa relacao na equacao 4R, o problema torna-se resolver a seguinte

equacao:

WM = K¢ (2.51)

2

que dao pares de solugoes, isto é, autovalores w;

e autovetores ¢:

(Wi, ¢) = (Wi, d1), (W3, @a), .., (w], ) (2.52)

Os autovetores de um sistema sem amortecimento sao chamados modos normais. Para
mais informacoes a respeito da interpretacao de autovalores e autovetores como frequéncias
naturais e modos de vibrar é recomendada a referéncia INMAN (200R).

J& para encontrar mais informacoes a respeito de técnicas de modelagem de rotores
complexos com miiltiplas estagoes recomenda-se a leitura da referéncia KRAMER (T993)

no capitulo 16.

2.2.9 Vibracgoes em rotores

Apesar de ja estarem sendo citados alguns fenomenos de vibragoes em rotores ao longo
das sec¢oes anteriores deste capitulo, agora finalmente serao definidos seus tipos de vibragao
especificos. Este conhecimento ¢ importante pois muitas vezes é possivel segregar o tipo de
vibragao ocorrendo e com isso propor métodos e ferramentas otimizados para a situacao
enfrentada.

Segundo MATSUSHITA et all (2017), de um ponto de vista pratico, é possivel cate-

gorizar os tipos de vibragao observados em rotores da seguinte forma:

e Vibracao lateral do eixo (devido a flexao)

Neste tipo de vibragao o eixo oscila em seu plano de rotagao (este plano é perpendi-
cular ao eixo de rotagao) enquanto mantém seu modo de deflexao que varia ao longo
de sua linha de centro. O modo de oscilagao do eixo é definido como sendo rigido
ou flexivel em natureza. A maioria dos problemas vibracionais em eixos podem ser

descritos pelos modos de vibrar devido a flexao.

e Vibracao torcional do eixo
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A deformacao torcional ocorre quando a inércia do sistema varia bruscamente, o que
pode levar o eixo a girar de maneira defasada, e que, por sua vez, causa o fenémeno
de torgao. A ocorréncia da vibracao torcional é relativamente pequena comparada
com a flexao, exceto em mdquinas alternativas ou com engrenagens. Mudancas
vibracionais em forcas eletromagnéticas nos motores ou no torque da carga podem

induzir vibragoes torcionais também.

e Vibracao longitudinal do eixo

Esse modo de vibragao geralmente nao aparece devido a alta rigidez longitudinal
do eixo, todavia pode ocorrer em alguns casos que temos colisoes com elementos
estaticos, ressonancia local ou uma carga dinamica excessiva em alguns tipos de

rolamento.

e Vibragao estrutural

Vibracao devido a flexao em estruturas rotativas, como em laminas de turbinas ou
bombas hidraulicas ou compressores sao problemas bastante importantes. Anadlises
com técnicas de elementos finitos em trés dimensoes sao usadas comumente para
calcular as frequéncias naturais e predizer as amplitudes de vibragao devido a resso-
nancia levando em consideracao a geometria do equipamento. O aumento da rigidez

na presenca de forcas centrifugas é levado em consideracao.

Ainda segundo MATSUSHITA et all (2017), a maior parte dos casos de vibragoes
em rotores sao ocasionados pelo fato destes equipamentos nao estarem totalmente balan-
ceados. Posteriormente neste trabalho serd apresentada uma técnica para atenuar este
problema.

Por fim, a norma ISO responsavel por definir a terminologia utilizada nesta area é
a ISO 2041, cujo titulo em inglés é ISO 2041:2018. Mechanical vibration, shock and

condition monitoring — Vocabulary.

2.2.10 Vibracgoes torcionais em eixos

Segundo ADAMS (2010), a vibragao torcional em um rotor é o movimento imposto
a este, em relacao a sua linha de centro, onde temos a presenca de efeitos torcionais
angulares ao longo de sua estrutura. Com isto, temos uma variagao angular torcional (com
caracteristica vibracional) no eixo do rotor quando em velocidades elevadas, superimpostas
ao movimento angular normal da operacao do rotor.

Ainda segundo este autor, esse tipo de analise nao é necessaria para muitos tipos de
maquinas rotativas. A maioria dos rotores sao rigidos o suficiente para fazer com que a

frequéncia natural de torcao seja relativamente alta, evitando o fenomeno de ressonéancia
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forcada causada pela variacao temporal do torque aplicado ao sistema, considerando que
o elemento de acionamento, geralmente um motor elétrico, nao fornece torque de maneira
estavel e regular.

A figura 2T apresenta didaticamente uma representacao do fendmeno de torcao em

um rotor.

Figura 2.17: Tor¢ao em um rotor. Fonte: BALACHANDRAN; MAGRAB (2008).

No presente trabalho este fendmeno nao sera considerado. Dito isto, para mais infor-
magoes a respeito deste assunto, recomenda-se o capitulo 3, Torsional Rotor Vibration
Analysis Models, da referéncia ADANS (2010).

2.2.11 Vibragoes laterais em eixos

O fenomeno das vibragoes laterais em rotores, também chamado de vibracoes trans-
versais, ¢ um dos fenomenos mais estudados em relacao a dinamica de rotores atualmente,
pois é um problema que ocorre em grande parte dos equipamentos industriais, diferente-
mente da vibracao torcional e longitudinal.

Segundo SUROVEC; BOCKO:; SARLOSI (20014), a vibragao lateral em rotores (LRV
- Lateral Rotor Vibration) é caracterizada pelo deslocamento orbital no plano radial do
eixo de giro do rotor.

Para compreender melhor este conceito, a figura 218 é disponibilizada.
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HPE-IP Turbine LP Turbine Generator Exciter

(a) Steam Turbo-Generator Rotor Sketch
(minus furbine biades)

(b) Sample Vibration Orbits of above TG
(1sometric view)

Figura 2.18: Exemplo de vibragao lateral em rotores; as orbitas vibracionais mostram a
flexibilidade dindmica do rotor. Fonte: ADAMS (2010).

Em (a) temos o esbogo do rotor de um conjunto turbo-gerador movido a vapor (com
excessao das laminas da turbina, que foram desconsideradas), enquanto que na figura
(b) temos as érbitas calculadas considerando a vibragao lateral (mostrada grosseiramente

Analisando esta figura, percebe-se que quando em operacao o eixo apresenta uma ten-
déncia de se deformar em um plano na secao transversal do eixo, sendo isso consequéncia
de momentos fletores originados ao longo da estrutura.

No presente trabalho a bancada didatica serd modelada com base apenas neste caso
de vibragao, pois este é o que provavelmente serda mais influente na resposta vibracional

do equipamento.

2.2.12 Modelagem matematica de rotores

Apoés apresentar alguns conceitos introdutorios do campo da dinamica de rotores, final-
mente chegamos a etapa de modelagem destes sistemas. Conforme ficara evidente a partir
das préoximas secoes, os modelos especificos de rotores compartilham muitas semelhancas
com os modelos genéricos de sistemas mecanicos vibracionais.

Nesta secao sera dada apenas uma pequena introdugao ao topico, apresentando alguns
pensamentos a respeito das razoes pelas quais obter um modelo do sistema rotativo é
benéfico do ponto de vista da engenharia de projetos e manutencao.

Todavia, na sequéncia do capitulo os modelos matematicos serao gradativamente apre-
sentados e descritos, destacando a contribuicao de cada abordagem no entendimento dos
fenomenos fisicos envolvidos na vibracao dos rotores.

Enfim, sabe-se que utilizando modelos matematicos especificos em conjunto com dados
estruturais mecanicos e geométricos de um equipamento é possivel predizer o valor das

principais propriedades que influenciam na oscilacao deste, definindo faixas seguras de
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operacao o que aumenta a confiabilidade de toda a cadeia produtiva industrial.
A figura P19 representa um rotor encontrado na pratica e ilustra duas escolhas para

sua modelagem.

Figura 2.19: Dois modelos de um mesmo rotor. Fonte: MATSUSHITA ef all (2017).

Em a) temos um modelo bastante simplificado, onde escolheu-se representar o rotor
usando um sistema concentrado com apenas 1 grau de liberdade. J& em b) temos o
desenho esquematico do rotor que esta sendo estudado, representando uma vista lateral
da peca.

Por fim em c), temos um modelo mais complexo, de miltiplos graus de liberdade,
levando em consideragao que o rotor é composto por varios discos de diferentes geometrias
acoplados em sequéncia.

Caberd ao responsavel pelo equipamento definir qual o melhor modelo a ser empregado
em cada situacao. Por exemplo, caso seja necessario obter um resultado rapido, apenas
para uma estimativa bruta de algum parametro, podemos perfeitamente aplicar o modelo
mostrado em a).

Porém, em situagoes mais controladas deve-se sempre optar por utilizar o modelo de
multiplos graus de liberdade, pois este é uma representacao mais fiel do sistema real e
provavelmente fornecerd insights mais valiosos sobre o mesmo.

Além disso, para uma andlise completa deve-se levar em consideragao outros fatores
além das propriedades intrinsecas do rotor, como as propriedades dos apoios (rolamentos,
mancais, etc) e as forgas e condigdes operacionais do ambiente em que este rotor serd
utilizado, MATSUSHITA ef all ()

Segundo DIMAROGONAS; PAIPETIS; CHONDROS (2013), a partir do modelo ma-

teméatico obtido podemos aplicar o critério de estabilidade de Rough-Hurwitz, visando

definir relagoes entre os parametros do sistema para manter o equipamento operando em
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uma regiao estavel.

Esta técnica é bastante 1til sobretudo no momento de projeto do rotor, onde suas
propriedades geométricas podem ser ajustadas antes de sua manufatura.

Caso o leitor tenha interesse, pode-se encontrar mais materiais a respeito desta técnica
nas referéncias DORE (2001) (abordagem mais superficial e didatica) e DIMAROGONAS:
PAIPETIS; CHONDROS (2013) (abordagem aplicada no campo da dinamica de rotores).
Decidiu-se nao abordar o assunto neste documento pois o mesmo nao seria utilizado
posteriormente.

A seguir, sao apresentados cronologicamente alguns dos modelos mais importantes
da area da dinamica de rotores, trazendo os equacionamentos e uma descricao de suas

contribuigoes para a area.

2.2.13 Modelo de Rankine (ou modelo massa-mola) - 1869

O primeiro artigo publicado a obter um certo éxito na explicacao dos efeitos vibra-
cionais que ocorrem em rotores foi escrito por Rankine em 1869, COTAl (2008). Este
modelo considera que o disco do rotor é totalmente rigido e o eixo é relativamente flexivel,
sendo substituido por uma mola tendo suas extremidades engastadas conforme indicado

na figura 2Z20.

y g w Mol

Figura 2.20: Desenho esquematico do modelo de rotor proposto por Rankine. Fonte:
COTA (2008).

Na imagem da esquerda temos o modelo do rotor considerando a flexao devido ao peso
do disco e na imagem da direita temos indicadas as variaveis consideradas no equaciona-
mento, sendo 7 a deflexao do eixo devido a este deslocamento, £ a rigidez do eixo, m a
massa do disco rigido e w a velocidade de rotagao do eixo (9)

Para apresentar a dedugao matematica subjacente deste modelo sera utilizada a figura

221, logo abaixo.
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4" -

|
i R

a) b)
Figura 2.21: Outra vista do modelo de Rankine. Fonte: AUTOR.

Nesta imagem, temos em a), a vista lateral do sistema, com a indicac¢ao da rigidez do
eixo k, a massa do disco m, o eixo z, sendo este o eixo de giro e o eixo n que representa
o vetor normal. J4 em b) temos a vista frontal do sistema, omitindo o eixo de giro z mas
mostrando os vetores normal n e tangencial ¢ além do vetor posicao R.

Sabe-se a partir deste esbogo que o vetor posicao do centro de gravidade do disco é
indicado pela seguinte relagao, definida na direcao do versor n, normal a superficie do

disco e ao eixo de giro:

7=Rn [m] (2.53)

Consultando a referéencia BALACHANDRAN; MAGRAB (2008), é conhecido que a

derivada deste vetor 7" é dada pela seguinte equacao:

7= % = R+ RO(k x n)
— Ri+ ROt [m/s]

(2.54)

onde t é o versor na dire¢ao tangencial ao movimento circular do disco, e # indica a posi¢ao
angular deste elemento em relagao a algum sistema de coordenadas inerciais.
Podemos entao derivar mais uma vez em relacao ao tempo para obtermos a relagao
da aceleracao do sistema, conforme indicado abaixo:
dv

= = Ri + 2ROt + ROt — R()*h  [m/s?] (2.55)

Em seguida, pode-se fazer o somatoério das forgas atuando no sistema. Isto déd-nos a
seguinte relagao:

> F =mRa+mR(6)*h + mgh = RKn [N] (2.56)
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Devido as caracteristicas do sistema que esta sendo analisado pode-se considerar as

seguintes suposicoes:
1. R=~0
2. mg~0

Ou seja, a aceleracao em que o eixo se deforma no plano paralelo ao eixo de giro é
relativamente pequena, podendo ser portanto desconsiderada. E o peso do rotor, con-
siderando o material de que o disco é feito, é relativamente pequeno em comparacao a
quantidade mR(é)Q, e portanto pode ser também desconsiderado visando a simplicidade
do sistema.

Com isso, a equacao torna-se:

Y F =mR(0)* = RK# (2.57)

E rearranjando os termos temos:

0)? = — (2.58)

Resolvendo esta equacdo para 6 [rad/s] temos uma aproximacao para a primeira
velocidade critica do sistema.

Ainda segundo Rankine, nenhuma maquina desbalanceada poderia ultrapassar esta
velocidade durante seu funcionamento, pois a amplitude do movimento de precessao do
eixo se tornaria grande o suficiente para o sistema entrar em colapso, COTAl (2008).

Todavia, estas afirmagoes foram contestadas experimentalmente em 1885 por De Laval,
demonstrando ser possivel a operacao de uma maquina rotativa com velocidade acima
da primeira velocidade critica, percebendo que a amplitude do movimento de precessao
atinge seu maior valor justamente na velocidade critica, diminuindo conforme afasta-se
deste valor, COTAl (200R).

A importancia do trabalho de Rankine nao foi exatamente pela sua descoberta, que
na verdade foi contestada experimentalmente, mas sim por ter sido a base tedrica para
alavancar todo o desenvolvimento da area da dinamica de rotores em seus primérdios,

COTA (200R).

2.2.14 Modelo de Dunkerley - 1894

Este modelo, segundo COTAl (2008), foi proposto em 1894, e se concentrou na anélise
de um rotor com apoios simples rigidos e um corpo elastico, sendo considerado como uma
viga. Com isso foi demonstrado que o problema de precessao, que é explicado logo abaixo,

poderia ser substituido por um problema de vibracao lateral de vigas.
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Atualmente a publicacao original encontra-se disponivel gratuitamente na internet
para consulta, bastando apenas pesquisar por DUNKERTLEY! ([894).

O movimento de precessao ¢ ilustrado na figura Z22. Este efeito caracteriza-se, geral-
mente, pelo afastamento de uma parte do eixo do sistema do eixo de giro do mecanismo,

conforme demonstrado na figura 222

Figura 2.22: Exemplo didatico do movimento de precessao aplicado a um piao. Fonte:

SOUSA FILHO: SARAIVA (21116).

Segundo PEREIRAl (2005), o movimento de precessao em um sistema rotativo pode
ocorrer de duas formas diferentes, conforme ilustrado na imagem ZZZ3. Além disso, de
acordo com este mesmo autor, este termo € o equivalente em portugués da palavra whirl,

muito encontrado em textos da drea da dinamica de rotores em inglés.

7 z
rotagdo do
o= rotor
X X J A J
sentido da sentido da
N orbita N orbita
(a) precessao direta (b) precesséo inversa

Figura 2.23: Movimentos de precessao (a) direta (forward) e (b) inversa (backward).

Fonte: PEREIRA (2005).
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Utilizando este conceito em conjunto com o modelo de viga com carregamento central,
foi obtida a equacao diferencial parcial associada ao movimento lateral de vigas elasticas,
COTAl (P00R):

o4 0?

Ela—;i - Aa—t?j (2.59)
onde ET é arigidez a flexao, p é massa especifica e A é a area da secao transversal da viga.
A solucao da EDP® com coeficientes constantes permite obter as frequéncias naturais
de flexdao da viga elastica do modelo de Dunkerley, assim como os diferentes modos de
vibrar da estrutura, COTAl (200R).

Dunkerley chegou a conclusao que vibragoes com grandes amplitudes eram transmiti-
das ao longo do eixo, ocasionando problemas de fadiga ou de sobrecarga nos suportes do
sistema, causando falhas nos selos de contencgao dos lubrificantes dos mancais, originando
vazamentos e posteriormente falhas nos préprios mancais por falta de lubrificacao, além
de deflexdes excessivas no rotor, COTAl (200R).

Segundo VANCE; ZEIDAN; MURPHY| (2010), o modelo de Dunkerley foi bastante
utilizado em livros de projetos de méquinas até a década de 1960, devido a facilidade
para calcular as velocidades criticas em eixos com multiplos discos espagados em locais
diferentes ao longo do rotor.

A férmula de Dunkerley para um eixo com dois discos é basicamente

111 200
Wer W1 Wa
onde w; e wy sao as velocidades criticas do eixo nas estacoes dos discos 1 e 2 sozinhos,
respectivamente, e w,,. ¢ a velocidade critica do sistema com todos os discos juntos.

Uma imagem demonstrando o modelo proposto por Dunkerley pode ser visto na figura

224,

Figura 2.24: Desenho esquematico do modelo proposto por Dunkerley em 1894. Fonte:
COTA (P00R).

Ainda segundo COTAI (200R), a consequéncia pratica do trabalho de Dunkerley foi a
proposta de construcao de rotores mais pesados e diametros de eixos maiores, além da

necessidade do aumento da precisao do balanceamento.

3Equacao diferencial parcial.
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Para mais informacoes sobre o modelo de Dunkerley, e o método desenvolvido por

este pesquisador para calcular as velocidades criticas de rotores, recomenda-se a leitura

da referéncia DIMAROGONAS; PAIPETIS; CHONDROS (2013).

2.2.15 Modelo de Foppl - 1895

Segundo NICOLETTI (2013), August Otto Foppl (1854 - 1924), foi um engenheiro
civil alemao bastante envolvido no estudo e desenvolvimento da entao nascente Teoria da
Elasticidade.

De acordo com (2007), o modelo de Féppl foi publicado em 1895 em um
jornal de divulgacao cientifica alemao sobre engenharia civil. Todavia, devido a baixa
popularidade deste jornal na comunidade interessada no assunto da dinamica de rotores,
o modelo acabou obscurecido.

O modelo consistia em um tnico disco centralizado em um eixo de perfil circular,
sendo desconsiderado o efeito de dissipacao de energia sobre o sistema. Em SUROVEC]
BOCKO; SARLOSI (2114), este modelo é chamado de modelo de rotor de Fdppl-Jeffcott

devido a grande familiaridade entre os dois equacionamentos.

A imagem P23 apresenta uma representacao visual deste modelo. Como seu equaci-
onamento é semelhante ao proposto por Jeffcott, este sera apresentado apenas na se¢ao

que trata unicamente do modelo deste autor.

Figura 2.25: Desenho esquemaético do modelo proposto por Foppl-Jeffcott. Fonte: STURO-
VEC; BOCKO; SARLOSI (2114)

Como resultado do trabalho de Féppl, foi demonstrada analiticamente a possibilidade

de operacao de um sistema rotativo acima da primeira velocidade critica, sem que os
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efeitos do desbalanceamento impusessem grandes esforgos ao conjunto.

2.2.16 Modelo de De Laval - 1895

De acordo com NICOLETTI (2013), Karl Gustaf Patrik de Laval (1845 - 1913) foi
um engenheiro e inventor sueco, responsavel por importantes e pioneiras contribuig¢oes no
desenvolvimento e projeto de turbinas a vapor.

Segundo KRAMER (1993), o modelo de De Laval, ou rotor de De Laval, é considerado
um dos modelos mais simples e tuteis dentre os ja propostos, pois muitos equipamentos
de geometria complexa encontrados industrialmente podem ser decompostos em estagoes
que por sua vez podem ser modelados a partir de suas equagoes.

Com base nisto, foram desenvolvidos até mesmo softwares que utilizam este principio
para analise de rotores reais de varias estacoes.

Assim como o modelo proposto por Foppl, este também tem diversas semelhancas com
o modelo de Jeffcott. Em DIMAROGONAS:; PAIPETIS; CHONDROS (2013) é dito que
este modelo também ¢é justamente conhecido como rotor de Jeffcott.

