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RESUMO

CARVALHO, Bruno Mota de; MELLO, Gustavo de. Estudo teorico do
comportamento dindmico de maquinas rotativas. 2017. 97 f. TCC (Graduacéo) -
Curso de Engenharia Mecanica, Universidade Tecnologica Federal do Parana,
Cornélio Procépio, 2017.

Este trabalho consiste no estudo tedrico do comportamento dinamico de maquinas
rotativas com simulagdes em ambiente computacional, usando um modelo de
elementos finitos e tendo como base o software MATLAB, visando a compreenséo
dos principais fendmenos dinamicos envolvidos durante a operacgéo do sistema, assim
como modos de vibracgéo, velocidades criticas e a resposta ao desbalanceamento. Em
seguida, realizou-se andlises com base na norma API 684 com a finalidade de avaliar
se o comportamento dinamico do sistema estaria dentro dos parametros permitidos.

Palavras-chave: Dindmica de rotores. Velocidades criticas. Diagrama de Campbell.
API| 684.



ABSTRACT

CARVALHO, Bruno Mota de; MELLO, Gustavo de. Theoretical study of the
dynamic behavior of rotary machines. 2017. 97 f. End-of-Course work (Bachelor
of Engineering) - Federal Technology University of Parana, Cornélio Procopio, 2017.

This work consists of a study of the dynamic behavior of rotating machines with
simulations in a computational environment, using a finite element model and based
on MATLAB software, aiming at an understanding of the main dynamic phenomena
involved during a system operation, as well as Vibration, critical speeds and unbalance
responses. Next, perform analyzes based on the APl 684 standard for an evaluation
purpose if the dynamic behavior of the system would be within the allowed parameters.

Keywords: Dynamics of rotors. Critical speeds. Diagram of Campbell. API 684.
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1 INTRODUCAO

Nestes tempos, em que a tecnologia se desenvolve com extrema rapidez e
gue a busca pela redugéo de custos nunca foi tdo importante, tem se exigido cada vez
mais do setor industrial, em busca de maquinas mais eficientes, capazes de produzir
com qualidade, seguranca e custos reduzidos, visando atender um mercado
extremamente competitivo e exigente.

Nesse contexto, 0 segmento de maquinas rotativas € um dos mais solicitados.
Tais méaquinas, solicitadas ao maximo desempenho, sdo submetidas a ambientes
agressivos e a condicdes extremas, como de carregamentos excessivos, altas
velocidades e elevado tempo de utilizacdo. Logo, sua confiabilidade é colocada em
prova, tornando-se um fator de suma importancia tanto na fase de projeto quanto na
fase operacional. Por tais motivos, surge a necessidade de compreender o
comportamento dindmico das maquinas rotativas. E de crucial importancia que o
projeto da maquina garanta que enquanto ela esteja iniciando o funcionamento, até
chegar na sua velocidade de operacgdo, e durante a mesma, a maquina nao exceda
os limites de vibragdo aceitaveis, pois vibracdes excessivas podem causar danos aos
mancais, as estruturas e resultados desastrosos. (FRISWELL et al. 2010).

Logo, o projetista que entende o comportamento de maquinas rotativas &
capaz de avaliar se a maquina estara em boas condicbes de uso, dentro de
parametros pré-estabelecidos, trabalhando de maneira eficaz e segura, garantindo
assim a confiabilidade do equipamento e consequentemente do processo em que 0
mesmo esta envolvido.

Para compreender o comportamento dinamico de maquinas rotativas deve-se
empregar técnicas de modelagem computacional, tal como Método dos Elementos
Finitos, para elaborar modelos que fornecam resultados semelhantes ao
comportamento dindmico de maquinas rotativas reais. Dentre as principais analises
gue devem ser realizadas, pode-se citar: o calculo das velocidades criticas, a analise
da resposta do sistema sujeito a forcas de desbalanceamento de massa e a analise
de estabilidade (BORGES, 2013).

Por fim, o presente trabalho torna-se uma ferramenta para auxiliar os

pesquisadores e engenheiros a compreender melhor o comportamento dinamico de
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tais sistemas e quais parametros merecem maior atencdo, visando uma maior

eficiéncia, confiabilidade, seguranca e desempenho.
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2 OBJETIVOS

Neste trabalho, pretende-se elaborar e simular computacionalmente modelos
numéricos de maquinas rotativas baseados no Método dos Elementos Finitos com a
finalidade de investigar os principais fendmenos envolvidos no comportamento

dindmicos destes sistemas, confrontando tais investigagcdes com a norma API| 684.