O modelo consiste de um eixo longo e flexivel, com apoios rigidos, girando a uma
velocidade angular w, tendo na metade de seu comprimento um disco de massa m e
momento polar de inércia J com relacao ao eixo de rotagao. Uma representacao deste

pode ser visto na figura Z283.

(c)

Figura 2.26: Desenho esquematico do modelo proposto por De Laval em 1895. Fonte:
FREITAS JUNIOR (2015).
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Com a presenca do desbalanceamento, o centro de massa nao coincide com o centro
geométrico O, a origem do eixo de giro, estando o ponto G (centro de massa do disco
desbalanceado) a uma distancia de magnitude (e) do eixo de giro.

Sendo z e y as coordenadas do centro do disco O, as coordenadas do centro de massa
real do sistema serao (z + ecoswt) e (y + ecoswt) respectivamente.

Como o eixo ¢ flexivel, o disco é capaz de movimentar-se perpendicularmente ao seu
eixo de giro nas diregoes horizontal e vertical (z e y respectivamente), além de poder
apresentar rotagoes em todos os eixos, como mostrado na figura (c).

Este modelo pode levar a dois caminhos de raciocinio diferentes. Em um deles o disco
¢ considerado centralizado no eixo, o que leva o sistema a apresentar rotagoes apenas
em relacao ao eixo de giro do rotor, e translacoes no plano paralelo ao plano da secao
transversal do eixo.

Todavia, quando é considerado o disco fora do centro, este passa a apresentar rota-
¢oes em todos os eixos espaciais, o que torna o desenvolvimento fisico-matemético mais

complexo. Uma imagem demonstrando essa situacao pode ser vista na figura E2Z24.

translagio

(a) eixo deformado com rotor ndo centrado (b) movimentacao

Figura 2.27: Rotor de De Laval com eixo flexivel sobre mancais rigidos e disco nao cen-

Ainda segundo NICOLETTI (2013), na busca por obter altas velocidades de rotagao
necessarias a desnatadeiras centrifugas, De Laval idealizou a primeira turbina a vapor a
impulso utilizando o conceito de difusores para alinhar o escoamento do vapor com as
palhetas da turbina e aproveitar melhor a energia cinética do escoamento (sendo esta
uma solucao amplamente utilizada atualmente no projeto de turbinas a vapor, a gas e
hidraulicas).

Com isso, o inventor obteve as altas velocidades de rotacao necessarias ao processo,
além de provar experimentalmente que sistemas rotativos podem operar acima da pri-
meira velocidade critica, algo impensavel no final do século XIX e inicio do século XX,

NICOLETTT (2013).
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2.2.17 Modelo de Jeffcott - 1919

De acordo com CNELSON (2007), em 1919 Henry Homan Jeffcott (1877 - 1937)
concebeu o mesmo modelo apresentado por Féoppl em 1895, todavia com adi¢ao de amor-
tecimento ao sistema, sendo este diferencial crucial para explicar varios novos fenomenos
observados na pratica.

Seu trabalho foi publicado em um jornal inglés de alto alcance. Como resultado, no
Reino Unido e nos Estados Unidos, um rotor composto por um tnico disco centralizado
¢ chamado de rotor de Jeffeott, C_NELSON (2007).

Segundo KRAMER/ (1993), este modelo também é conhecido como modelo de De
Lawval.

O modelo de Jeffcott é composto por um eixo elastico de secao transversal circular e
um disco rigido desbalanceado, suportado em dois apoios rigidos. A parcela amortecida do
sistema ¢ introduzida pelo efeito do arrasto aerodinamico sobre o disco. Com a utilizagao
deste modelo foi possivel explicar a precessao do eixo em torno da linha de centro dos
mancais, COTA (200R).

Ao longo do tempo diversas variagoes do rotor de Jeffcott tem sido estudadas, todavia,
a mais comum é um eixo apoiado em mancais com rolamentos nas extremidades e um
disco rigido na metade do eixo, C-NELSON (2007).

A figura apresenta uma representacao ilustrativa deste modelo, definindo também

suas variaveis.

2r 2
i
I

i
ﬁ#\%_

e |

Figura 2.28: Rotor de Jeffcott. Fonte: KRAMER! (1993).

Conforme apresentado por KRAMER (993), o movimento do centro do eixo W rela-
tivo a posicao sem cargas é dado pelas coordenadas ¥, 2 € o angulo de rotacao do disco
dado por ¢, configurando portanto um sistema com trés graus de liberdade.

A posicao do centro de gravidade S é determinado a partir das seguintes equagoes,
KRAMER) (1993):
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21 = y1 + e(cosp)
(2.61)
2y = Y + e(senyp)

As equagbes de movimento do sistema podem ser obtidas a partir dessa descricao da
posicao do disco aplicando a segunda lei de Newton tanto para translagao quanto para
rotacao. As forcas de restauragao do eixo e do peso do disco serao consideradas como
atuando neste mesmo elemento. Além disso, é considerada a influéncia de amortecimento

do meio, KRAMER (1993).

Com isso chegamos as seguintes equagoes para o centro de massa, KRAMER/ (1993):

mZ = —ky, — cth
. (2.62)
mZzZy = —kys — cijp — G
onde m é a massa do disco, k é o coeficiente de rigidez do eixo, ¢® é o coeficiente de
amortecimento viscoso do meio e G' é o peso do disco dado por mg.
J4 em relacdo ao momentos atuando no disco temos, KRAMER (T993):

Lpp = —(kyr + cyn)esen + (kya + ga)ecosp + T'(1) (2.63)

onde I, ¢ o momento de inércia polar do disco e T'(t) é o torque resultante, sendo dado
pela diferenca entre o torque motor e a soma dos torques que resistem a movimentagao
do disco.

Substituindo entao os valores de Z; e Zy das equagoes 262 pela segunda derivada das
equacoes 261 chegamos no seguinte sistema de equagoes de movimento para yi, 2 € ¢,
KRAMER (T993):

mih + ¢y + ky1 — me(@senyg + p*cosp) = 0
mijs + cijy + kys + me(pcosp — Prsenp) = —G (2.64)
I,¢ + e(cyr + kyr)seny — e(cya + kyz)cosp = T'(t)

Com isso temos um sistema de equagoes acopladas e nao-lineares. Todavia, podemos
obter equacoes sensivelmente mais simples a partir do conhecimento da variacao do angulo
¢(t) e utilizando esta informagao no lugar do torque 7'(t), KRAMER/ (1993).

Utilizando esta estratégia na equagao chegamos nas equacoes lineares e desaco-

pladas para y; e ys:

4No texto original este coeficiente é chamado de d, todavia, para manter um padrio neste documento
optou-se por utilizar a letra c.
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mij, + cin + ky, = me(psendp + p*cosy) (2:65)
mija + cijy + ko = me(—pcosp + prsenp) — G .
Resolvendo estas equagoes podemos entao calcular o torque resultante 7'(¢) da tltima
equacao do sistema 264,
Finalmente, considerando o caso de vibracao livre do rotor de Jeffcott chegamos nas

seguintes equagoes, KRAMER (1993):

miy +cyr + kyr =0 (2.66)
mgjg—l—cg)Q—l—kyg:O ‘

Sendo este sistema composto por duas EDOs® que j4 tiveram sua solucao matemaética
explorada na secao 228 como um sistema subamortecido. Abaixo na figura sao

mostradas graficamente algumas possibilidades para a posicao do centro do eixo.

N (D)
IS RN/ A

Figura 2.29: Algumas possibilidades para o movimento do centro do disco em um sistema
com zero amortecimento. Fonte: KRAMER! (1993).

b/

Em algumas referéncias pode-se encontrar as dedugoes para o caso em que o disco nao
estd centralizado, tendo entao que considerar a influéncia da giroscopia no sistema.

Como este caso nao sera tratado no presente trabalho, o mesmo esta sendo negligen-
ciado. Para uma leitura mais aprofundada a respeito deste modelo recomenda-se buscar
por KRAMER (I993), capitulo 3, ou para uma abordagem mais direta a referéncia SU-
ROVEC; BOCKO; SARLOSI (2014) demonstra o mesmo modelo.

Além disso, em KRAMER! (1993) ¢ demonstrado um modelo que considera os efeitos
combinados da influéncia da rigidez e amortecimento dos rolamentos/mancais e da base
no equacionamento de Jeffcott. Basicamente sao utilizadas as relagoes definidas na segao
A,

Com os estudos realizados por Jeffcott foi demonstrado analiticamente a possibilidade

de operagao dos sistemas rotativos em velocidade acima da primeira velocidade critica,

SEquacoes diferenciais ordindrias.
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com diminuicao da amplitude vibracional experimentada pelo equipamento a medida que
a velocidade aumenta.

Em resumo, o trabalho de Jeffcott mostrou que as amplitudes sincronas de whirling
podem ser reduzidas por (1) balaceamento do rotor, (2) adicionando amortecimento (se
préximo de uma velocidade critica), e (3) fazendo o sistema operar longe das velocidades
criticas (tanto em velocidades inferiores quanto superiores).

controle de desbalanceamento até os dias atuais.

2.2.18 DMatriz de transferéncia para analise de vibracoes livres

Nesta secao sera abordada a modelagem matematica do eixo de uma maquina rotativa
composta por varias secoes, chamadas de estacoes, considerando o sistema como continuo.
O elemento que serd usado para ilustrar o raciocinio esta representado na figura P2=30.
Esta figura apresenta o desenho esquematico parcial de um turboalternador com n ele-

mentos.

(141) th
" Element

e
(Alternator)

Figura 2.30: Desenho esquemadtico de algumas partes de um turboalternador. (a) modelo
continuo (b) notagao usada para o i-ésimo elemento. Fonte: RAO (T998).

Conforme podemos perceber pela imagem PZ30, esse rotor apresenta uma geometria
relativamente complexa, onde nao seria adequado considerar apenas o sistema de um grau
de liberdade para gerar o modelo matematico.

Segundo RAQ) (1996), a equacao diferencial que representa os elementos do eixo do

turboalternador é:

plidi — Glig) =0; i=1,2,...n (2.67)

Onde p é a densidade do material que compoe o eixo, J é o momento de inércia de
segunda ordem da area do i-ésimo elemento, G é o mdédulo de rigidez, ¢ é o angulo de

~ 4 N . P ~ .
tor¢ao, ¢, e ¢; representam as derivadas parciais em relagao ao eixo X e ao tempo t
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respectivamente, sendo que o eixo X, também chamado de eixo axial, esta definido ao
longo do eixo de giro e com origem no centro geométrico da secao transversal da peca.

A solugao da equagao 267 considerando vibragoes livres é

oi(xi,t) = ¢i(x;)sen(pt) (2.68)
onde

oi(z;) = Ajseniz; + Bicoshx; (2.69)

e A é um valor adimensional da frequéncia natural, p, dado por

A=p L (2.70)

Q

Em z; = 0, temos

¢i(zi = 0) = ¢;(0)

/ (2.71)
Ti(x; = 0) = GJ;¢,(0) = Ti(0)
onde T é o torque no eixo.
Usando as equagoes 2Z71 na relacao 2269, nds obtemos
B; = ¢:(0)
A T;(0) (2.72)
"GN
Portanto
7;(0)
(1) = b T T 9.
¢i(z;) = ¢:i(0)cos\jx; + GJiAisen)\Za:l (2.73)
T:(z;) = =G\ (0)sen;x; + T;(0)cos\x; (2.74)
Substituindo z; = [;, a equagao ZZ73 torna-se
- 1. T 9.
¢1 COS/\zll(bl 1+ GJz)\z i—1 ( 75)

Prosseguindo com o desenvolvimento e aplicando a notagao demonstrada na figura

2230, temos que a equacao 274 torna-se:

T'Z(li) = —GJZ)\ZSBHAllZQﬁl,l + COS)\Z'ZZ‘E,1 (276)

7
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continuando, também pela figura 2230, podemos notar que

() =T, = T(Iy) — p* Lo (2.77)
onde I; é a inércia combinada na i-ésima parte.

Combinando entao as equagoes 2270 e P74, a equagao P10 torna-se:

*IisenAl;
T; = —(GJ;Nisen\l; +p2licos)\ili)¢i_1 + (cos)\ili — %) Ti 4 (2.78)

Enfim, as equagoes 2273 e 278 podem ser fundidas para formar a seguinte equacao da

matriz de transferéncia para o i-ésimo elemento

{5} = [T]i{S}ia (2.79)

onde {S} é o vetor de estados definido por

_ ¢
{S} = { T (2.80)
e [T] é a matriz de transferéncia do i-ésimo elemento dado por

senAl
GJA

cosAl

7] = (2.81)

2Tsenl
—(p?IcosAl + GJAsenl) <cos)\l — pGT)

Em ESHLEMAN (1974) é discutido e proposto um método numérico computacional
baseado no método Holzer para matrizes de transferéncia visando resolver este sistema,
além de aplicar esta modelagem a um motor de combustao interna para validacao.

O método Holzer usa matrizes de transferéncia para propagar os efeitos das condigoes
de fronteira consideradas ou conhecidas ao longo do modelo de um sistema com N estagoes,
ESHLEMAN (1974).

Neste método, a variavel independente ¢é a frequéncia, sendo que, deste parametro sao
calculadas as frequéncias naturais e determinados os modos de vibrar. Se um determinado
modo de vibrar atende as condigoes de fronteira, a frequéncia analisada é uma frequéncia
natural, ESHLENIAN (1974).

Para um sistema discreto, sem distribuicao de inércia, ou seja, desconsiderando a

massa do eixo e definindo a rigidez com valor K, a matriz de transferéncia acima torna-se:

1 1
= R (25
-p*l 1-E=
Por fim, segundo DIMAROGONAS; PAIPETIS; CHONDROS (2013), o método da

matriz de transferéncia é bastante poderoso para modelar rotores longos e complexos mas
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é estritamente limitado a sistemas lineares e possui certos problemas de instabilidade

numérica. Portanto deve ser utilizado com cautela.

2.2.19 Meétodo dos elementos finitos

Segundo FRISWELIL ef all (2010), o método dos elementos finitos (MEF®) se tornou
uma ferramenta sofisticada para analise de estresse, vibracao, transferéncia de calor, e
muitos outros fenomenos.

Nesta secao é apresentado resumidamente o método dos elementos finitos aplicados a
problemas de dinamica dando mais destaque para a modelagem de rotores.

Ainda de acordo com FRISWELL ef all (2010), o MEF pode ser separado em quatro

passos que sao indicados a seguir:

1. Definicao da malha do elemento finito. Nesta etapa a estrutura é dividida em re-
gioes de geometria mais simples, chamadas de elementos. Este passo é chamado de
discretizacao. O tipo dessas regices é dependente de como o sistema real serd mo-
delado. Para a descricao de eixos, por exemplo, barras uni-dimensionais e modelos

de vigas geralmente sao usados.

Estes elementos sao conectados em pontos chamados nds (nodes). As equagoes de

movimento do sistema sao escritas em termos da translacao e rotagao destes nos.

2. Determinacao da rigidez, inércia e forcas externas em cada elemento. As forgas
e momentos em cada elemento devem ser expressas em termos das coordenadas
locais deste elemento. As coordenadas locais, por sua vez, representam a transla-
¢ao e rotacao nos nés do elemento. Para analises vibracionais, as deformagoes sao
geralmente consideradas pequenas e as forcas e momentos sao representadas como
funcgoes lineares das coordenadas locais e suas derivadas. Essencialmente, este pro-
cesso aproxima as forcas e momentos que estao distribuidos ao longo do elemento e

considera as forcas e momentos equivalentes nos nés de cada componente.

3. Conezao dos elementos. As forgas e momentos de todos os elementos devem ser co-
nectadas para produzir as cargas equivalentes generalizadas do sistema completo em
termos das coordenadas generalizadas. Alguns elementos podem contribuir apenas

com forcas inerciais enquanto outros podem contribuir apenas com forgas elasticas.

As coordenadas generalizadas sao equivalentes aos graus de liberdade do sistema,
pois sao a quantidade minima de coordenadas independentes necessarias para espe-

cificar a posigao do sistema modelado. Estas coordenadas sao ditas generalizadas

SEm literaturas na lingua inglesa este método é chamado Finite Element Method e é abreviado por
FEM.
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pois nao é feita distingao entre deslocamentos lineares, rotacoes ou quaisquer outras
quantidades de deflexao que podem ser usadas para especificar a configuracao do

sistema.

Geralmente sao utilizados os simbolos ¢, ¢, ..., ¢, para denotar as coordenadas ge-

neralizadas, assim como no método das equagoes de Lagrange.

4. Realizagao das andlises. Apds a obtencao das equagoes de movimento generalizadas,
devem ser aplicados métodos matematicos para sua resolugao e com isso determi-
nar o resultado da andlise. No caso de rotores geralmente busca-se determinar as
deformagoes ao longo do rotor assim como as cargas internas no equipamento em

funcao da velocidade de rotagao.

Para modelar os elementos do eixo geralmente sao utilizadas duas abordagens. A
primeira utiliza a abstracao do modelo de viga de FEuler-Bernoulli, sendo este modelo
mais simples, enquanto a segunda considera o modelo de viga de Timoshenko, sendo este
mais adequado para analises de sistemas reais por considerar os efeitos do cisalhamento e

da inércia rotativa, como observado em ROTHER (2019).

A figura 2231 abaixo demonstra as variaveis consideradas no modelo de Timoshenko.

Y

A

Figura 2.31: Secao transversal de uma viga considerando o modelo de Timoshenko com
os graus de liberdade destacados em um ponto x ao longo do eixo axial. Fonte: NATGLE
(2OIR).

Devido aos equacionamentos utilizados neste método serem relativamente extensos
e complexos, decidiu-se nao aborda-los nesta secao pois os mesmos nao serao aplicados
diretamente, apenas através de softwares prontos.

Como resultado da revisao bibliogréafica realizada no trabalho como um todo, pode-

se dizer que a grande maioria das andlises dinamicas de rotores executadas atualmente,
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inclusive com softwares, utiliza a técnica do métodos dos elementos finitos para modelar

o sistema e portanto existem vérias referéncias na literatura deste método, por exemplo

NOGUEIRAO; WATANABH (P017).

2.2.20 Giroscopia em eixos rotativos

Nesta se¢ao é explorada a necessidade de considerar o efeito da giroscopia na modela-
gem de alguns tipos de rotores. Todavia, os termos matematicos nao serao definidos pois
os mesmos nao sao utilizados na parte pratica deste trabalho.

Como os modelos tratados até agora foram de um tipo especial, mais simples, em que o
disco é considerado centralizado no eixo de transmissao de movimento, nao foi necessario
levar em consideracao os efeitos oriundos do fenomeno da giroscopia, pois o movimento
do disco foi admitido preso ao plano paralelo a secao transversal do eixo indeformado.

Todavia, segundo KRAMER! (I993), para sistemas como os mostrados na figura 232,
sendo o primeiro um eixo com o disco nao centralizado, o segundo e o terceiro um sistema
em que o disco esta em balanco, como pode ser visto também no trabalho apresentado por
COTAI (P00R), deve-se levar em consideragao os efeitos giroscépicos no modelo matemético

para ter uma resposta mais fiel ao observado na préatica.

Model I Model I Model I

o Jo] Lole] “le]

Figura 2.32: Sistemas em que os efeitos giroscopicos sao fundamentais para a compreensao

do movimento do disco. Fonte: KRAMER (T993).

Isso se deve ao fato de que além do deslocamento do disco, também serao consideradas
rotagoes em torno de eixos radiais. Como resultado, o momento de inércia e os efeitos
giroscépicos deverao ser analisados em conjunto.

Como a modelagem e os resultados matematicos obtidos para esses tipos de sistema
nao serao utilizados neste trabalho, os mesmos nao serao abordados em detalhes nesta

secao.

61



2.2. Fundamentacao Tedrica

2.2.21 Rolamentos

Segundo materiais encontrados na literatura da area de dinamica de rotores, o modelo
dos rolamentos é uma informacao crucial para validade dos modelos matematicos dos sis-
temas pois estes contribuem diretamente com a rigidez e amortecimento do equipamento.

De acordo com FRISWELL et all (2010), em geral, todos os rolamentos sao flexiveis

e absorvem energia. Para a maior parte dos tipos de rolamentos, a relacao entre carga e
deflexdao é nao-linear, o que torna sua andlise mais complicada.

Conforme encontrado em catalogos de fabricantes, rolamentos tem diversos tipos que
podem ser aplicados em situacoes especificas visando otimizar sua operacao.

Podemos dividir inicialmente os tipos de rolamento em relacao ao tipo de carga que
estes suportam: radiais, axiais ou em ambas as dire¢oes. A figura 2233 apresenta alguns
tipos de rolamentos de esferas e de rolos?.

Estes modelos foram representados pois sao alguns dos tipos mais comuns encontrados

em aplicagoes industriais.

@) (O |
I D Y~ I N U O & fie:
@ 00

(a) (b) (c) (d) (e)

1 0]
In!

() (g) (h) (1) (j)

Figura 2.33: Tipos de rolamentos de esferas e de rolos: (a) deep groove; (b) angular
contact; (¢) double row angular contact; (d) self-aligning; (e) thrust; (f) cylindrical roller;
(g) double cylindrical roller; (h) taper roller; (i) double row spherical roller; (j) needle
roller. Fonte: TTWART (2017).

Ainda considerando a imagem 233, FRISWELI. "ef all (2010) diz que o modelo de

rolamento mostrado em (a) pode ser utilizado para suportar cargas razoaveis tanto ra-

"Optou-se por utilizar os nomes dos rolamentos em inglés pois a grande maioria de referéncias en-
contradas na area estd nesta linguagem e portanto fica mais facil a compreensao do que se trata cada
termo.
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diais quanto axiais. J& o modelo em (c¢) pode ser utilizado quando as cargas radiais sdo
relativamente altas.

Em contraste, o modelo (d) apresenta uma capacidade de carga tanto radial quanto
axial muito menor que o modelo (a), entretanto suporta um desalinhamento muito maior
do eixo do sistema, FRISWELL et all (2010).

Ja na familia dos rolamentos de rolos, os modelos (f), (j) e (i) podem suportar altas
cargas radiais, mas apenas pequenas cargas axiais, FRISWEILI. et all (2010).

Conforme apresentado por YUAN; ZHU; ZHANG (2014), rolamentos podem gerar vi-
bracoes mesmo sendo geometricamente perfeitos. A frequéncia de passagem dos elementos
rolantes por um ponto da pista (BPF - Ball pass frequency), ora interna e ora externa, e
seus harmonicos sao fontes primérias de vibragao em rolamentos de esferas.

Ainda de acordo com [YUAN; ZHU; ZHANG (2014), outra parte importante das vibra-
¢oes em rolamentos € induzida por anomalias como ondulagoes nas superficies das pistas
interna ou externa, esferas com dimensoes erradas, desalinhamento das pistas, etc, sendo
estes defeitos provenientes de erros de fabricacao, montagem inadequada e desgaste.

Segundo OVY; SUN (2020), em geral, sdo aplicados dois métodos para monitoramento
e diagnose de falhas em rolamentos na industria. O primeiro método baseia-se na analise
de sinais, que depende dos dados coletados em tempo real das maquinas rotativas.

CASTILHO BARILLI (2013) apresenta ao longo de seu trabalho um conjunto de téc-
nicas que sao geralmente aplicadas no ambiente industrial para monitorar os niveis de
vibragao de rolamentos com destaque para a técnica do envelope, implementada utili-
zando o LabVIEW. Segundo o autor, a técnica do envelope foi escolhida devido a uma
ampla quantidade de artigos demonstrando sua eficacia na identificacao de problemas em
rolamentos.

Todavia, de acordo com OVY; SUN (2020), o método de monitoramento depende
das formas de onda ou espectros dos dados coletados, que podem variar devido a con-
digoes de operacao diferentes, alteracao da dinamica do processo, mudancas de input no
equipamento, entre outras causas, o que torna este método complexo e menos confiavel.

Como uma alternativa, OVY: SUN (2020) cita o método baseado na modelagem do
equipamento, sendo este mais rico em informagoes pois temos condicoes de prever o com-
portamento do elemento em varias situacoes operacionais sem necessariamente ter de
testar na pratica, o que torna a localizacao de falhas menos custosa.

Com base nas informacoes mencionadas ao longo da secao e devido a limitagoes im-
postas pelo Ensino Remoto Emergencial, sera utilizado no decorrer deste trabalho a abor-
dagem de modelagem matematica do rolamento, utilizando um conjunto de equacoes e

dados obtidos a partir da literatura da area de dinamica de rotores.
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2.2.22 Modelagem de rolamentos de esferas

Como pode-se imaginar, existem diversas teorias e equacgoes criadas para estimar o
valor da rigidez e amortecimento de rolamentos a partir da geometria e das propriedades
mecanicas dos materiais utilizados para sua fabricacao.

Em FRISWELL et all (2010) (paginas 182-185) é apresentada uma abordagem para os
rolamentos do tipo de esferas, o mesmo encontrado na bancada analisada neste trabalho.
Segundo este autor, a deflexdo ¢ (em metros) de uma tnica esfera de ago, com diametro d
(em metros), de um rolamento sendo comprimida entre duas placas por uma forga f (em

Newtons) é dada por:

6 =4.36 x 1078q~1/3 2/ (2.83)

A deflexao do rolamento completo, composto por varias esferas, pode ser derivada a
partir da distribuicao da forga aplicada sobre todos os elementos que estao suportando
esta forca.

Tendo derivado a relacao forca-deflexao nao-linear para o rolamento, a rigidez entao
pode ser determinada a partir da inclinacao desta funcao. Comumente, a carga estatica
é devida ao peso do rotor. A partir desta observagao, FRISWELL ef all (2010) apresenta

a seguinte aproximacao para a rigidez do rolamento de esferas:

kyy = kbni/gdl/gf;/g’cos(a)g’/?’ [N/m)] (2.84)

onde n, é a quantidade de esferas de ago de diametro d, a é o angulo de contato (figura

P34), f, é a carga vertical estatica atuando no rolamento, e a constante é k, = 13 x 10°

N2/3m_4/3.
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3 line of action of

‘ contact force / outer race

Figura 2.34: Secao transversal de um rolamento de esferas e definicao grafica de algumas
propriedades importantes. Fonte: FRISWELI et all (2010).
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rolling element
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Admitindo que a carga seja vertical, ainda de acordo com FRISWELIef all (2010), a
razao entre a rigidez horizontal, k,,,, e a rigidez vertical, k,,, pode ser calculada com base

nos dados da tabela 1, sendo este valor independente da carga estética f.

Quantidade de esferas | k. /kyy
8 0.46
12 0.64
16 0.73

Tabela 2.1: Razao entre a rigidez horizontal e vertical em um rolamento de esferas em
funcao da quantidade de esferas deste. Fonte: FRISWELL ef all (2010).

Por fim, o coeficiente de amortecimento ¢ nesse tipo de rolamento é encontrado na

faixa de (0.25 ~ 2.5) x 107 s X k, onde k é a rigidez do rolamento.

2.2.23 Diagrama de Campbell

De acordo com (2007), o diagrama de Campbell foi criado por Wilfred
Campbell em 1924 a partir da superposicao da resposta linear sincrona sobre os valores
lineares da precessao tanto direta (forward) quanto retrégrada (backward), sendo também
conhecido como diagrama de interferéncia.

Segundo PERES (2016), o diagrama de Campbell é uma das ferramentas mais im-
portantes para entender o comportamento dinamico de méaquinas rotativas. Consiste
basicamente em plotar a frequéncia natural do sistema como funcao de sua velocidade de

rotacao.
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Ou seja, conforme dito por NICOLETTI (2013), o diagrama de Campbell mostra o
comportamento das frequéncias naturais do sistema em funcao da velocidade de rotagao
do rotor.

NICOARA; SECARA; MIHALCICA| (2009) afirma que, embora seja baseado em pre-
missas lineares, o diagrama de Campbell de um modelo linearizado leva a vérias informa-
¢oes importantes a respeito do sistema rotativo nao linear.

Ainda segundo NICOARA; SECARA; MIHALCICAl (2009), a velocidade critica de
ordem s de um rotor com um tnico eixo ¢ definida como a velocidade de giro na qual um
multiplo inteiro desta velocidade coincide com uma das frequéncias naturais de precessao
do sistema. Entretanto, esta definicao nao leva em consideracao parametros dinamicos,
sobretudo dependentes da velocidade de excitagao do sistema, resultando na variacao da
frequéncia natural amortecida com base na velocidade rotacional.

De acordo com BOYCH (2011), o diagrama de Campbell pode ser gerado a partir dos
requisitos de projeto da maquina mesmo antes dela estar fabricada.

Nessa mesma referéncia é apresentada uma figura (imagem 2233) ilustrando o diagrama
na pratica. A velocidade rotacional do motor é mostrada ao longo do eixo X enquanto as
frequéncias naturais do sistema sao mostradas no eixo Y. As retas inclinadas identificam

a curva de rotacao do rotor.
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Figura 2.35: Exemplo de um diagrama de Campbell. Fonte: (201T).

Em resumo, este diagrama tréas varios insights importantes a respeito do equipamento
analisado, por exemplo informagoes a respeito de suas velocidades criticas, além de servir

como um mapa onde sao especificadas regioes de operacao segura.

2.2.24 Desbalanceamento em rotores

Desde o inicio do projeto de um equipamento mecanico, o projetista deve buscar otimi-
zar as caracteristicas performaticas operacionais do dispositivo levando em consideragao

as limitacoes inerentes aos materiais e ferramentas utilizadas e o orgamento disponivel.
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Entretanto, devido a falhas durante a execucao do projeto, tais como as originadas pelo
processo de fabricagao, contaminacoes do material usado na producao, erros no processo de
montagem do equipamento, assim como, posteriores a etapa de fabricagao do equipamento,
como depdsito de finos, erosao devido a cavitacao, etc; o equipamento ird apresentar
caracteristicas nao previstas inicialmente, como desbalanceamento de massa, GOZ (2013).

Este desbalanceamento de massa é especialmente prejudicial quando a peca em questao
sera utilizada em um conjunto rotativo, como é o caso de um eixo ou rotor. Neste caso, o
desbalanceamento de massa pode ser observado através de medicoes dos esforgos aplicados
aos rolamentos e mancais, ou através da deformacao ao longo do eixo, GOZ (2013).

Segundo MATSUSHITA ef all (2017) quando um rotor tem um centroide S em uma

distancia € do centro de gravidade G, a forca centrifuga ou forca de desbalanceamento é

dada pela seguinte relacgao:

F =meQ?* [N] (2.85)

Esta equagao representa basicamente uma excitacao harmonica em funcao da veloci-
dade de excitacao do eixo €2. O valor definido como U = me é chamado de desbalancea-

mento e € é a excentricidade do disco, MATSUSHITA ef_all (2017).

A imagem ilustra estes parametros de maneira mais didatica e ajuda no entendi-

mento da situacao.

TR 72

ez0(S2G ). 1t=0

a b

F=meC)

Figura 2.36: Desbalanceamento estético. Fonte: MATSUSHITA e all (2017).

Este tipo de desbalanceamento é chamado estatico pois nao é necessario rotacionar o

rotor para perceber o desbalanceamento.
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J& quando o disco tem um centroide S que coincide com o centro de gravidade G e o
eixo principal de inércia, passando pelo centro de gravidade, esta inclinado por um angulo
7 em relacao ao eixo rotacional, o momento gerado nos mancais é dado pela seguinte

relacao:

M = (I, — I,)7Q? (2.86)

A imagem PZ37 auxilia no entendimento dessa situacao e portanto serd usada para

esclarecer o fenomeno.

(a)

’\1 !
N U i

M=(I,~1,)tQ°

Figura 2.37: Desbalanceamento conjugado. Fonte: MATSUSHITA et all (2017).

Neste tipo de desbalanceamento, chamado conjugado, se faz necessario excitar o sis-
tema para notar os efeitos do desbalanceamento no eixo.

Os desbalanceamentos estdticos e conjugados podem ser representados de maneira
equivalente por uma configuracao especifica de pequenas massas ao redor do eixo. A

imagem ilustra ambos os casos.
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Figura 2.38: Desbalanceamento equivalente. Fonte: MATSUSHITA ef all (2017).

No caso do desbalanceamento estatico, este pode ser substituido por uma pequena

massa de valor Am em um raio r. Ou seja:

me = Amr (2.87)

Ja para o desbalanceamento conjugado, o sistema pode ser substituido por uma con-
figuragao com dois elementos de desbalanceamento estatico defasados em cada lado do

disco, estando separados por uma distancia a. Isto é:

(I, — Iy)T = Amra  [kgm?] (2.88)

Esse par de desbalanceamentos estaticos defasados é chamado desbalanceamento aco-
plado.

As cargas aplicadas aos elementos de fixacao atuam em planos diferentes, mas sao
geradas por um sé conjunto de forgas, assim, seus modulos e dire¢oes podem ser iguais,
ou nao. Conceitualmente, pode-se dizer que cada resultante estd na direcao do desvio do
eixo principal de inércia (E'PI), sendo o médulo proporcional ao tamanho deste desvio,
CcO7 (purs).

A figura ilustra a influéncia combinada do desbalanceamento estatico com desba-

lanceamento conjugado, tipicamente encontrado na industria.

SSON) N N\

'._'- ..':I _,n'l _I-'II _."I.
\_J ;— /

Figura 2.39: Desbalanceamento dinamico tipico. Fonte: COELHO (2013).
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Os esforgos nos mancais decorrentes deste tipo de desbalanceamento sao ilustradas na
figura 2220, denotadas como F1 e F2.

F A
LJ r Eieo de rotagan |
] - ——— —p— =
_ L -
: —A - CG
| Eixo de inércia |7_|

Figura 2.40: Desbalanceamento dinamico: forca de reagao nos mancais. Fonte: COELHO

Como o modulo e direcao dos esforcos nos mancais podem ser diversos, pode-se ima-

ginar duas situacoes extremas:

1. O centro de gravidade das sec¢oes desbalanceadas estao distribuidos uniformemente
em uma linha paralela ao eixo de rotacao. O EPI estard paralelo ao eixo de rota-
¢ao e as duas resultantes serao iguais em modulo e direcao. Este caso é chamado
desbalanceamento estdtico puro (imagem PZZAT), (2013).

F, A AF,
|_J Eixo de inércia |__
- - N A e . - .
S " S—— — — — — — S N E—

L Eivo de rotacdo

Figura 2.41: Desbalanceamento estatico puro. Fonte: COELHQO (2013).

2. O centro de gravidade das se¢oes desbalanceadas estao divididos igualmente, metade
deles concentrados em uma extremidade e a outra metade na outra extremidade,
mas no lado diametralmente oposto. O EPI estard inclinado em relacao ao eixo
de rotacao, cruzando com este exatamente no CG do rotor. Este caso é chamado

desbalanceamento conjugado (ou dinimico) puro (imagem P72), (GOZ (2013).
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Figura 2.42: Desbalanceamento conjugado puro. Fonte: COELHO (2013).

Um rotor enquadrado no primeiro caso apresentard em movimento uma tendéncia de
vibragao em érbita circular em fase nas duas extremidades. Porém, se for do tipo do
segundo caso o movimento orbital das duas extremidades serao também circulares, mas
defasados de 180°, GOZ (20T3).

Conforme dito em GOZ (2013), as afirmagoes anteriores s6 sao validas para o caso
em que os planos radiais que contém a massa desbalanceada mantém-se paralelas. Isto
impoe a condicao de que o rotor seja rigido, sendo que rigido neste contexto indica que as
deformagoes elasticas que ocorrem em servigo nao sao suficientes para influenciar signifi-
cativamente as resultantes F'1 e F2 do desbalanceamento.

A figura P43 ilustra os efeitos da flexibilidade dos mancais em conjunto com o aumento

da rotacao do sistema.

FLEXIBILIDADE
o e DOS MANCAIS

+

roTagho

Figura 2.43: Representacao do efeito da flexibilidade dos mancais e da rotagao no eixo do
sistema. Fonte: GOZ (2013).

Ainda segundo COELHO (2013), os limites méximos permissiveis de desbalancea-

mento residual sao padronizados segundo a norma DIN ISO 1940/1: Balance Quality
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Requirements of Rotating Rigid Bodies. Esta norma estabelece graus aceitaveis de quali-
dade de balanceamento (indicado pelo valor G) para véarios tipos de rotores rigidos.

Além dos tipos de desbalanceamento mencionados anteriormente, uma causa para os
efeitos vibracionais danosos na estrutura do sistema esta ligada ao desalinhamento entre
as estagoes do rotor.

A figura 224 apresenta as possibilidade de desalinhamento encontradas na pratica.

(c) Y
=
X X ® [ :I:
X 4
Y Y2

Figura 2.44: Tipos de desalinhamento: (a) angular; (b) paralelo; (¢) combinado. Fonte:
LEE: LEF (1999).

Segundo LEE; LEH (T999), vibragao axial é conhecida como uma importante indicac¢ao
da presenca de desalinhamento.

Devido a complexidade dos modelos que levam em consideracao os efeitos de desali-
nhamento, este nao sera tratado no restante do trabalho, porém ¢ mencionado nesta se¢ao

apenas para destacar uma possibilidade de causa de efeitos danosos na estrutura.

2.2.25 Balanceamento em dois planos

Apesar de nao contribuir com as atividades realizadas posteriormente, decidiu-se adi-

cionar esta secao ao texto do relatério pois o mesmo almeja ser aplicado em aulas de
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manutencao. Dito isto, segue abaixo um resumo do procedimento de balanceamento em
dois planos.
De acordo com MATSUSHITA ef all (2017), a teoria do balanceamento é baseada na

prerrogativa de que a relagao entre o deshalanceamento e a vibracao causada no eixo segue

uma funcao linear. Em outras palavras:

e A amplitude da vibragao devido ao desbalanceamento é proporcional ao nivel de

desbalanceamento e,

e A mudanca na posicao angular do desbalanceamento em um rotor resulta em uma

mudanca de fase na forma de onda da vibragcao observada.

Levando em consideracao essa teoria de linearidade foram desenvolvidas diversas téc-
nicas capazes de atenuar o efeito do desbalanceamento em rotores reais.

Segundo COELHQO (2013), a maioria dos processos de balanceamento realizados na
pratica é do tipo em dois ou mais planos, também chamado de balanceamento dinamico.
Devido a isto, escolheu-se estudar apenas esta técnica, que é apresentada nesta secao.

Ainda de acordo com COELHO (2013), o principal requisito para aplicagdo deste
método é medir as amplitudes de vibragao e angulos de fase nos dois mancais do equi-
pamento. A figura 243 aponta alguns dos equipamentos necessarios para a operacao de
balanceamento de rotores. Posteriormente sao descritos estes componentes destacados

numericamente na imagem.

Lod

Figura 2.45: Equipamentos utilizados no processo de balanceamento de rotores. Fonte:

CcO7 (por3).

Nesta figura temos:
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1. Maquina a ser balanceada;
2. Planos de balanceamento;
3. Acelerometro;

4. Sensor de fase 6ptico;

5. Analisador.

Apés configurar os equipamentos de medicao basta excitar o rotor até a velocidade
operacional definida e entao colher os dados. Em seguida, pode-se aplicar a transformada
de Fourier as medigoes, fazendo uma analise espectral da amplitude vibracional, buscando
determinar a amplitude maxima das deformacoes, além de determinar a fase associada a
esta frequéncia.

Com este dado teremos informacoes a respeito da velocidade critica do rotor, além de
ter um parametro sobre o qual podemos fazer comparacoes para determinar a qualidade
do procedimento de balanceamento aplicado posteriormente.

O método do balanceamento em dois planos segue como uma extensao do raciocinio
empregado no método de balanceamento em um tnico plano, ou balanceamento estatico.
Para se ter uma ideia geral do procedimento, este é apresentado passo a passo na lista a

seguir.

1. Faz-se a medicao dos valores de desbalanceamento do equipamento na velocidade

operacional;

2. Aplica-se um desbalanceamento conhecido, com uma massa de teste (previamente
definida) alocada em uma distancia especifica (previamente medida), chamada raio

de teste;
3. Mede-se a vibragao resultante (amplitude e fase) do sistema com a massa conhecida;

4. Determina-se analiticamente o efeito resultante da massa de teste na vibragao da

maquina utilizando uma abordagem vetorial;

5. Calcula-se a correcao necessaria para diminuir a vibragao original na velocidade

operacional com base no resultado obtido utilizando a massa de testes.

Para determinar a massa de teste que deve ser utilizada nos experimentos, a literatura
especializada oferece varias regras praticas, todavia, neste documento sera recomendada

a regra aplicada por COELHO (2013) em seu trabalho.
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Segundo este autor, a férmula utilizada para determinar a massa de teste (m;) é:

90P
(R

1000

my =

k9] (2.89)

Onde:

e m; ¢ a massa de teste em gramas;
e P ¢é o peso do rotor em quilogramas;
e rpm ¢ a rotacao do rotor;

e R é o raio da posicao da massa de teste em milimetros.

De acordo com GOZ (2013), os passos definidos no método de balanceamento em dois
planos devem ser realizados considerando os dois mancais de apoio do eixo. Para tanto
é convencional utilizar dois indices para indicar qual o mancal que estd sendo analisado,
assim como o plano observado, na notacao V;;.

Nesta notacao, i esta relacionado ao plano onde as amplitudes de vibragao e os angulos
de fase estao sendo observados e j referente ao plano onde a massa de teste foi inserida.

Segundo COELHO (2013), para realizar o processo de balanceamento dinamico, devem-

se realizar os seguintes passos:

1. Colocar o rotor para operar na velocidade de servico;

2. Medir a amplitude de vibragao e angulo de fase correspondentes ao desbalancea-

mento original nos mancais 1 (Vig e Fig) e 2 (Voo e Fyy);

3. Posicionar uma massa de teste (m;) a uma distancia arbitraria (R;) do centro do

rotor;

4. Medir as amplitudes de vibragao e angulos de fase resultantes tanto no mancal 1

(Vi1 e Fi1), quanto no mancal 2 (Vo e Fy)

5. Retirar a massa de teste (m;) do plano 1 e posicionar outra massa de teste (my),

agora no plano 2, a uma distancia arbitraria (Ry) to centro do rotor;

6. Obter as amplitudes de vibragao e angulos de fase resultantes no mancal 1 (V5 e

Fi2) e no mancal 2 (Va e Fyy).

Apos aplicar esta metodologia basta realizar algumas operacoes algébricas e encontrar
as massas de correcao dos planos 1 e 2, junto com suas posicoes. A seguinte demonstracao
foi retirada de COELHO (2013).
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Seja a matriz [A] correspondente aos coeficientes de influéncia mostrados abaixo:

[A] = OTII> 04—15 (2.90)
Qo Qo '
Onde
— —
[ all st —Vll,n:l‘/l()

— —
° 04_12> _ Via—Vio

m2
° 04—21> — V21m1V20
° 04—2; — V22m2V20

Seja o vetor [—70] exXpresso por:

V10
V20

V4] =

(2.91)

E o vetor de massa [WC] expresso por:

__>
M) = [%ﬁ] (2.92)

As massas de correcao podem ser encontradas por meio de:

M) = [A]'[-V) (2.93)

Portanto basta resolver esta relacao matricial para determinar o valor e a posicao da
massa de corre¢ao em ambos os planos. Como a solucao analitica desta equacgao foge do
escopo deste trabalho esta nao sera apresentada, todavia pode ser encontrada na referéncia
COELHO (2013).

2.2.26 Instrumentacgao aplicada

Assim como a secao anterior, o conteido deste tépico nao sera utilizado nas atividades
posteriores porém decidiu-se manter suas informagoes no texto final do trabalho devido
ao seu conteudo ser 1util para preparagao de praticas em laboratorio, complementares ao
roteiro de pratica virtual demonstrado ao final deste trabalho.

Segundo SUBBIAH; LITTLETON (2U1R), apds aprender sobre a dindmica de rotores,
0 proximo passo nesta area é conhecer os principais equipamentos utilizados no monito-
ramento destes equipamentos no campo.

Para entender as condi¢oes de uma turbo-maquina, como é o caso de um rotor, dois

parametros podem ser utilizados, sendo estes (a) a temperatura dos rolamentos e (b) a
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amplitude das vibragoes no sistema. Além destes dois parametros, para realizar uma
andlise mais detalhada, faz-se necessario a medicao da velocidade de operagao e da carga
no sistema, a pressao no filme de 6leo nos rolamentos, e caso o sistema seja uma tur-
bina, deve-se medir a pressao do gds/vapor em alguns determinados pontos, SUBBIAH]

Inicialmente, as vibracoes sao medidas nos rotores e nos mancais de suporte da estru-
tura. A vibracao estrutural pode ser medida por acelerometros posicionados diretamente
no corpo da estrutura. Dados de vibracao relativa do eixo sao geralmente referenciados
como SRV (Shaft Relative Vibration) sendo estes medidos em relagao a estrutura parada,

Os dados de vibragao relativa do eixo inicialmente ajudam a entender a magnitude do

movimento do eixo dentro do filme de 6leo do rolamento, mas também podem ser usados
para identificar velocidades criticas, respostas desbalanceadas, trincas no rotor e outras
anormalidades do eixo. Os padroes observados nestes dados indicam a origem das forcas
que podem estar causando o problema de vibracao; como é o caso do desbalanceamento
de massa, eventos transientes, entre outros.

Sensores de proximidade do tipo indutivo, que atuam sem a necessidade de tocar no
sistema, tem sido usados na pratica para medir dados de vibragao relativa desde os comeco
dos anos 1970, SUBBIAH; LITTLETON (20IR). A figura Z48 ilustra a utilizagdo deste

tipo de sensor.

Figura 2.46: Desenho esquematico de um sensor indutivo posicionado no entorno do eixo

do rotor. Fonte: SUBBIAH; LITTLETON (20IR).

Segundo SUBBIAH; LITTLETON (20IR) a norma SO 20816-2% pode ser usada para

definir niveis aceitaveis de vibracao relativa em grandes eixos de turbo-méquinas. Além

8 Mechanical vibration Measurement and evaluation of machine vibration
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disso, padroes da APT (American Petroleum Institute, Instituto Americano de Petréleo em
traducao livre) podem ser usados para turbinas de tamanhos menores, como os aplicados
em industrias quimicas, de processamento de alimentos, etc.

A figura 247 ilustra a aplicacao de um sensor deste tipo em um sistema real. Neste

caso, suportes na estrutura estaciondria sao usados para posicionar os sensores.

Figura 2.47: Sensores de proximidade instalados em um eixo para medicao da assinatura

de vibrac¢ao. Fonte: SUBBIAH; LITTLETON (201R).

Outro tipo de medicao comumente realizada é a medi¢ao da vibracao denominada
sismica na estrutura (SV, Seismic Vibration). Pode-se dizer que é realizada uma medigao
indireta da vibracao do rotor a partir dos efeitos destas na estrutura de suporte do eixo.
Os sensores neste caso sao geralmente acelerometros e sao posicionados no corpo da estru-
tura de suporte, como por exemplo nos mancais de rolamento, SUBBIAH; LITTLETON

A figura 248 ilustra o desenho esquematico desse tipo de sensor. Os resultados ge-

ralmente sao obtidos no formato RMS (Root Mean Square, ou valor eficaz), que é uma

medida estatistica da magnitude de uma quantidade variavel.
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Figura 2.48: Desenho esquematico de um sensor sismico. Fonte: SUBBIAH; LITTLETON
(201R).

Os sinais de aceleracao ou velocidade medidos sao convertidos para deslocamentos
em polegadas ou microns, para desta forma monitorar o eixo em estado estacionério na
velocidade de operacao. A figura 249 ilustra a utilizagdo de um sensor sismico em um

sistema real.

Figura 2.49: Aplicagdo de um sensor sismico e um sensor de proximidade em um sistema

real. Fonte: SUBBIAH; LITTLETON (201R).

Continuando a descricao dos tipos de vibracao que podem ser medidas, o préximo
é a medigao da vibragao absoluta do eixo (SAV, Shaft Absolute Vibration), incluindo as
amplitudes de vibracao do eixo e dos mancais assim como suas fases. Esse tipo de medicao
¢ uma combinacao das duas técnicas mencionadas anteriormente, conforme pode ser visto

na figura ZZh0.
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Figura 2.50: Desenho esquematico de um sistema monitorado a partir da medicao da

vibragao absoluta. Fonte: SUBBIAH; LITTLETON (201R).

Com os dados coletados pelos sensores é possivel realizar entao as andlises sobre o sis-
tema em questao. Para esta etapa geralmente sao utilizadas duas ferramentas: diagrama
de Bode e diagrama espectral.

No caso do diagrama de Bode, sao apresentadas as amplitudes de vibragao em funcao
da velocidade do rotor, assim como a fase dessa amplitude em relagao a uma posigao
escolhida. Este diagrama indica as velocidades criticas através dos picos de amplitude no
deslocamento do sistema.

Ja no diagrama espectral, é utilizada a técnica da transformada de Fourier nos da-
dos coletados pelos sensores, para desta forma determinar as componentes frequenciais

caracteristicas do movimento do sistema.

2.2.27 Determinacao das velocidades criticas experimentalmente

Nesta secao serao abordados diversos métodos encontrados para determinagao da ve-
locidade critica de rotores na préatica.

Inicialmente sera mostrada uma técnica para determinacao do fator de amortecimento
do sistema a partir da medi¢ao do pico de amplitude da vibracao apds a aplicagao de
um impulso ao rotor. Em seguida é explorada a técnica de inicializacao e desligamento
do equipamento. E por fim é descrita a técnica de aplicar um impacto no eixo ou nos

mancais.

Medigao do fator de amortecimento

Neste ponto, sabemos que o fator de amortecimento do sistema é uma informacao

de vital importancia para correta determinacao do modelo matematico vibracional. Em

MATSUSHITA ef all (2017) é apresentada uma técnica para determinar seu valor na

pratica a partir da observacao da forma de onda da vibracao livre do rotor.
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2.2. Fundamentacao Tedrica

Sabemos que a amplitude do envelope que caracteriza a vibracao amortecida é dado

por:

—

A(t) = e Swnt (2.94)

Como a frequéncia da vibragao é wy e o periodo é T' = 27w /w,, no momento inicial

(t =0), a amplitude da oscilacao é dada por:

A(0) =1,
. (2.95)
A7 /wy) = e~ Cwn2m/wa
Portanto a razao entre os dois valores é dada por:
1 27
_ A(O) — ecwnZﬂ'/wd — em (296)
A7 /wy)

E isso significa que a razao entre as amplitudes em ciclos consecutivos é uma func¢ao
apenas do valor do fator de amortecimento (. Ou seja, considerando que a,, seja o valor

de pico da amplitude apds n periodos:

1M _Mm_%_ 0 e (2.97)

ai a2 a3 An1

Considerando que o valor do amortecimento é geralmente pequeno, podemos apli-
car o logaritmo natural nessa relagao e descobrir o valor aproximado do amortecimento,

conforme mostrado abaixo:

n 2
Decremento logaritmico: 0 = In n_ _ m¢ ~ 27(
An41 1— C2 (2 98)
1 n ‘
Fator de amortecimento: ( = — = —In ¢

2 21 apg

Ainda segundo MATSUSHITA ef all (2017), na pratica é plotado um grafico semi-
logaritmico com informagcoes da amplitude dos picos em cada ciclo consecutivo de oscila-
¢ao. Entao, a partir deste grafico é calculado o fator de amortecimento como o gradiente
m, da linha reta que liga os pontos subsequentes do grafico.

A imagem P01 ilustra o processo.
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2.2. Fundamentacao Tedrica
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Figura 2.51: Exemplos de determinacao do fator de amortecimento de um sistema a partir
do gradiente das medigoes. Fonte: MATSUSHITA ef _all (2017) adaptado.

Para mais informagoes e exemplos recomenda-se buscar a referéncia MATSUSHITAI
lef_all (2017).

Inicializacao e Desligamento do equipamento

Segundo VANCE JOHN M.; MURPHY] (T984), o método mais usado para aferir as ve-

locidades criticas de um equipamento, é realizado durante a inicializacao ou desligamento

deste.

O sinal de vibracao, medido por um acelerometro, é alimentado em um filtro de ras-

treamento sincrono, que basicamente vai associar um nivel de vibragao a uma velocidade
especifica, gerando um grafico de vibragoes sincronas em fungao da velocidade de operagao.
As velocidades criticas sao entao identificadas pelos picos neste grafico, VANCE_JOHN
M.; MURPHY]| (T984).

Ainda segundo VANCE JOHN M.; MURPHY]| (I984), uma outra maneira efetiva para

obter este grafico é alimentar o sinal sem o filtro de rastreamento sincrono em um analisa-

dor que aplica uma FFT®, configurado em peak hold. Os picos visualizados neste método
identificam os pontos em que ocorrem os efeitos da excitacao na velocidade critica, e
mostram também as frequéncias em que estes valores aparecem.

Uma desvantagem deste método de determinacao das velocidades criticas é que caso
estas estejam préximas, no grafico dos resultados elas poderao ser observadas como um

unico pico, caracterizando um sistema altamente amortecido. Isso ocorre caso a iniciali-

9Transformada Rapida de Fourier.
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2.2. Fundamentacao Tedrica

zagao ou o desligamento do equipamento acontecam muito rapidamente, VANCE_JOHN
M. MURPHY] (19%4).

Impacto no eixo ou nos mancais

No ambiente industrial, as maquinas geralmente sao aceleradas até uma velocidade
fixa, nao sendo possivel variar esta propriedade com a liberdade necessaria para aplicacao
do método descrito anteriormente nesta secao.

Por esta razao, foi pensada em uma maneira de identificar as velocidades criticas a
partir de medicoes feitas em uma tnica velocidade.

De acordo com VANCE JOHN M.; MURPHY]| (I984), para que isto seja possivel é
necessaria a aplicagdo de uma fonte de excitacao vibracional externa ao sistema. Uma
maneira de obter essa excitagao no sistema é através da aplicacao de um golpe utilizando
um martelo de borracha ou de plastico, para evitar danos permanentes na estrutura do
equipamento, no eixo ou nos mancais que suportam o sistema.

Ap6s a aplicagao deste golpe, sao coletados os dados relacionados a vibracao do equipa-
mento, e a analise subsequente sera realizada com base no grafico do espectro de frequén-
cias do resultado. A figura 252 demonstra o tipo de resultado obtido.

A SPEC 1 #hA: 1
-30. 200

LGHAG
0B

-110. 08

a.o HZ 200. aa

Figura 2.52: Espectro vibracional obtido apds golpear um mancal de rotor em laboratoério
com o sistema a 5000 RPM. Fonte: VANCE JOHN M.; MURPHY] (I984).

Este método funciona pois o golpe dado com o martelo tem caracteristicas semelhantes

ao impulso, desta forma excitando grande parte das frequéncias do rotor.
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Capitulo

Elementos da bancada

Conforme mencionado no resumo, neste trabalho se dara continuidade ao projeto ela-
borado por FREITAS JUNIOR (2015). Para se ter uma nocio total do sistema analisado

e compreender as proximas segoes faz-se necessario o conhecimento dos equipamentos

constituintes da bancada.
Portanto, este capitulo é adicionado ao documento final para familiarizar o leitor aos
elementos utilizados na bancada, além de permitir sua reproducao para validacao em

outros laboratorios.

3.1 Motor de inducao trifasico

Inicialmente, o sistema é excitado por um motor de indugao trifasico. Uma imagem

ilustrando este motor pode ser vista na figura B.

Figura 3.1: Motor de inducéo trifisico WEG de 0,5 CV. Fonte: FREITAS JUNIOR
(2O1H).

Este componente pode gerar um tipo especifico de vibragao antes de atingir o estado
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3.1. Motor de inducao trifasico

estaciondrio, sendo esta uma caracteristica inerente a qualquer tipo de motor elétrico que
ja foi explorada em outros trabalhos académicos.

Todavia, neste trabalho, a influéncia das vibragoes originadas pelo motor em regime
transitorio serao negligenciadas propositalmente visando diminuir a complexidade do mo-
delo estudado.

A imagem B™ mostra o mesmo motor, porém dando destaque para a placa de identi-

ficacao do componente fixada em sua carcaca.

Figura 3.2: Placa de identificagao do motor onde sao apresentadas suas propriedades mais
importantes. Fonte: AUTOR.

Abaixo segue uma tabela mostrando os dados mais relevantes encontrados na placa

de identificacao:

Caracteristicas analisadas | Motor WEG
Fases 3
Poténcia 0,5 cv (0,37 kw)
Tensao (alimentagao) 220/380 V
Corrente nominal 1,86/1,08 A
Corrente de partida 8/4,65 A
Rotagao nominal 3340 RPM
Fator de poténcia 0,79

Tabela 3.1: Caracteristicas técnicas relevantes do motor.
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3.2. Rolamentos

3.2 Rolamentos

Segundo OVY; SUN (2020), os rolamentos ajudam a alinhar os componentes rotativos
mantendo seu posicionamento preciso. Além disso, a operagao suave de qualquer maquina
rotativa depende bastante das propriedades do rolamento, sendo que este mantém o torque
de atrito baixo e atenua os efeitos do ruido e da vibragao.

Os rolamentos utilizados na bancada sao do modelo 6201 ZZ da empresa SKF. Estes
rolamentos sao blindados, possuem placas de protecao em ambos os lados para evitar
contaminac¢ao dos elementos de rolagem pelo acumulo de particulas sélidas e também
para conter a lubrificacao de fabrica que contribui para prolongar o uso sem defeitos,
FREITAS JUNIOR! (POTR).

A figura B33 ilustra o rolamento utilizado na bancada.

Figura 3.3: Rolamento de esferas blindado modelo 6201 ZZ da SKF. Fonte: FREITAS I

Sobre este componente, sao consideradas as seguintes caracteristicas:

e Numero de esferas: 7,

Diametro das esferas: 6 mm;

Coeficiente de Poisson: 0,3;

Densidade do material: 7833,5448 kg/m3;

Moédulo de elasticidade: 200 GPa;

Posteriormente, estes dados serao utilizados para obter o modelo tedrico do compo-
nente. Os valores das propriedades mecanicas do material que o rolamento é feito foram
estimados com base em valores comuns de aco estrutural, pois nao foram encontrados com

base na folha de dados do componente.
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3.3. Mancais de rolamento

3.3 Mancais de rolamento

Segundo PAULA"CHAVES (2019), os mancais sao elementos de maquinas usados como
apoio para os eixos e arvores. A parte do eixo que é introduzida no mancal é denominada
munhao. Temos no mancal um elemento com a funcao de facilitar a manutencao dos
rotores e suportar as cargas transmitidas aos rolamentos.

Este elemento pode ser: de bucha (mancal de deslizamento) ou de rolamento (mancal
de rolamento), PAULA"CHAVES (2019).

Os mancais de rolamento sao utilizados para apoiar os rolamentos do sistema e mante-

los fixos em relacao a possiveis translagoes embora sem restringir as rotagoes de elementos

acoplados aos rolamentos. A figura B4 ilustra este componente.

Figura 3.4: Mancal de rolamento. Fonte: FREITAS JUNIOR (2015).

Segundo SILVAl (2004), mancais sao responsaveis pela ligagao entre a parte mével e a
estrutura fixa de uma maquina rotativa. Além disso, do ponto de vista vibracional, grande
parte das caracteristicas de um sistema rotativo sao determinadas pelas propriedades dos
mancais e rolamentos em conjunto.

Na figura B3 é mostrada a representacao esquematica de um mancal do tipo radial, ou
seja, que restringe movimentos transversais do eixo. Nesta figura o mancal é representado

por elementos de rigidez e amortecimento em paralelo.
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3.4. Eixo
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Figura 3.5: Modelo de um mancal radial. Fonte: SILVAI (2004).

Nesta figura temos:

o K,., K.., C,., C.., sendo respectivamente, as rigidezes equivalentes nos eixos X e

7 e os amortecimentos equivalentes nos eixos X e Z.

e K,., C,. sao respectivamente a rigidez e amortecimento aplicados na direcao X

porém com efeitos na diregao Z.

o K., (., sao respectivamente a rigidez e amortecimento aplicados na direcao 7

porém com efeitos na direcao X.

Os quatro ultimos termos K., C,., K., e C,, sao denominados como termos de
acoplamento e geralmente sao considerados nulos em situagoes convencionais.

No trabalho atual, visando facilitar a analise matematica, serda considerado que os
rolamentos/mancais que suportam a bancada sao isotrépicos, ou seja, suas propriedades
se mantém as mesmas independente da direcao analisada. Além disso, os termos de
acoplamento serao negligenciados.

Em outras palavras serd considerado que K,, = K, K;y = Kyp =0, Cpp = Oy €
Cpy = Cyp = 0.

3.4 Eixo

O eixo do sistema foi fabricado utilizando aco carbono ABNT 1020 trefilado com
superficie uniforme e polida com diametro de 12,7 mm e com comprimento total de 750

mm. Em geral, agos-carbono de baixo e médio teor sao muito usados na fabricagao de
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3.5. Disco

eixos, pois admitem esforcos de torcao e tragao além de possuirem boa usinabilidade,
FREITAS JUNIOR! (P01H).

A figura B@ ilustra o eixo de ago utilizado na bancada do trabalho.

Figura 3.6: Eixo de aco carbono ABNT 1020. Fonte: FREITAS JUNIOR/ (2015).

Para o modelo, sao consideradas as medidas geométricas deste componente, assim
como as propriedades mecanicas de seu material constituinte.
Sua rigidez serd estimada com base em férmulas encontradas na literatura para a

modelagem matemaética do sistema.

3.5 Disco

Em relacao ao disco metalico, foi utilizado o aco ASTM A36 para sua confeccao. Do
ponto de vista geométrico, este conta com seis furos simétricos e equidistantes, usinados
visando permitir a alteracao do balanceamento de massa adicionando gradualmente pesos,

FREITAS JUNIOR! (P0TH).

Apesar dos furos serem concéntricos e equidistantes, as possiveis imperfeicoes estru-

turais do restante da bancada poderiam fazer com que os resultados variassem de uma
posicao a outra. Desta forma, os furos sao numerados de 1 a 6, facilitando sua identifica-
¢do, FREITAS JUNIOR/ (2015).

A figura B7 apresenta o disco que é utilizado na bancada real.
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3.5. Disco

Figura 3.7: Disco de ago ASTM A36 com seis furos para colocagao de massas desbalan-

ceadoras. Fonte: FREITAS JUNIOR! (2015).

Para o modelo, sao consideradas as medidas geométricas deste componente, assim
como as propriedades mecanicas de seu material constituinte.

Na figura B8 ¢ possivel ver um desenho técnico mostrando as medidas do disco.
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Figura 3.8: Desenho técnico do disco e suas dimensoes. Fonte: AUTOR.

Estas medidas sao cruciais para as atividades realizadas posteriormente pois através
delas é possivel definir as propriedades inerciais do disco, que por sua vez sao utilizadas

em andlises numéricas.
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3.6 Cantoneiras e chapas

Para composigao estrutural da bancada foram utilizadas chapas e cantoneiras recicla-
das de um depésito. Segundo FREITAS JUNIOR! (2015), a matéria-prima destas pecas é
o ago ASTM A36. A figura B ilustra estes materiais.

Figura 3.9: Cantoneiras e chapas no depésito de reciclagem. Fonte: FREITAS JUNIOR

Estes elementos nao sao levados em consideragao na modelagem deste trabalho porém

podem ser utilizadas futuramente em trabalhos futuros de andlise de vibracao na base.

3.7 Base para o motor

Segundo FREITAS JUNIOR (201H), para projetar a base do motor foi levado em
consideracao as caracteristicas geométricas das outras pecgas da bancada, como a altura
dos mancais e a distancia do eixo do motor até sua base.

Por fim, foi confeccionada uma estrutura para posicionamento do motor com uma
chapa de agco ASTM A36. O resultado pode ser visto na figura BIQ.
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3.8. Elementos de fixacao

Figura 3.10: Base para posicionamento do motor. Fonte: FREITAS JUNIOR (2013).

Segundo FREITAS JUNIOR (2015), os furos alongados presentes neste elemento sao
intencionais e tem o propésito de futuramente colocar um sistema de fuso para forgar um
deslocamento horizontal no acoplamento do eixo ao motor elétrico.

Este elemento nao é levado em consideracao na modelagem atual do sistema, embora
possa ser investigado em estudos futuros sobre a influéncia do desalinhamento do eixo e

problemas de excitagao pela base.

3.8 Elementos de fixacao

Como o sistema vai estar sujeito a vibragao durante seu periodo de funcionamento, os
elementos de fixagao escolhidos tem um papel critico para garantir a estabilidade estru-
tural do conjunto e garantir o maximo de amortecimento possivel para que nao ocorra a
propagacao destas oscilacoes.

Sendo assim, FREITAS JUNTOR (2015) escolheu utilizar porcas auto-travantes que

apresentam um anel de nylon no final de sua rosca, que reduz consideravelmente o efeito

indesejavel da vibragao.

Além disso, foram empregadas arruelas de pressao, que assim como as porcas auto-
travantes, também tem o papel de atenuar os efeitos da vibragao, funcionando como um
elemento de trava, evitando o afrouxamento do parafuso e da porca, FREITAS JUNIOR

A figura B ilustra alguns elementos de fixagao utilizados na bancada.
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3.9. Acoplamento elastico

Figura 3.11: Elementos de fixacdo. Fonte: FREITAS JUNIOR (2015).

Estes elementos nao sao levados em consideracao na modelagem atual do sistema.

3.9 Acoplamento elastico

Segundo FREITAS JUNIOR (2015), para transmitir o torque do motor para o eixo

do sistema optou-se por utilizar um acoplamento flexivel da marca Multiflex tamanho M1
torsionalmente elastico.

Devido a sua flexibilidade, este elemento permite pequenos desalinhamentos radiais,
axiais e angulares entre os eixos acoplados além de conseguir absorver choques e vibragoes
provenientes do acionamento do motor antes deste atingir o estado estacionario, FREI
TAS JUNIOR (2015).

Além disso, o acoplamento tem elemento elastico em borracha resistente a poeira, dgua,

6leo e intempéries. Por sua construcao simplificada, o acoplamento permite instalagao ra-

pida e segura, dispensando lubrificacdo e minimizando a manutencao, FREITAS JUNIOR

Em fungao de suas garras, este tipo de acoplamento ¢é a prova de deslizamento rotativo.

Segundo dados do fabricante, o torque méaximo aplicavel a este elemento é de 22,6 K N.m,
com capacidade para eixos de até 22mm de didmetro, FREITAS JUNTIOR (2015).

A figura B3 ilustra o acoplamento elastico utilizado na bancada.
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3.10. Amortecedor de vibracao (vibrastop)

Figura 3.12: Acoplamento eldstico do sistema. Fonte: FREITAS JUNIOR (2015).

Este elemento nao é levado em consideracao na modelagem atual do sistema.

3.10 Amortecedor de vibragao (vibrastop)

Segundo FREITAS JUNIOR (2(0I15), a bancada é montada sobre uma estrutura de aco
apoiada em amortecedores de vibracao conforme demonstrado na figura B13.

Estes amortecedores tem a funcao de absorver energia vibracional indesejada da es-
trutura da bancada, onde cada componente destes tem capacidade de carga estatica de

50kg e carga dinamica de 200kg.

-

Figura 3.13: Amortecedor de vibracio utilizado na bancada. Fonte: FREITAS JUNIOR

Este elemento nao é levado em consideracao na modelagem atual do sistema.
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3.11. Diagrama esquematico da bancada

3.11 Diagrama esquematico da bancada

Por fim, na ultima secao deste capitulo é apresentado o diagrama esquematico que
representa a montagem completa da bancada didética.
A partir deste diagrama pretende-se facilitar o entendimento do sistema com auxilio

de elementos visuais.

Mancais
Acoplamento eldstico 2V

il

+—1H T 2H—y

LS

| |
[ .
Motor elétrico Eixo Mancal 1 Disco(massa do rotor) Mancal 2

Figura 3.14: Desenho esquematico representando a montagem da bancada didética. Fonte:

FREITAS JUNIOR! (P01H).

Nesta imagem (BI4), também é possivel ver onde seriam posicionados os acelerdmetros
para medir as oscilagoes do sistema.

Basicamente seriam posicionados sensores em ambos os mancais medindo a amplitude
da vibragao tanto na vertical (V) quanto na horizontal (H). Além disso, conforme podemos

apreender ao ler o trabalho de FREITAS JUNIOR (2015), foi utilizado um tacémetro

digital para medigao da velocidade do rotor.

Ja na figura B-T3 é possivel observar o rotor com as cotas indicando suas dimensoes.

A, 750

78 /lQ A, 295 295 A, /LQ 52

Figura 3.15: Desenho técnico do rotor e suas dimensoes. Fonte: AUTOR.

Neste desenho estao representados apenas os componentes que serao estudados e le-
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3.11. Diagrama esquemaético da bancada

vados em consideragao na modelagem do sistema. Os termos R#1 e R#2 sao utilizados
para representar os rolamentos utilizados, sendo que a esquerda do rolamento R#1 estao
o acoplamento eldstico e o motor.

Devido a limitagoes nas versoes gratuitas de alguns softwares utilizados, na modela-
gem em elementos finitos, a porcao do eixo a esquerda do rolamento R#1 também serd
desconsiderada.

No préximo capitulo sera apresentada a metodologia utilizada neste trabalho, deta-
lhando os elementos e calculos realizados, unindo as informagoes da fundamentacao teérica

do capitulo 2 aos elementos descritos neste capitulo.
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Capitulo

Metodologia

Neste capitulo sao descritas as atividades realizadas visando alcancar os objetivos
propostos no capitulo de introducao.

Inicialmente, na primeira se¢ao sao abordadas algumas metodologias encontradas na
literatura para procedimentos de projeto e analise de sistemas rotativos. Nesta se¢ao ainda
é apresentado um mapa mental relacionando os problemas causados devido a vibragao e
por fim é mostrado um diagrama contendo os procedimentos realizados nas demais segoes
deste trabalho.

Na segunda secao é obtido um modelo para o sistema utilizando as equagoes de Ran-
kine, sendo este o modelo mais simples dentre os encontrados na literatura da &rea.
Optou-se por utilizar o modelo de Rankine pois pretende-se esclarecer os limites deste
em comparacao com as técnicas mais modernas e complexas implementadas em software.

Nos capitulos seguintes sao entao apresentadas as analises feitas a partir de ferramentas
computacionais. No total foram utilizados trés softwares diferentes visando diversificar os
resultados e comparar suas diferencas.

Inicialmente é realizada uma simulagao estatica estrutural do modelo CAD do rola-
mento 6201-27Z fornecido pelo fabricante visando determinar com esta técnica uma apro-
ximagao para os valores de rigidez do elemento a partir do Ansys Workbench.

Neste trabalho especificamente estd sendo utilizado o Ansys Workbench Student, sendo
esta uma versao gratuita disponibilizada pela propria Ansys como uma maneira de po-
pularizar seu programa. A principal limitacao desta versao é em relacao aos limites de
componentes em cada simulacao.

Na versao 2021 R1 as simulagoes fisicas estruturais sao limitadas a 128 mil nés por
elementos, as simulagoes fisicas fluidas sao limitadas a 512 mil células por néds, as simula-

coes no LS-DYNA" sao limitadas a 128 mil nés por elementos e as simulacoes de sistemas

10 Ansys LS-DYNA Student é um pacote adicional que inclui simulacdes de dindmica explicita e
apresenta o solver de multi-fisica LS-DYNA.
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eletromagnéticos aparentemente nao tem restricoes.?

Em seguida é realizada uma simulagao modal utilizando novamente o Ansys Work-
bench, todavia desta vez com o modelo da bancada. Este programa foi escolhido pois
¢ muito utilizado para diversas simulacoes, tanto académica quanto profissionalmente,
através do método de elementos finitos (M EF).

Posteriormente, é apresentada uma analise realizada com o tinico software open source
da lista, sendo denominado ROSS, um acronimo para Rotordynamic Open Source Soft-
ware. Este programa estd sendo escrito em Python 3 e apresenta varias ferramentas e
opgoes tteis para a realizacao de diversos tipos de andlise em rotores.

Por fim, é apresentada a andlise realizada com o XLRotor, sendo este programa com-
posto por um conjunto de macros desenvolvidas para o Fzcel. A escolha deste programa
deu-se principalmente devido a facilidade de implementacao da simulacao computacional
além de ter sido uma sugestao fornecida pelo orientador do trabalho.

Neste trabalho especificamente esta sendo utilizada a versao gratuita do XLRotor que

limita os modelos a apenas 5 estagoes.

4.1 Metodologia para analise de rotores sujeitos a vi-
bracao

alterar alguns parametros estruturais para se atingir as caracteristicas dinamicas desejadas
do sistema. Para tanto, uma analise dos efeitos sobre as propriedades dinamicas do
equipamento provocados por uma mudanca estrutural é de grande importancia.

Em BALACHANDRAN: MAGRAB (2008) é descrita uma metodologia para o pro-
jeto e andlise de sistemas sujeitos a algum tipo de vibracao. A imagem descrevendo os
procedimentos que devem ser adotados pode ser vista na figura B

Destaca-se que nesta figura estao ilustrados diversos caminhos possiveis a se seguir.
Cabe ao responsavel pelo sistema escolher qual adotar com base nos requisitos do projeto

e em quais dados espera-se obter.

2Estas informacoes foram retiradas do site oficial do Ansys na data de 04 de marco de 2021. Fonte:
https://www.ansys.com/academic/free-student-products.
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4.1. Metodologia para andlise de rotores sujeitos a vibracao

Objetivos do Projeto para Vibragdo
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Figura 4.1: Metodologia para o projeto de sistemas com algum tipo de vibracao. Fonte:

(BALACHANDRAN; MAGRAB, 2008, adaptado).

Antes de propor uma metodologia para andlise de sistemas mecanicos sujeitos aos efei-
tos da vibracao mecanica devemos entender como esse fenomeno pode causar problemas
ao maquinario afetado e quais os danos que estes problemas acarretam.

Este conhecimento é de fundamental importancia pois permite ao responsavel pela
analise ter varios insights interessantes do processo e se precaver em problemas que podem
nao ter sido identificados ainda.

Essa parte foi abordada principalmente no capitulo de fundamentacao tedrica, porém,
para relembrar os conceitos de uma forma resumida é apresentada a imagem B2 abaixo,
adaptada e traduzida do material encontrado em MATSUSHITA ef all (2017).
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4.1. Metodologia para andlise de rotores sujeitos a vibragao

. - . ‘vibragdo nos vibragdo do . -
desbalanceamento = =——p vibracao no eixo —p ¢ — “ . —_— vibragdo no solo
rolamentos superte/mancais
deflexdo do eixo
. carga no rolamento dano aos
flexivel intrumentos
(friccdo) tensao no ruptura da pelicula
- L -
eixo — de 6leo perturbacdo para maquinas de precisao

reducao na vida fratura

Figura 4.2: Mapa mental relacionando os problemas causados pelo desbalanceamento e
vibragdo em equipamentos mecanicos. Fonte: (MATSUSHITA ef all, 2017, adaptado).

Neste trabalho pretende-se explorar principalmente o problema de deflexao do eixo
flexivel. O esquema completo é apresentado na imagem logo abaixo. Inicialmente foi
decidido que os objetivos principais sao: conhecer a frequéncia natural do sistema e os

modos de vibrar deste.

Modela'g.em Modelagem
matematica - computacional
Rankine ’
Ansys XLRotor ROSS
\

\

Comparagao

l

Resultados

Figura 4.3: Metodologia especifica para este trabalho. Fonte: AUTOR.

Sera inicialmente modelado o sistema matematicamente aplicando conceitos e leis
fisicas, considerando um modelo idealizado do sistema, conforme pode ser visto no quadro

de suposicoes do modelo na figura B
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4.2. Modelagem matematica do sistema

Posteriormente, sera realizada também uma analise computacional conforme detalhado
anteriormente neste capitulo.

Em seguida, os resultados obtidos com cada abordagem separada serao comparados e
um resultado considerando estas informacoes serd apresentado no proximo capitulo com

as demais conclusoes.

4.2 Modelagem matematica do sistema

Nesta secao, finalmente serao aplicadas algumas das equagoes demonstradas no capi-
tulo de fundamentacao tedrica, determinando um modelo fisico simples para a bancada
didatica.

Visando diminuir a complexidade do modelo e com base nas limitagoes impostas pelas
medidas do Ensino Remoto Emergencial, serao feitas suposi¢oes sobre a geometria e o
funcionamento da bancada, com base em verificagoes realizadas em um periodo anterior
ao ERE, onde ainda era possivel ter contato com o equipamento.

Em primeiro lugar, serd considerado que os mancais apresentam alta rigidez, ou seja,
sua deformacao sera negligenciada propositalmente nos calculos futuros devido as dificul-
dades intrinsecas a obtencao de um modelo matematico deste componente.

Continuando, o eixo serd modelado como uma mola isotropica de rigidez & com unidade
[N/m)] e sera o tinico elemento a contribuir com rigidez nas equagoes. Além disso, o disco e
os rolamentos sao considerados rigidos, ou seja, nao admitem deformagoes sob as condigoes
de operacao definidas.

Desta forma, o disco serd utilizado principalmente para definir as propriedades de
inércia do sistema. O componente de amortecimento também sera desconsiderado para
que o sistema de equacoes fique condizente com o proposto por Rankine.

Além disso, serao admitidos deslocamentos orbitais do disco apenas no plano paralelo
a secao transversal do eixo. Esta afirmacao é baseada no pressuposto de que o disco esta
centralizado no eixo, equidistante dos mancais, desta forma os componentes giroscopicos
também poderao ser desconsiderados.

Uma figura demonstrando o comportamento esperado do sistema pode ser visto na

figura B4 logo abaixo.
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4.2. Modelagem matematica do sistema

(a) eixo deformado com rotor centrado (b) plano de movimentagio

Figura 4.4: Rotor de De Laval com o eixo flexivel, o disco centralizado e apoiado em
mancais rigidos. Fonte: NICOLETTT (2013).

Segundo ADAMS (2010), o sistema unidimensional na posi¢ao de equilibrio, j& consi-

derando os efeitos gravitacionais, pode ser definido pela seguinte relacao matemaética:

mi + ct + kx = f(t) (4.1)
Que por sua vez, segundo DORH (2001), pode ser reescrito com base nos seguintes
termos:

i+ 2wt + wir = /) (4.2)
m

Novamente de acordo com ADAMS (2010), na maioria dos sistemas rotativos, o amor-
tecimento ({) estd em torno de 10% a 20%, o que corresponde a um valor de ¢ entre 0,1
a 0,2, caracterizando um sistema subamortecido.

Ainda de acordo com ATYAMS (2010), a frequéncia natural do sistema amortecido (wy)
nessa situacao estd bem proxima da frequéncia natural para o sistema sem amortecimento

(wn), sendo dada pela seguinte relagao:

Wqg = w1 — (2 (4.3)

Onde wy é a frequéncia natural com amortecimento e w, é a frequéncia natural sem
amortecimento. Substituindo os valores limites de ¢ na relacao de wy sdao obtidos os

seguintes valores numéricos:

¢ =0,1 = wyg =~ 099w,
(=0,2= wyg~ 098w,
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4.2. Modelagem matematica do sistema

Ou seja, para um amortecimento de 10% temos um erro de 0,5% entre o valor da
frequéncia natural com amortecimento e a frequéncia natural sem amortecimento, en-
quanto que para um amortecimento de 20% temos um erro de 2%.

Consequentemente, neste calculo, o valor do amortecimento interfere muito pouco na
resposta do rotor, podendo ser desconsiderado para a obten¢ao da velocidade critica do
sistema.

Dito isto, os proximos passos sao calcular o valor da rigidez do sistema (k) e da massa
total (m), pois, pela comparacao entre as equagoes Bl e B2, percebe-se que a frequéncia

natural sem amortecimento (w,) é dada pela seguinte relacao:

Wy = Ld [rad/s] (4.5)

m
De acordo com PEREIRAI (2005), a rigidez equivalente (K.,) do eixo de perfil circular

pode ser calculada pela seguinte relacao:

A8ET
I3

onde E é o modulo de elasticidade do material do eixo, I é o momento de inércia da secao

K., = [N/m] (4.6)

transversal do eixo em relacao ao centro de massa e L é o comprimento do eixo, de um
mancal até o outro.
Caso o eixo apresentasse alguma geometria diferente, poderiam ser utilizadas as equa-

¢oes compiladas na tabela mostrada na imagem B3, que segue logo abaixo.

Eixo Eixo
(1) viga i1 P || (3) carga axial .
b
k= 3EI K = E_A Z | — p
- ‘,_1 I I a !
(a)secdo transversal circular
I =rrd4/64 @) | ®) __1 (4) viga simples apoiada em ambos os lados p
(b) secio transversal retangular b k= ﬂ El
3 15 !
1 =bh’/12 L2
I, =1,=1/2 cantilever §§ I I §2
(2) torgéo de(i:njrra p GJ . . ASE] /
k, = ;_ E
(a) % J = nd* (5) viga suspensa }IJ
32
_ 3ET
b 1 b b 3 a*(1+a) ! ? a |
(b) a J=|:T—0k27{1— Dt ):|flb [ | |

Figura 4.5: Algumas formas de determinar a rigidez de um eixo matematicamente. Fonte:
(MATSUSHITA ef all, 2017, adaptado).
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4.2. Modelagem matematica do sistema

Consultando a referéncia CALLISTERI (2002), foi obtido o médulo de elasticidade do
material do eixo (ABNT 1020), e com a utilizacao do Autodesk Inventor foi obtido o valor
do momento de inércia da secao transversal do eixo.

Calculando entdo o valor da rigidez equivalente (K.,) encontramos:

K., ~ 587412 [N/m)] (4.7)
Além disso, a massa do disco é dada pela seguinte relacao:
_pmh

4
sendo p a densidade do material do disco (ASTM A36), h a espessura do disco, Dgisco,

m

(DSisco - Dgentro - GD?’uros) [kg] (48)

D entro © D puros 0s diametros, respectivamente, do disco, do furo no centro do disco onde
estd o eixo e dos furos para colocacao das massas de desbalanceamento.
da densidade do material do disco, e portanto calcular sua massa. O resultado deste

calculo é:

m = 1,986 [kg] (4.9)

Enfim, de posse dos valores de m e K., é possivel conhecer a primeira velocidade
critica do sistema conforme dado pela equacao 2Z558. Todavia, conforme mencionado por
PEREIRAl (2005), o resultado desta operagao é dado na unidade rad/s. Para propésitos
de comparacao com os valores das simulacoes computacionais, é preferivel obter estes
valores em Hz ou RPM.

Portanto, aplicando a conversao para RPM na equagao e efetuando os célculos
obtém-se:

j_ 60 [K.,

~ 16423 [RPM)] (4.10)

T2V m

Este valor estimado para a primeira velocidade critica pode ser indicado também em
Hz, sendo portanto 27,37 Hz.

Com isso, o modelo aproximado da bancada é dado pela seguinte relacao diferencial:

d*x
1,986W + 587412z = f(t) (4.11)
Como uma maneira de refinar este resultado extrapolando suavemente o modelo de
Rankine, sera considerado nesta secao a influéncia do valor da massa equivalente do eixo
no céalculo da velocidade critica do rotor. Este tipo de alteracao pode ser considerada
bastante comum e foi inclusive apresentada em alguns exemplos na se¢ao de propriedades

concentradas do capitulo de fundamentacao tedrica.
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4.3. Ansys - Rolamentos

Para determinar o valor da massa equivalente centralizada do eixo sera considerada a
equacao mostrada em SORTANO (2014) no capitulo 2, para o caso de uma viga bi-apoiada.

A figura B8 apresenta resumidamente o equacionamento utilizado.

f
r] lTl' l X N keq
A0 =2 _— K [Meq y Wand
l """"" ' l meg
y u(t)

keq =48 EI 163
Meq = 17 m'€/35

Figura 4.6: Rigidez e massa equivalente para uma viga bi-apoiada. Fonte: SORTANO!
(2014)

Aplicando esta relagao ao eixo do sistema temos o seguinte resultado:

m' = prr?l = 0,597  [kg]

17 4,12
7mlzo,m [kg] (4.12)

= My =

Com isso, a massa concentrada do sistema torna-se m. = m+me, = 2,16kg e portanto
a velocidade critica do sistema é dada por:
. 60 |K
0 =—/—2=~1574,7 [RPM] (4.13)
2V me,
Ou seja, considerando também a massa do eixo temos uma estimativa da primeira

velocidade critica por volta de 26,25 Hz. E o modelo do sistema é dado pela seguinte

relacao:

dx

2,16
T di?

+ 587412z = f(¢) (4.14)

4.3 Ansys - Rolamentos

Uma das informagoes mais importantes em qualquer modelo de rotor é o amorteci-
mento e rigidez de seus elementos constituintes, sobretudo os rolamentos pois estes estao
em contato direto com o eixo e sao responsaveis por restringir seu deslocamento radial.

Sabendo disto, tentou-se inicialmente buscar esta informacao na folha de dados do
componente, o que nao foi possivel pois este dado nao estava presente. Em seguida,

optou-se por entrar em contato com a empresa fabricante dos rolamentos (SKF') para
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4.3. Ansys - Rolamentos

tentar obter estes dados diretamente do vendedor, todavia, os mesmos nao souberam ser
informados pela empresa.

Como uma medida para contornar esta situacao, decidiu-se realizar uma analise por
elementos finitos utilizando o Ansys Workbench visando estimar os valores de rigidez do
equipamento. Esta opcao torna-se mais adequada a situacao atual pois medir estes valores
diretamente no equipamento requer instrumentos bastante precisos.

Sabe-se entretanto que existem alternativas comerciais, como o software MESYS AG,
que foram criadas especificamente para realizar este tipo de cédlculo, todavia, como o Ansys
Workbench ja seria utilizado neste trabalho, decidiu-se aplica-lo também para este estégio
da metodologia.

O bloco escolhido para executar as atividades foi o de simulacao estatica estrutural.

Sua representacao pode ser vista na figura 071

A
Static Structural
2 @ Engineering Data
3 Geometry
4 @ Model
3 @. Setup
] Solution
7 | Results

b b b

NININTN NS
b

Rolamento SKF - 6201-27

Figura 4.7: Bloco de simulagao estatica estrutural visualizado no Ansys Workbench.
Fonte: AUTOR.

Segundo a literatura da area, toda simulacao computacional por elementos finitos pode

ser separada em trés fases:
e Pré-processamento
e Processamento
e Pos-processamento

Na fase de pré-processamento sao definidas: a geometria do sistema que sera analisado,
as propriedades dos materiais constituintes da peca, os contatos entre os elementos, a
malha aplicada para discretizar os corpos e por fim as cargas e restricoes atuantes neste
sistema.

A geometria utilizada para a simulagao foi obtida a partir do site da prépria SKF

na pagina do rolamento, modelo 6201-2Z. Foi exportado uma versao em CAD com a
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extensao STEP (AP214), sendo esta bastante utilizada pois varios programas comerciais
conseguem interpreta-la corretamente.

Ja dentro do ambiente de preparacao para a simulacao estatica estrutural, na janela
denominada Mechanical, sao definidos os demais atributos do pré-processamento da si-
mulacao.

Para o material constituinte, foi utilizado o denominado Structural Steel, pois nao
foram encontradas informacgoes a respeito dos materiais utilizados para a fabricacao do
rolamento. Para determinacao das propriedades deste material basta acessar a biblioteca
de materiais disponiveis no préprio Ansys.

Em relacao aos contatos, foi adotado o tipo Bonded entre todas as esferas do compo-
nente e as pistas interna e externa do rolamento. Ja para a malha, foi utilizado o padrao
definido do Ansys para quase todos os elementos, exceto pela pista interna do rolamento,
onde foi aplicado um refinamento simples.

O resultado da malha obtida pode ser visto na figura E-8.

Figura 4.8: Malha aplicada no rolamento 6201-27Z. Fonte: AUTOR.

Por fim, foi considerado que a pista externa esta fixa devido a influéncia dos mancais
que sao utilizados na bancada real. Além disso foi aplicada uma carga do tipo Bearing
Load que distribui uma carga com magnitude de 1kN e diregao —Y através do semi-circulo
inferior da pista interna do rolamento.

A descricao das cargas e restrigoes pode ser vista com mais detalhes na imagem 9

retirada do proprio espaco de trabalho do Ansys.
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ANSYS

2021 R1

ACADEMIC

Figura 4.9: Restricoes e cargas aplicadas ao modelo do rolamento sendo analisado pelo
método dos elementos finitos. Fonte: AUTOR.

Com isso chega-se ao fim da fase de pré-processamento. Em seguida, a fase de pro-
cessamento é realizada inteiramente pelo software, sendo que nesta fase sao obtidas as
equacoes do modelo.

Por fim, na fase de pds-processamento deve-se definir os objetivos da simulacao, por
exemplo, descobrir as deformacoes, tensoes internas, etc. Como o objetivo deste trabalho
¢ estimar o valor da rigidez do componente, iremos focar apenas na deformagao total do
sistema a partir da carga aplicada.

O valor da deformacao total pode ser obtido a partir da opcao Total Deformation
disponibilizada pelo proprio Ansys. Seu resultado é mostrado na imagem EI0, onde a

escala da deformacao foi aumentada para facilitar sua visualizacao.
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ANSYS

2021 R

ACADEMIC

A

Figura 4.10: Deformagao total no rolamento com resultados exagerados para facilitar a
visualizacao e entendimento das regides com maior deformacgao. Fonte: AUTOR.
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A partir deste resultado é possivel, por fim, estimar o valor da rigidez deste componente

considerado isotrépico para efeitos de simulacao e modelagem:

_F 1000
Az 1,4616 x 106

O que nos dé entao K ~ 684,18 x 105N /m.

[N/m] (4.15)

4.4 Ansys - Bancada

Relembrando as etapas de uma analise por elementos finitos, mencionada na secao £33,
a primeira atividade da etapa de pré-processamento consiste na modelagem da estrutura
em algum software de CAD.

Para isto, escolheu-se utilizar a versao estudantil do Autodesk Inventor Professional
2020, pois ja estavamos utilizando o AutoCAD para desenhos 2D.

A montagem final é mostrada na figura E_T1.
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Figura 4.11: Montagem do sistema desenhada no Autodesk Inventor. Fonte: AUTOR.

Nesta figura podemos ver o eixo de perfil circular com rolamentos de esferas nas ex-
tremidades e o disco no centro. O modelo dos rolamentos foi aproveitado do desenho
fornecido pela SKF' e os mancais nao foram utilizados pois nesta andlise nao serao con-
sideradas as influéncias da fundagao da bancada.

O bloco utilizado para simular o sistema, dentre os varios disponiveis, foi o Modal,

conforme mostrado na figura B12.

- A

¥ "T'. Modal

2 @ Engineering Data
3 |G} Geometry

4 i@ Model

5 a Setup

6 Solution

7 |@ Results

h |k |k

SN S] SIS S
[

Modal

Figura 4.12: Bloco utilizado para simulagao do sistema. Fonte: AUTOR.

De acordo com o guia de usuario do Ansys Workbench, nesta ferramenta estao presentes
diversas solucoes criadas visando a simulacao de sistemas rotativos. No que tange a anélise

dinamica de rotores temos a disposicao trés opcoes:
o Modal
e Harmonic

e Transient

Segundo materiais consultados em diversas fontes da internet, o bloco Modal é o mais

adequado para obter os modos de vibrar em conjunto com as frequéncias naturais. Além
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disso, ainda é possivel obter o diagrama de Campbell do sistema, sendo este muito 1til
para especificar zonas seguras de operacao do equipamento.
Ja para calcular as respostas do sistema a excitagoes de desbalanceamento deve-se
utilizar o bloco Harmonic que apresenta as ferramentas certas para este tipo de analise.
Finalmente, para estudar as respostas transientes do sistema, como aquelas origina-
das de choques entre a estrutura da pecga e outros elementos, deve ser utilizado o bloco

Transient.

O modelo utilizado para as simulagoes no Ansys pode ser visto na figura B-13.

Figura 4.13: Modelo do rotor no espago de simulagao mecanica do Ansys. Fonte: AUTOR.

Conforme mostrado na figura B-T3, os rolamentos desenhados no Inventor foram subs-
tituidos pelo elemento de rolamento disponibilizado pelo proprio Ansys, diminuindo a
complexidade da estrutura e com isso diminuindo também as possibilidade de erros de
modelagem e o tempo de resolucao do sistema.

O préximo passo, apos ter sido desenhado o sistema, é gerar as malhas. A figura B-14

ilustra as malhas aplicadas ao sistema.
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Figura 4.14: Malhas aplicadas ao modelo do sistema no Ansys. Fonte: AUTOR.

Segundo dados do proprio Ansys, foram gerados 2545 noés e 453 elementos. Na si-
mulacao foi escolhido obter os 5 primeiros modos de vibrar do sistema. O resultado da

primeira velocidade critica pode ser visto nas figuras B-13 e B_1G.
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L~ SS——_—  SSS—
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2

Figura 4.15: Resultado da simulagao realizada no Ansys. Fonte: AUTOR.
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Figura 4.16: Resultado da simulagao realizada no Ansys. Vista isométrica. Fonte: AU-
TOR.

Observando estas figuras é possivel perceber os efeitos da primeira velocidade critica

na estrutura da bancada (modo de vibrar), cujo valor indicado pelo Ansys foi 25,1 Hz, ou
1506 RPM.

Além disso, outro resultado interessante conseguido a partir desta simulacao foi o

diagrama de Campbell do sistema, conforme pode ser visto na figura E—T4.

336,44

44— Mode -1 - UNDETERMINED - UNSTABLE
o e | |—— Mode -2 -BW - STABLE
", H H —=— Mode -3 -FW - STABLE
~© Mode -4 -BW -STABLE
——&— Mode -5 - FW - STABLE
250, o S| o o) o o o | m—— RATIO = 1
: A CRITICAL SPEED

g

Frequency (Hz)
38

T T T T
10, 125, 250, 375, 500, 625, 750, 875, 1000,

Rotational Velocity (rad/s) /
;

Figura 4.17: Diagrama de Campbell obtido pela simulagao do sistema no Ansys. Fonte:
AUTOR.

Com este diagrama ¢é possivel estimar as velocidades criticas do sistema prevendo os
efeitos de BW (Backward W hirling) e FW (Forward W hirling).

Caso fossem especificados os valores de amortecimento dos rolamentos teriamos a
disposicao também informagoes a respeito da estabilidade do rotor, conforme é ilustrado
em exemplos da literatura. Todavia, devido a limitagoes de tempo para finalizacao deste

trabalho, nao foi possivel determinar seus coeficientes.
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4.5 ROSS - Rotordynamic Open Source Software

Dando prosseguimento a lista de softwares utilizados para modelagem da bancada
did4tica com ferramentas computacionais, chegamos na primeira ferramenta open source®.

O ROSS®, segundo TIMBO et al (2020), consiste em uma biblioteca escrita em Python
para realizacao de analises dinamicas em rotores, sendo a primeira ferramenta com codigo
totalmente livre para utilizacao, onde qualquer pessoa com conhecimentos na area pode
fazer suas contribuicoes no repositério oficial no Github® do projeto.

Esta ferramenta permite a construcao de modelos computacionais de rotores e sua
simulacao numérica. Os elementos de eixo, por padrao, sao modelados utilizando a teoria
de vigas de Timoshenko, que considera os efeitos do cisalhamento e da inércia rotativa,
sendo discretizado por meio do método de elementos finitos.

Os discos sao considerados como corpos rigidos por padrao e portanto sua energia
de deformac@o nao é levada em consideragdo. Ja os rolamentos/vedagbes sao incluidos
apenas para garantir os coeficientes de rigidez/amortecimento.

De acordo com TTMBO et al. (2020), é possivel obter as matrizes de massa e giroscopia
aplicando as equacoes de Lagrange a modelagem da energia cinética total to sistema.

A matriz de massa é dada por:

mg 0 0 0
10 mg 0 O
M, = 0 0 I, 0 (4.16)
0 0 0 I,
E a matriz de giroscopia é dada por:
00 0 0
00 0 0
G. = 00 0 I (4.17)
00 -1, O

Onde:
e my ¢ a massa do disco;
e [; é o momento de inércia diametral;

e [, ¢ o momento de inércia polar.

3Com cédigo aberto para ser consultado por qualquer pessoa interessada.

4Versdo utilizada: 1.0.0.

5Plataforma acessivel a partir de navegadores onde é possivel armazenar e consultar dados, sobretudo
cédigos, em repositorios que utilizam o Git. O Git, por sua vez, é um sistema open source de controle de
versao criado por Linus Torvalds em 2005.
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4.5. ROSS - Rotordynamic Open Source Software

No site oficial do projeto temos a disposicao uma documentagao do programa, apre-
sentando tutoriais e exemplos testados e validados com base em problemas encontradas na
literatura da area, com grande destaque para os materiais apresentados por FRISWELI]
efall (2010).

Apbs a definicao dos elementos do modelo e execugao da simulagao numérica, é possivel
plotar a geometria do rotor, obter o diagrama de Campbell do sistema, determinar seus
modos de vibrar, sua resposta temporal e em frequéncia, dentre outras opcoes.

Neste trabalho serao apresentados os cddigos utilizados para modelar a bancada no
Apéndice [A, assim como serao explorados alguns detalhes da implementacao do ROSS.

Segundo a documentacao oficial, para calcular a rigidez de um rolamento de esfe-
ras, como o modelo 6201-27 utilizado na bancada, é aplicada a abordagem descrita em
FRISWELL et all (2010), que foi demonstrada na se¢ao 22222

Aplicando a equacao Z84, com base nas propriedades admitidas para a bancada che-

gamos no seguinte valor para a rigidez vertical:

kyo = 13 % 10% x 723 % (6 x 107°)1/3 x 1012 x c0s(10°)°/% ~ 18,15 x 10°  [N/m] (4.18)

onde o rolamento é composto por 7 esferas, o didmetro destas esferas é de 6 x 1072 m, a
carga estatica em cada rolamento é de aproximadamente 10 N e o angulo de contato foi
estimado com um valor baixo, pois esta informacao nao foi encontrada, sendo admitido
um valor de 7/18 rad.

J& o coeficiente utilizado para calcular o valor da relacao entre k,, /ky, foi estimado a
partir da linearizacao utilizando os valores para rolamentos de 8 e 12 esferas. Com isso

chegamos nos seguintes resultados:

k’lﬂ)

uu

= 0,415 (4.19)

kuu = 7,5 x 106 [N/m] (4.20)
Obtendo entao a seguinte matriz de rigidezes:

7,5 % 10° 0
k= { 0 18,15 x 106} (4.21)

Ja para estimar o valor do amortecimento, é considerada a média dos valores limites,
sendo portanto igual a 1,375 x 1075, Com isso, os valores de amortecimento sao dados

por:

103,12 0
C‘{ 0 249,56} (4.22)
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4.5. ROSS - Rotordynamic Open Source Software

Sendo estes resultados bastante proximos dos encontrados ao longo do desenvolvimento

com o ROSS, onde as possiveis divergéncias se devem a aproximacoes ou linearizacoes

diferentes.
Enfim, segundo informagoes encontradas na documentacao oficial, este pacote realiza

a andlise vibracional levando em consideracao modelos em elementos finitos. Portanto,
devem ser aplicadas as mesmas fases mencionadas na secao E=3.

A figura EZT8 mostra o plot do modelo, destacando os rolamentos, o eixo e o disco

centralizado.

Rotor Model

0.1

Shaft radius {m)
|
A
ik
ﬁ
|
|

-0.1

0 0.2 0.4 0.6

Axial location (m)

Figura 4.18: Modelo do rotor da bancada obtido a partir do ROSS com o cédigo mostrado
no Apéndice [@A. Fonte: AUTOR.

Apesar da grande quantidade de resultados que podemos obter a partir do conjunto de
ferramentas do ROSS, decidiu-se usar apenas o diagrama de Campbell (figura BT ) pois

este ja apresenta informacoes suficientes para comparar com o resultado do matematico

realizado anteriormente.
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Figura 4.19: Diagrama de Campbell do rotor da bancada obtido a partir do ROSS com o
cédigo mostrado no Apéndice Al Fonte: AUTOR.

Analisando este grafico, chegamos a conclusao que a primeira velocidade critica ocorre
na velocidade de 158,81 rad/s, sendo esta velocidade igual a aproximadamente 1516,5
RPM ou 25,28 Hz.

4.6 XLRotor

O XLRotor é um software de cédigo fechado desenvolvido pela empresa Rotating
Machinery Analysis, Inc. (RMA), que foi fundada em 1994 com o objetivo de fornecer
ferramentas computacionais para andlise de sistemas rotativos.

Segundo sua folha de dados (datasheet), o XLRotor pode realizar virtualmente qual-
quer tipo de analise dinamica em rotores, sendo ideal para as fases de projeto, manutencao,
avaliacao e auditoria de uma grande variedade de equipamentos.

Resumidamente, esta ferramenta é composta por um conjunto de macros aplicaveis
ao Fzxcel com diversas fungoes criadas para analisar rotores, o que garante versatilidade e
aumenta as capacidades de automagao, diminuindo o tempo para composicao de relatorios
e integragao com planilhas de resultados.

Ainda de acordo com a folha de dados, seu nucleo de processamento é construido
com algoritmos matematicos avancados, o tornando tao poderoso e rapido que dispensa

a utilizacao de técnicas de redugao de modelo, garantindo resultados precisos e rapidos.
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4.6. XLRotor

Neste trabalho de conclusao de curso foi utilizada a versao gratuita de demonstragao,
que permite a criagao de modelos com até 5 estagoes, contando com uma ampla quantidade
de exemplos que podem ser explorados gratuitamente para aprendizado.

Levando em consideragao estas restri¢oes, utilizou-se o modelo mostrado na figura B0,

sendo esta a melhor configuracao possivel com base na geometria conhecida da bancada.

Bancada didatica

Analise de velocidade critica e resposta ao desbalanceamento

rho=7850 E=206,83E9 G=80,E9
200 + rho=7850 E=206.82E9 G=75,E0

100 +

Tro

1 i3 4 5

e T I I I B ]
|

Raio do eixo, mm
o

-100 +

[
-200 | | | | | T

0 100 200 300 400 500 600
Localizagdo axial, mm

Figura 4.20: Modelo da bancada considerado nas simulacoes realizadas no XL Rotor gra-
tuito. Fonte: AUTOR.

Além disso, foi utilizado o template de analise de vibragoes laterais, que conta com
ferramentas para determinacao de velocidades criticas, resposta ao desbalanceamento,
determinacao de modos de vibrar, entre outras funcionalidades, utilizando o Sistema In-
ternacional de Unidades.

Os dados de entrada na planilha para constru¢ao do modelo (figura E20) podem ser
vistos na figura B-20. Nesta imagem é possivel identificar a definicao das estacoes do
modelo assim como suas propriedades geométricas e algumas propriedades dos materiais

constituintes.

119



4.6. XLRotor

INPUT TABLE OF BEAM AND STATION DEFINITIONS, MORE THAN ONE BEAM PER STATION IS OK

: A Elastic Shear Added Speed
. Station Length ID oD Density Modulus Modulus Weight Added Ip Added It Faclor
# mm mm mm ka/m® N/m? N/m? kg ka-m? __ kg-m?
1 295 0 127 7850) 2,068E+11| 8,00E+10 0 0 0 1,0
2 10 0 12 7850 2,068E+11| 8 00E+10 0 0 0 1,0
3 295 0 12,7 7850| 2,068E+11| 8 00E+10 1,0
4 52 0 J2.7 7850) 2,068E+11| 8 00E+10 1,0
5 1,0
2 10 12,7 180,7 7850 2 068E+11| 7 50E+10 0 0 0 1.0

Figura 4.21: Dados de entrada na planilha Shaft Input no XLRotor. Fonte: AUTOR.

Observacao: Por motivos de implementagao dos algoritmos do XLRotor, a tdltima
estacao deve sempre ficar com as propriedades em branco, conforme pode ser visto na
definicao da quinta estacao na tabela.

Considerando este modelo, a primeira simulacao realizada visa obter um grafico das
velocidades criticas em funcao da rigidez dos rolamentos, desconsiderando os efeitos do
amortecimento no sistema.

Neste tipo de andlise (vibragao lateral), a primeira planilha do programa é chamada
XLRotor, e é utilizada para definir alguns parametros que serao utilizados nos calculos
posteriores.

A imagem B=22 apresenta os valores de velocidade e rigidez utilizados neste trabalho.

XLRotor Spreadsheet for Rotordynamic Analysis

© Rotating Machinery Analysis, Inc.
Bancada didatica
Andlise de velocidade critica e resposta ao desbalanceamento

EIGEN ANALYSIS SPEEDS UCS ANALYSIS STIFFNESS's
pm N/m
400 1.000
600 3.162
500 10.000
1000 31.623
1200 100.000
1400 316.228
1600 1.000.000
1800 3.162.278
2000
2200
2400
2600
2800
3000

Figura 4.22: Dados de entrada na planilha XLRotor no Excel. Fonte: AUTOR.
O range de valores escolhidos para as velocidades segue um padrao iniciando em 400

RPM e sendo incrementado de 200 RPM até chegar aos 3000 RPM. Com isso uma

ampla faixa de valores operacionais é coberto.
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4.6. XLRotor

Ja para definir os valores de rigidez dos apoios utilizou-se uma formulagao encontrada
na literatura, onde inicialmente é considerado um valor baixo (neste caso 1000N/m) e

entao seguimos aplicando a férmula EZ23.

Kni1 = K,V10  [N/m] (4.23)

Com esta estratégia de geragao da faixa de valores de rigidez também sao cobertas
varias situacoes possiveis, indo desde o caso de vibracao livre até suportes rigidos.

Apos preencher estes valores, na aba superior de ferramentas do XLRotor podemos
clicar no icone indicado pelas letras UCS, que significam Undamped Critical Speed analysis.

De acordo com o XLRotor Tutorial, na anélise de velocidade critica sem amortecimento
todos os rolamentos sao modelados como molas axisimétricas sem amortecimento, como

pode ser visto pela equacgao E=24.

- -0 2

Onde:
L4 me = Kyya
° ny = Kyz =0

Além disso, a inércia transversal do rotor (I;) é substituida pela transversal menos
a inércia polar (I; — I,), o que restringe a velocidade de rotacao do rotor a ser igual a
frequéncia do autovalor obtido.

Isso significa que os autovalores computados sao automaticamente sincronos, embora
na pratica estes normalmente variem com a velocidade do rotor devido a efeitos girosco-
picos.

O resultado pode ser visto na figura B=23.
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4.6. XLRotor

Mapa de velocidades criticas sem amortecimento
Bancada didatica
Analise de velocidade critica e resposta ao desbalanceamento
10000 E
2988,8 2988,8 'j'29?8’,8" 72988,91°2989,22990,2 2993,3 3003,6
° o o o o o— ]
~ 1000 L
7 262 =
© AR-A | e dl b3Y
= b o 2 17,8 “’/ #3608
§ 100 b— B i I I N ";;—"4[ : 218,4
) 32:1
© oU,1
3 47,2 —u
— ’ L S—
3 — 274 — i0 | 253 262 | 265
> 101 A — 12 2 M
wt - 124
| === 75
4|3
1
1000, 10000, 100000, 1000000, 10000000,
Rigidez do rolamento, N/m

Figura 4.23: Mapa de velocidades criticas da bancada em funcao da rigidez dos rolamentos,
desconsiderando os efeitos de amortecimento sobre os componentes do sistema. Fonte:

AUTOR.

Neste gréafico temos curvas representando as velocidades criticas do sistema em Hz.
Na coloragao preta (curva mais baixa) temos a primeira velocidade critica, em vermelho
a segunda velocidade critica (a segunda curva de baixo para cima), em verde a terceira
(a terceira curva de baixo para cima), e em azul a quarta (a quarta curva de baixo para
cima).

Analisando este primeiro resultado é possivel perceber uma tendéncia dos dados da
primeira velocidade critica se aproximarem do valor de 26,5 Hz a medida que a rigidez
do rolamento aumenta. Portanto, esta serda considerada a primeira velocidade critica
estimada do sistema, o que corresponde a uma velocidade de 1590 RPM.

Segundo o XLRotor Tutorial, a anédlise UCS prové resultados rapidos para estimativas
da velocidade critica do sistema considerando uma ampla faixa de valores de rigidez dos
suportes, porém nao diz nada sobre os efeitos do amortecimento e consequentemente da
estabilidade do modelo.

Para obter estas informacoes seria necessario realizar os calculos levando em considera-
¢ao a influéncia do amortecimento nos autovalores, todavia requerendo um conhecimento
mais profundo da planta estudada.

Continuando, foram gerados também os modos de vibrar da estrutura para a primeira
velocidade critica.

Para sintetizar os resultados obtidos, serao mostrados os modos de vibrar do modelo

da bancada considerando apenas um valor de rigidez baixo (quase vibracao livre) e um
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4.6. XLRotor

valor de rigidez elevado (rotor com suporte rigido, que é o mais préximo da realidade do

sistema).
Na figura estd ilustrado o modo de vibrar da bancada na primeira velocidade

critica apoiada em mancais de baixa rigidez.

Plot do Modo de Vibrar sem Amortecimento

Bancada didatica - Baixa rigidez dos mancais

15
1 l - = u
—=Refx)
05+
: ——Imix)
0 r I I 4\?--\ I I 4-\ Y
100 200 300 400 500 500 7 Rely)
| ——imiy)
1 . —s
=43 Hz
-15 K=1000 N/m

Localizacao axial, mm

Plot do Modo de Vibrar sem Amortecimento

Bancada didatica - Baixa rigidez dos mancais

—_ forward
— backward

f=4,3 Hz

K=1000 N/m l\\H )
\\__ S

Figura 4.24: Modo de vibrar da estrutura apoiada em mancais com baixa rigidez. Fonte:
AUTOR.

A imagem EZ3 apresenta uma comparacao entre o modo de vibrar calculado para a

situagao onde os mancais tem pouca rigidez e a geometria indeformada do sistema.
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Bancada didatica - Modelo

200 +

100 + 2

o
t

Raio do eixo, mm

-100 1

>
200 ! | y | {

0 100 200 300 400 500 600

L ] f=4,3 Hz
Localizagao axial, mm K=1000 N/m

Figura 4.25: Comparagao entre o modo de vibrar da estrutura com baixa rigidez e a
geometria indeformada do modelo. Fonte: AUTOR.

Nota-se que devido a baixa rigidez (K = 1000N/m), os mancais nao conseguem impe-
dir o movimento translacional do rotor, sendo este movimento caracterizado como vibracgao
livre.

J& na figura estd ilustrado o modo de vibrar da bancada na primeira veloci-
dade critica apoiada em mancais com alta rigidez, sendo este resultado mais proximo do

provavel resultado observado na bancada real.
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Plot do Modo de Vibrar sem Amortecimento

Bancada didatica - Alta rigidez dos mancais

—8— Relx)
—+— Imix)
Rely)

=265 Hz
-1.5 — - K=3162278 N/m
Localizacio axial, mm

Plot do Modo de Vibrar sem Amortecimento

Bancada didatica - Alta rigidez dos mancais

— forward
— backward

=265 Hz
K=3162278 N/im

Figura 4.26: Modo de vibrar da estrutura apoiada em mancais com alta rigidez. Fonte:
AUTOR.

E na imagem =27 é mostrada uma comparacao entre o modelo indeformado da estru-

tura e seu modo de vibrar na primeira velocidade critica.
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XLRotor

200 +

100

Bancada didatica - Modelo

o
fim]
G

Raio do eixo, mm
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-200
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200

360 460
Localizagao axial, mm

500
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f=26,5 Hz
K=3162278 N/m

Figura 4.27: Comparacao entre o modo de vibrar da estrutura com alta rigidez e a geo-
metria indeformada do modelo. Fonte: AUTOR.

Em seguida, continuando o desenvolvimento deste modelo, podemos refinar as propri-

edades de rigidez e amortecimento do rolamento utilizando algum dos modelos disponi-

bilizados pelo préoprio XLRotor para isto. Na figura 28, mostrada abaixo, é ilustrada a

lista com as opcoes.
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Select a Bearing Source Spreadsheet b4

Select a bearing template file
to open in ReadOnly mode.

XLAlford. XLS, Axial Impeller Kxy
- XL BalB2.XLS, Ball Bearing

KLCylind2.%LS, Cylindrical Roler Bearing r

XLGasLaby.XLS, Gas Labyrinth Seals

KLHydst.XLS, Hydrostatic Bearing

XUImplr.XLS, Centrifugal Impeller Kxy

KUIRNL.XLS, Journal Bearing (table lookup)

KLHydroDyn.XLS, Fluid Fim Bearing Design

XLSFD.XLS, Squeeze Fim Damper

X¥LshSeal XLS, Incompressible Short Annular Seal

XLAnnularSeal.XLS, Incompressible Annular Seal

XLHoneycomb.XLS, Honeycomb or Hole Pattern Seal

XLSUPORT.XLS, Combine 2 Bearings

XLUserKC 8.XLS, User Defined Bearing

KLUserKC 12.XLS, User Defined Bearing

KLUserKC 16.XLS, User Defined Bearing

KLUserKC 48.XLS, User Defined Bearing

X¥LTransferFunction.XLS, for Mag Brgs & freq. dep. Seals

MIMO.xls, adds a MIMO worksheet to your fie

[ Move bearing worksheet into rotor model file

OK Cancel | Help |

Figura 4.28: Templates disponibilizados pelo XLRotor para determinar as propriedades
de rolamentos de diversos tipos. Fonte: AUTOR.

Dentre estas opcoes, a ideia inicial foi utilizar o template chamado XLBallB2.XLS,
Ball Bearing, pois o modelo do rolamento utilizado na bancada ¢é justamente o de esferas.
Todavia, nao foram encontradas as informacoes necessarias para utilizar esta planilha.

Consequentemente, optou-se por utilizar o template chamado XL UserKC 8. XLS, User
Defined Bearing, sendo esta planilha composta por uma tabela com 8 colunas para entrada
de dados, sendo 4 para rigidez e 4 para amortecimento.

Para preencher esta tabela foram utilizados os valores obtidos aplicando a equagao
da rigidez em rolamentos de esferas demonstrada em FRISWELI ef all (2010). Todavia,

como esta equacao nao leva em consideracao a velocidade do rotor, consideramos neste

modelo que os valores de rigidez e amortecimento serao constantes na faixa de operagao
do equipamento.
A imagem apresenta a tabela preenchida no Ezcel com os valores considerados

para o amortecimento dos rolamentos em algumas velocidades especificas.
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Speed Kxx Kxy Kyx Kyy Cxx Cxy Cyx Cyy

rpm N/m N/m N/m N/m N-s/m N-s/m N-s/m N-s/m
400| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56
f 600| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56
f 800| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56
f 1000| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56
f 1200| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56
f 1400| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56
f 1600| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56
f 1800| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56
f 2000| 7500000 0 0| 18150000 103,12 0 0 249 56

Figura 4.29: Imagem apresentando a tabela preenchida com os coeficientes admitidos para
os rolamentos da bancada no XLRotor e obtidos a partir da equagao utilizada no ROSS.
Fonte: AUTOR.

Com estes dados atualizados para as propriedades dos rolamentos é possivel executar
uma analise mais detalhada da bancada, levando em consideracao os efeitos do amorte-
cimento no conjunto. Abaixo segue a imagem B30 demonstrando o mapa de velocidades

criticas do sistema amortecido.

Mapa de frequéncias naturais amortecidas
Bancada didatica
Analise de velocidade critica e resposta ao desbalanceamento

60

50
N ~
T ~
240 + ~
& ~
>S5 ’/
330 e
L 0——0—0—0_0—0_/“9‘0000000
£ 20 ~
5 ~
pd ~

10 ~ —t—0

/’
~ M
[0 N * i~ S A S S S " S - U S—

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500
Rotor Speed, rpm

Figura 4.30: Mapa de frequéncias naturais obtido no XL Rotor. O ponto de intersecao da
linha tracejada com as retas indica o valor de uma das frequéncias naturais do sistema.

Fonte: AUTOR.

Nesta figura, como indicado em sua legenda, devemos realizar uma andlise da seguinte
forma: para definirmos o valor da frequéncia natural do sistema devemos observar o
ponto em que a linha tracejada intercepta alguma das demais curvas. Este ponto sera
uma velocidade critica.

A partir de uma analise grafica fica claro que esta velocidade é de 26,6 Hz, que equivale

a 1596,9 RPM. Com base neste resultado fica claro que o valor obtido para o sistema sem
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amortecimento foi bastante proximo do valor obtido com o sistema amortecido.
A seguir sao mostrados os modos de vibrar do sistema nesta velocidade critica. A
figura BT apresenta o plot 2D do modo de vibrar, apresentando também a velocidade

em que este fenémeno ocorre (tendo sido aproximado para 1600 RPM).

Modo de Vibrar Amortecido

Bancada didatica
Analise de velocidade critica e resposta ao desbalanceamento

—a— Re(x)

——1Im(x)

Re(y)

—e—Im(y)

=26,6 Hz
-1,5 d=,0 zeta
Localizagao axial, mm N=1600 rpm

Figura 4.31: Modo de vibrar em 2D do sistema amortecido. Fonte: AUTOR.

Jé na figura 232 é apresentado o modo de vibrar amortecido do sistema em uma vista

isométrica para facilitar seu entendimento.

Modo de Vibrar Amortecido Isométrico
Bancada didatica
Analise de velocidade critica e resposta ao desbalanceamento

— forward
—— backward

f=26,6 Hz
d=,0 zeta
N=1600 rpm

Figura 4.32: Modo de vibrar do sistema amortecido em uma vista isométrica. Fonte:

AUTOR.

Por fim, para realizar uma andlise da resposta ao desbalanceamento do sistema é

necessario especificar trés informacoes:
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1. A distribuicao do desbalanceamento,
2. As velocidade em que a resposta sera computada,

3. Qual a informagao queremos obter como saida.

Para exemplificar estes dados foi admitido uma distribuigao de 5 mg/mm na estagao
2, que representa o local onde o disco esta posicionado. Foram consideradas velocidades
entre 1000 a 3000 RPM com um salto de 100 RPM entre cada valor. Como informagao
de saida escolheu-se obter o deslocamento absoluto do disco.

Como resultado, o XLRotor mostrou o grafico apresentado na figura B=33.

Grafico da Resposta Dinamica
Bancada didatica
Andlise de velocidade critica e resposta ao desbalanceamento
Sta. No. 2: Deslocamento absoluto do disco
0,14 360
A 270 Major Amp
0,12 + u 1 180
— — -Horz A
% orz Amp
0,1
—_— 10
< e Vert Amp
E 0,08 -0
3 |
s ,\\ -180 Horz Phs
2 0,06 I T 270
Q |
o [ | -360 Vert Phs
0,04
1 -450
0,02 1 -540
1 -630
0 I —— 720
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500
Rotor Speed, rpm

Figura 4.33: Resposta do sistema a um pequeno desbalanceamento considerado. Fonte:
AUTOR.

Nesta figura temos dados relacionados ao deslocamento do disco tanto no eixo hori-
zontal quanto no vertical, além de apresentar dados a respeito da defasagem devido ao
fenomeno de precessao, também separados entre os eixos horizontal e vertical.

Deve ficar claro que a velocidade em que estes valores atingem o pico é justamente a
velocidade critica amortecida determinada anteriormente.

Com isso sera finalizada a analise utilizando o XL Rotor do modelo do rotor computa-

cional.
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Capitulo

Consideracgoes Finais

Neste ultimo capitulo, enfim, sao comparados os resultados obtidos em cada um dos
métodos utilizados ao longo do texto para caracterizar a bancada didatica. Além disso sao

exploradas algumas consideracoes finais e sao apresentadas as propostas de continuagao
do trabalho.

5.1 Conclusoes

Devido aos empecilhos causados pela adocao do Ensino Remoto Emergencial, os ob-
jetivos inicialmente tracados no texto da disciplina de TCC 1 precisaram ser adequados
com base no novo cendrio imposto pela pandemia de Sars-Cov 2.

A parte pratica de colher dados da bancada real foi alterada para utilizacao de mais
softwares visando diversificar as abordagens e com isso dar mais confiabilidade aos resul-
tados encontrados.

Além disso, com a realizagao deste trabalho de conclusao de curso foi possivel realizar
uma extensa revisao bibliografica varrendo diversos assuntos pertinentes ao meio industrial
atual. FEstes conhecimentos foram entao utilizados para atingir os objetivos propostos
inicialmente no capitulo de introducao.

Dentre estas atividades, destacam-se a modelagem matematica e computacional do
sistema, que permitiram estimar a primeira velocidade critica da bancada didatica e seu
modo de vibrar.

Além disso, merece destaque também o roteiro de pratica virtual concebido e apresen-
tado no Apéndice B. Por meio deste roteiro espera-se aumentar o engajamento dos alunos
na disciplina de dinamica de rotores, pois os mesmos terao acesso a ferramentas virtuais
de simulacao e testes.

Por fim, com a realizagao deste trabalho, no ambito pessoal, foram adquiridos co-
nhecimentos importantes para a vida profissional como engenheiro sobretudo em topicos

referentes ao ambiente industrial, me tornando mais capacitado para realizar andlises e
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5.2. Andlise dos resultados

projetos de maquinas rotativas.

5.2 Analise dos resultados

Segue abaixo a tabela bl demonstrando os resultados obtidos em cada etapa da meto-
dologia para determinagao da primeiro velocidade critica da bancada. Os dados da coluna

wp1 representam estas primeiras velocidades criticas em RPM.

Modelo considerado | w,; [RPM] | w,1 [Hz]
Rankine 1642,3 27,37
Rankine e m., do eixo 1574,7 26,25
Ansys 1506 25,1
ROSS 1516,5 25,38
XLRotor 1596,9 26,6

Tabela 5.1: Comparacao das primeiras velocidades criticas obtidas.

Com base nestes dados pode-se dizer que o resultado obtido com o modelo matema-
tico mais simples (Rankine) consiste em uma boa aproximagao em rela¢do aos valores
alcancados com ferramentas mais completas. A diferenca percentual maxima foi de:

11506 — 1642,3)|
Aoy = ~0 5.1
% 1506 % (5-1)

Todavia, vale ressaltar que embora a diferenca em relacao a este parametro tenha sido

relativamente baixa, varias outras caracteristicas do sistema vibracional real nao seriam
representadas a partir do modelo matematico adotado.

O modelo de Rankine, citando uma de suas limitagoes, nao diz nada a respeito da
estabilidade do sistema, sendo neste caso nao recomendada sua utilizagao mas sim algum
modelo mais refinado, que considere pelo menos a rigidez equivalente como encontrado
em KRAMER (1993).

Além disso, destaca-se o resultado obtido considerando a massa equivalente do eixo na
modelagem de Rankine e utilizando o equacionamento apresentado por SORTANO (2014),
sendo este bem mais proximo dos valores obtidos com as demais ferramentas.

Continuando, em relacao aos valores obtidos para a rigidez do rolamento 6201-ZZ,

foram obtidos os resultados mostrados na tabela bB=2.

Modelo considerado | Rigidez vertical [N/m]| | Rigidez horizontal [N/m]
Ansys 684,18 x 10° 684,18 x 10°
Friswell 18,15 x 10° 7,5 x 10°

Tabela 5.2: Comparacao das rigidezes obtidas.

A partir destes dados fica claro uma grande diferenca entre os resultados encontrados

computacionalmente, sendo o valor estimado para a rigidez com o modelo do rolamento
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5.3. Consideracoes finais

no Ansys aproximadamente 38 vezes o valor encontrado pelas equagoes de FRISWELI
etall (2010).

Isto se deve principalmente ao tipo de contato utilizado entre as esferas do rolamento
e as pistas internas. Neste caso serd necessario realizar um novo estudo para determinar
qual tipo de contato melhor se aplica ao rolamento real.

Além disso, outro problema encontrado na abordagem utilizada com o Ansys foi a
dificuldade em definir o valor da rigidez em cada eixo propriamente considerado.

Em outras palavras, partir do resultado obtido com o método de FRISWELL _ef all
(2010), identificou-se um valor especifico para a rigidez na dire¢ao vertical e outro valor
para a rigidez na direcao horizontal, enquanto que com a abordagem utilizada no Ansys
o equipamento foi considerado isotrépico.

Ja em relacao ao amortecimento do sistema, o tnico resultado obtido foi encontrado a
partir da abordagem apresentada por FRISWELL e all (2010) para rolamentos de esferas.

Seus valores aproximados sao mostrados na tabela b=3.

Modelo considerado | Amortecimento vert. [Ns/m| | Amortecimento horiz. [Ns/m]
Friswell 249,56 103,12

Tabela 5.3: Valor do amortecimento obtido.

Além destes dados, foram gerados também os diagramas de Campbell do sistema,
podendo ser utilizados para definir zonas de operagao segura do rotor, e os modos de
vibrar do sistema na primeira velocidade critica foram demonstrados.

Em relacao a este tltimo resultado nao foram encontradas muitas discrepancias no

que toca o formato do eixo operando nesta velocidade.

5.3 Consideracoes finais

Com a realizacao deste trabalho ficou claro a dimensao do campo da dinamica de roto-
res. A varios anos diversos pesquisadores vem contribuindo com a colecao de informacgoes
a respeito destes equipamentos cruciais para o meio industrial moderno.

Através da fundamentacao foi possivel conhecer um pouco dos avancos realizados na
area em uma ordem cronoldgica, abordando os cinco modelos mais famosos, propostos
cronologicamente por: Rankine, Dunkerley, Foppl, De Laval e Jeffcott.

Ainda tratando da fundamentacao, sabe-se que alguns de seus topicos nao foram real-
mente utilizados na metodologia aplicada ao trabalho, sendo estes os tépicos de Balance-
amento em dois planos, Instrumentacao aplicada e Determinacao das velocidades criticas
experimentalmente.

Todavia, seu conteido é fundamental como um guia para a validagao dos resultados

encontrados a partir dos calculos realizados aqui, e servem também como consulta para
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5.3. Consideracoes finais

alunos interessados no tema da dinamica de rotores. Portanto, apds refletir sobre sua
retirada ou nao do texto final, optou-se por conservar a estrutura inicial e portanto manter
o0s tépicos.

Continuando, através da consulta com o fornecedor do rolamento (SKF'), ficou claro
que uma grande parte das pessoas que atuam no campo industrial nao tem conhecimento
dos fenomenos vibracionais em rotores, o que dificulta encontrar parametros para utilizar
na modelagem dos equipamentos no que diz respeito a valores de rigidez e amortecimento
principalmente.

Esta dificuldade foi confirmada através de e-mails e mensagens trocadas com o time de
desenvolvimento do ROSS e com um membro da equipe de suporte técnico do XLRotor,
sendo que os mesmos confirmaram a impossibilidade de modelar o rolamento utilizado
na bancada a partir apenas dos dados fornecidos pelo fabricante nas folhas de dados do
componente.

Além disso, através da utilizacao e comparagao entre ferramentas diferentes para mo-
delagem da bancada, ficaram claros os tradeoffs das abordagens empregadas em cada
software, sendo que em alguns casos os procedimentos foram mais simples considerando
os dados disponiveis, situagao na qual os resultados foram extrapolados para outros pro-
gramas.

Por exemplo, foi relativamente simples encontrar os dados de rigidez com base no
método utilizado pelo ROSS, sendo estes dados entao portados para o XLRotor.

Desta forma, a estratégia de utilizar multiplas ferramentas para simulagao compu-
tacional se mostrou bastante eficaz no sentido de que os resultados encontrados em um
programa puderam ser extrapolados e comparados com outros.

Apesar de terem sido usados ao todo trés softwares diferentes para simular a operacao
do rotor, as opgoes cotadas inicialmente constituiram uma lista bem mais ampla, sendo
que devido ao prazo apertado alguns nao puderam ser explorado em detalhes e portanto
nao foram incluidos no texto.

O primeiro que gostaria de mencionar é o SDAV da Teknikao®™ que foi recomendado
pelo orientador deste trabalho como uma ferramenta gratuita e que abrange uma grande
quantidade de simulacoes de maquinas rotativas.

Este programa, segundo a documentacao oficial, é bastante completo para estudo na
area, além de contar com uma funcionalidade onde o mesmo é capaz de trabalhar com
dados coletados a partir de sensores numa planta real, o que possibilita uma analise
mais precisa devido aos dados serem colhidos do equipamento verdadeiro e nao de uma
abstragao matematica.

Outro programa que foi encontrado e devido a mesma limitagao em relagdo ao tempo

!Sistema Digital de Anélise de Vibracoes. Disponivel em http://www.teknikao.com.br/sdav.
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para conclusao deste trabalho, nao foi explorado em detalhes é o MESYS AG®?

Segundo sua documentacao, esta ferramenta é focada em dimensionamento de elemen-
tos de maquinas como engrenagens, eixos, elementos de fixa¢ao, rolamentos, entre outros.
Em sua base de dados encontra-se uma grande quantidade de equipamentos ja modela-
dos e com suas propriedades de rigidez e amortecimento disponiveis para consulta, o que
facilita bastante na modelagem de equipamentos.

O ultimo programa cotado para utilizagao foi o ADAMS da MSC Software. Segundo
sua documentacao, este programa ¢ empregado em simulacoes dinamicas de multiplos
corpos, uma abordagem semelhante a do préprio Ansys em alguns de seus modulos e por
isso também foi descartado.

Por fim, caso o leitor queira verificar ou utilizar algum dos modelos computacionais
mencionados ao longo deste documento, estes estao disponiveis publicamente no seguinte

repositorio: https://github.com/64J0/TCC-assets.

5.4 Propostas de continuacao

Devido a imensa quantidade e profundidade dos assuntos tratados neste trabalho al-
guns detalhes foram negligenciados propositalmente, visando conseguir entregar este do-
cumento em tempo habil.

Uma das primeira coisas que pode-se melhorar consiste na simulagao estatica estrutural
do modelo em C'AD do rolamento 6201-2Z realizado no Ansys.

Segundo alguns materiais encontrados em féruns da prépria empresa, idealmente nao
deveria ser utilizado os elementos de contato do tipo Bonded, todavia, na configuracao e
no bloco escolhido para realizar esta simulagao (Static Structural), este contato foi o que
mostrou os resultados mais condizentes com uma resposta real.

Outra proposta de continuidade consiste em aplicar os demais modelos matemaéticos,
incluindo os mais modernos, e comparar seus resultados entre si, destacando os pontos de
maior diferenca e validando com medicoes realizadas na bancada real.

Voltando elementos mencionados no capitulo 3, onde foram apresentados os elementos
da bancada, pode-se fazer a simulagao considerando o conjunto completo, levando em
conta os efeitos da excitacao pela base, desalinhamento do rotor, entre outras caracteris-
ticas importantes.

Continuando, a maior lacuna apresentada por este trabalho foi justamente a falta da
validacao dos resultados na bancada real, portanto, como proposta de continuagao pode-se
realizar o levantamento das caracteristicas do rotor baseando apenas em dados colhidos

no laboratoério.

2MESYS Software for mechanical engineering. Disponivel em: https://wuw.mesys.ag/.
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5.4. Propostas de continuagao

Por fim, a ultima ideia de continuacao apresentada também faz uso do Ansys, onde
neste trabalho de continuacao os outros blocos aplicaveis a simulagoes dinamicas de rotores
mencionados no capitulo de metodologia (Harmonic e Transient) seriam utilizados para

complementar a caracterizacao da bancada.

136



Apéndice

Modelagem da bancada no ROSS

Segue abaixo os codigos em Python utilizados neste trabalho para modelar a bancada

didatica com o ROSS e realizar as andlises mencionadas no texto.

import os
from pathlib import Path
import ross as rs

import numpy as np

# MATERIAL

#

# E - Médulo de young

# G_s - Médulo de cisalhamento (shear)

# Poisson - Coeficiente de Poisson

# rho - Densidade do material

ABNT1020 = rs.Material (name="ABNT1020", rho=7850, E=2el1l, Poisson=0.29)
ASTMA36 = rs.Material (name="ASTMA36", rho=7850, E=2el1l, G_s=7.93e10)
#

# EIXO

#

L = [0.3, 0.3, 0.052] # comprimento

id =0 # diametro interno

o_d = 0.0127 # didmetro externo

N_shaft = 3 # quantidade de elementos
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shaft_elements = [
rs.ShaftElement (
n=i,
L=L[i],
idl=i_d,
odl=o_d,
material=ABNT1020,
shear_effects=True,
rotary_inertia=True,
gyroscopic=True,
tag=(f"Elemento {i} do eixo")
)

for i in range(N_shaft)

#

# DISCO
#

# Utilizando as propriedades geométricas:

disk_geo = rs.DiskElement.from_geometry(
n=1,
material=ASTMA36,
width=0.01,
i_d=0.0127,
0_d=0.1807,

tag="Geometria do disco"

# ROLAMENTOS E VEDACOES

N_bearing = 2
n_balls =7
d_balls = 0.006
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fs = 10
alpha = (np.pi / 18)
bearings = [

rs.BallBearingElement (

n=i%*2,

n_balls=n_balls,

d_balls=d_balls,

fs=fs,

alpha=alpha,

tag=(f"Rolamento de esferas {il}")
)

for i in range(N_bearing)

#
# ROTOR
#

rotor = rs.Rotor(shaft_elements, [disk_geo], bearings)

rotor.plot_rotor ()

#

# DIAGRAMA DE CAMPBELL
#

samples = 50

speed_range = np.linspace(20, 1000, samples) # [rad/s]

campbell rotor.run_campbell (speed_range)

campbell.plot()
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Apéndice

Roteiro de pratica virtual - Bancada didatica

B.1 Resumo da pratica

O presente roteiro apresenta um conjunto de atividades a serem realizadas com auxilio
de um computador, dai o nome pratica virtual. Seu objetivo principal é o de introduzir
alguns conceitos tedricos da area de dinamica de rotores, fazendo uma ligacao entre topicos
de dinamica, vibracgoes e manutencao.

Nesta pratica sera utilizado um programa gratuito e open source que foi inicialmente
desenvolvido por uma equipe de pesquisadores da UFRJ chamado ROSS.

Inicialmente serao apresentados os topicos que objetivam encontrar o modelo mate-
matico/computacional do sistema e em sequéncia sdo definidos os tépicos relacionados a
analise deste modelo encontrado.

Por fim sdo apresentadas algumas referéncias tteis para entendimento das atividades.

B.2 Preparacao

Primeiramente, para realizacao dos passos seguintes serd necessario ter o compilador
de Python versao 3 instalado em sua maquina. Atualmente esta ferramenta esta disponivel
para todos os sitemas operacionais mais comuns: Windows, Linuz e Mac.

A primeira tarefa é justamente baixar e instalar a versao LTS™ deste programa. Este
software é essencial para as atividades posteriores que serao realizadas utilizando um
pacote com varias ferramentas de andlise de vibragoes em rotores chamada ROSS - Ro-
tordynamics Open Source Software.

Apés ter instalado o Python temos a disposicao um gerenciador de pacotes chamado
pip. Parainstalar o ROSS localmente devemos abrir uma nova guia no prompt de comando

e digitar:

pip install ross-rotordynamics

Long-Term Support
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B.3. Atividades

Por fim, podemos também instalar uma IDE? para escrevermos os cédigos. Embora
nao seja a escolha mais comum para desenvolver programas em Python, nesta pratica sera
recomendada a utilizagao do Visual Studio Code, que também esta disponivel para os trés

sistemas operacionais mais utilizados.

B.3 Atividades

Esta secao sera dividida em topicos, onde as primeiras atividades visam apresentar
conceitos da modelagem de rotores e em seguida sao abordadas as possiveis andlises com
o ROSS.

Como sistema a ser estudado, considere o modelo apresentado nas figuras B e B2
que sao apresentadas e descritas mais abaixo.

Considere o sistema mostrado na figura B abaixo, sendo R#1 e R#2 rolamentos do
modelo 6201-2Z, produzidos pela SK F e montados em mancais considerados totalmente

rigidos.

78 /lQ A, 295 295 A, /lQ 52

R#1 R#2

Figura B.1: Desenho técnico de uma bancada e suas dimensoes consideradas.

Além disso, considere que o disco do rotor tem as medidas mostradas na imagem B2

abaixo.

2Um programa especifico para escrever cédigos onde sdo fornecidas diversas ferramentas que facilitam
este processo.
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Figura B.2: Desenho técnico do disco e suas dimensoes.

Observacao: Considere que o eixo do sistema apresenta um perfil circular e constante ao
longo de toda sua extensao. E que portanto, conferindo a medida na figura B, é de 12,7

mm.

B.3.1 Criacao do modelo

Nesta primeira etapa serao abordados apenas tépicos relacionados a modelagem do
sistema. Ao final teremos a disposicao um modelo matricial composto por elementos de
inércia, rigidez e amortecimento.

Considere que o eixo é constituido por aco ABNT 1020 e o disco é composto pelo
aco ASTM A36. Conforme mencionado anteriormente, a ferramenta recomendada para
realizacao destas atividades é o ROSS - Rotordynamics Open Source Software.

Portanto, sera necessario conhecer um pouco da sintaxe de Python para concluir o

topicos abaixo. Enfim, a seguir sao apresentados os passos para realizacao da prética.

1. Crie os modelos dos materiais utilizados no sistema considerado;

2. Crie o modelo do eixo, considerando que este tenha a secao transversal circular e
com diametro constante de 12,7 mm. Para esta atividade escolha o modelo de viga

de Timoshenko pois este considera os efeitos da inércia rotativa e cisalhamento;

Observacao: Nao foi especificada a quantidade de elementos que devem ser utilizadas

nesta etapa. Todavia, utilize um valor superior a 4 elementos.

142



B.3. Atividades

3. Crie o modelo do disco. Este elemento sera responsavel por definir as propriedades

de inércia do sistema.

Observagao: Dentre as possibilidades de criagao deste componente, recomenda-se a
utilizagao da ferramenta onde devem ser informadas as propriedades geométricas e

dados do material constituinte.

4. Crie o modelo do rolamento. Na maior parte dos modelos dinamicos de rotores, o
eixo é considerado flexivel quando comparado aos rolamentos e mancais, todavia,
este elemento contribui diretamente com a rigidez e sobretudo com o amortecimento

do sistema.

Observacao: O ROSS fornece véarios métodos para definir este componente, todavia,
como o rolamento considerado no sistema é do tipo de esferas, recomenda-se a
utilizagao do BallBearingElement.

5. Crie o modelo do rotor utilizando os modelos desenvolvidos nos tépicos anteriores.

Observagao: Para visualizar o modelo construido (considerando que este é chamado

de rotorModel) é possivel utilizar o comando:

rotorModel.plot_rotor();

B.3.2 Analise do modelo

Apés finalizar as atividades dos tépicos anteriores conseguimos obter um modelo ma-
temdtico/computacional para o rotor que estamos estudando. Com isso, a préxima etapa
consiste em analisar este modelo, observando quais informacoes valiosas ele pode nos

fornecer.

1. Execute uma andlise estatica. O objetivo deste procedimento é determinar a defor-

magao estatica devido a efeitos gravitacionais (devido ao peso do eixo e disco).

Observagao: No ROSS esta andlise informa também os valores do momento de

flexao e forca de cisalhamento em cada né do modelo.

2. Execute uma anélise modal. O objetivo deste procedimento ¢ determinar as frequén-

cias naturais do sistema, a razao de amortecimento e o modos de vibrar deste.

3. Determine o diagrama de Campbell do modelo. O objetivo deste procedimento é

determinar regioes de operacao seguras do equipamento. A descricdo matematica
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e definicao fisica deste diagrama nao serd apresentada aqui, todavia existem vérias

referéncias bibliograficas que tratam do tema®.

Observagao: Através desta andlise é possivel encontrar os valores das velocidades

criticas do sistema também.

4. Determine a resposta do sistema no dominio da frequéncia. O objetivo desta andlise
é determinar o valor da amplitude e defasagem do rotor em varias frequéncias de

excitacao possiveis.

Observagao: Nesta etapa é recomendado gerar o grafico de Bode do resultado, pois
0 mesmo separa os valores da amplitude dos valores da defasagem, tornando seu

entendimento mais simples.

5. Determine a resposta do sistema ao desbalanceamento. No ROSS é possivel simular
a influéncia de um desbalanceamento no sistema, podendo definir sua magnitude e
fase, obtendo a resposta no dominio da frequéncia e uma visualizacao grafica da

deflexao causada.
6. Determine a resposta do sistema no dominio do tempo.
7. Determine o mapa de velocidades criticas sem amortecimento do sistema.

Apods passar por todas estas etapas sera possivel descrever varias propriedades do
sistema dinamico, sendo estas informacoes cruciais para o projetista ou utilizados do
equipamento mecanico no meio industrial.

Destaca-se que diversas técnicas de manutencao preditiva levam em consideracao o
monitoramento de fenémenos vibracionais em equipamentos para determinar a "saiude’do
mesmo.

A préxima etapa, considerada extremamente importante, consiste em validar estes re-
sultados com base em medicoes realizadas na bancada real. Todavia, os topicos referentes

a esta atividade nao sao tratados neste roteiro.

B.4 Referéncias bibliograficas recomendadas

Conforme encontrado ao longo do texto, algumas referéncias sao destacadas como
fundamentais para a compreensao das atividades realizadas nesta pratica. Nesta secao
estas referéncias serao abordadas novamente e outras dicas de pesquisa serao fornecidas.

Para um entendimento mais superficial da area de vibragoes mecanicas nao serd re-
comendado nenhum livro especifico pois a grande maioria dos livros com esta finalidade

cumprem seu papel primorosamente.

3Por exemplo o livto Dynamics of Rotors and Foundations escrito por Krimer, E.
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Iniciando entao a parte tedrica focada na drea de dinamica de rotores, temos a dis-
posicao varios bons livros, sendo a grande maioria apenas em inglés. Como referéncia
principal, sobretudo por ser a fonte utilizada para construcao de grande parte dos algo-
ritmos do ROSS, recomenda-se a leitura do livro Dynamics of Rotating Machines escrito
por Friswell, M.I. e Penny, J.E.T. e Garvey, S.D. e Lees, A.W..

Outra referéncia recomendada para entendimento de algumas relagdoes matematicas,
modelos e fenomenos dinamicos, que inclusive foi citada ao longo dos tépicos anterior-
mente, é o livro Dynamics of Rotors and Foundations escrito por Krdmer, E..

Para a parte computacional a principal bibliografia recomendada é justamente a do-
cumentacao fornecida pela equipe que estd desenvolvendo o ROSS?.

Caso ainda fique alguma duvida especifica sobre a utilizacao das ferramentas mencio-
nadas, recomenda-se procurar em féruns da internet como StackOverflow, YouTube, ou no
proprio repositério do projeto ROSS no GitHub, através da aba de Issues onde é possivel

interagir com os mantenedores do repositorio.

4https ://ross-rotordynamics.github.io/ross-website/tutorials.html
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