2.1 OBJETIVOS ESPECIFICOS

. Revisar literaturas especializadas em analise de vibracdes e dinamica
de maquinas rotativas;

. Investigar o comportamento dindmico de maquinas rotativas com base
em simulacdes computacionais;

. Desenvolver rotinas computacionais em ambiente MATLAB® /
Simulink®, para auxiliar na analise do comportamento dindmico de maquinas
rotativas;

. Avaliar o comportamento dinamico do sistema e confronta-lo com as

principais normas vigentes na area.
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3 FUNDAMENTACAO TEORICA

Nesta secdo serdo apresentadas todas as fundamentacdes tedricas que

embasaram o projeto.

3.1 CARACTERISTICAS DOS ELEMENTOS DE ROTORES

Inicialmente, para a formulacdo de um modelo simples e representativo do
comportamento dindmico de sistemas rotativos, € necessario identificar os diversos
componentes que os compdem. Basicamente os elementos principais de um rotor
simples séo: o disco, o eixo (também conhecido como arvore), os mancais e os selos
mecanicos (Lalanne; Ferraris 1998). Contudo, também €& necessario levar em conta
os efeitos do desbalanceamento de massa, que é considerado uma das principais
fontes de excitacdo que atuam sobre rotores.

Para obter uma modelagem adequada dos sistemas rotativos, os elementos
devem ser caracterizados por expressdes que descrevem a sua energia cinética. No
entanto, para se caracterizar o eixo, também é necessario levar em consideracdo a
energia potencial de deformacéo, com o objetivo de calcular as forcas atuantes sobre
0 eixo. Logo, deve-se empregar o principio do trabalho virtual.

Para a obtencdo das equacdes de movimento sdo seguidos 0s seguintes
passos:

. Calcular a energia cinética, a energia potencial de deformacdo e o
trabalho virtual das forcas externas para cada elemento do sistema;

o Escolher um método numérico para resolver o problema. Se o sistema
possuir um numero reduzido de graus de liberdade, é possivel utilizar o método de
Rayleigh-Ritz, caso contrario, deve-se empregar o método dos Elementos Finitos;

o Aplicar a equagéo de Lagrange, dada pela equagao (1):
i{i}—ﬂ+%:Fqi i=123..,n Q)
dtlog, ) dq; oq
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Onde:

g,: séo as coordenadas generalizadas

d,: sao as derivadas das coordenadas generalizadas em relagéo ao tempo
Fq,: séo as forgas generalizadas

U :é a energia de deformacéo do sistema

T : € a energia cinética do sistema

tq,: € o tempo

n: namero de graus de liberdade

Nas préximas secdes, cada elemento serd abordado mais detalhadamente.

3.1.1 Elemento tipo disco

Para sistemas simples € comum assumir que o disco é rigido, ou seja, nao
sofre qualquer tipo de deformacdo. Desta forma, ignora-se sua energia potencial
elastica de deformacao, levando em consideracdo apenas a sua energia cinética. Na
figura 1 apresenta-se um elemento tipo disco, juntamente com seu sistema de

coordenadas.

.

X
Figura 1 — Elemento Tipo Disco
Fonte: Autoria propria.
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Na figura 1 nota-se que existem dois sistemas de eixos coordenados:
R,(X,Y,Z) e R/(X,Y,Z). O primeiro & um referencial inercial e o segundo é um
referencial movel com sua origem localizada no centro geométrico do disco. Estes
dois sistemas de coordenadas podem ser relacionados através do emprego dos trés
angulos v, 6 e ¢, que representam rotacdes em torno dos eixos z, x e vy,
respectivamente. Na equacao (2) apresenta-se a matriz de transformacao entre os
sistemas R,(X,Y,Z) e R/(X,Y,Z).

X COS@CoSy —sengsen@dseny COS@Seny +sengsendcosy —sengcosd | | X
yr= —cosdseny cos@cosy sené 1Y @)
z SEN@CoSy + Ccosgsendseny  sengseny —CoS@psSendcosy  COS¢Cosd z

Além disso, também é possivel relacionar a velocidade angular nos dois

sistemas de coordenadas, conforme apresentado na equacao (3).

o, —ycosfseng + 0 cosd
w={o, = $+yrsend (3)
, 0send +y cosH cosg

Na equacao (4) apresenta-se a expressao da energia cinética para um disco

simétrico (I, =1,,), considerando que os angulos ¢ e y sdo pequenos e que a

velocidade angular € constante.
TD:%MD(UZ+W2)+%IDX(92+1/)2)+%IDy(QZ+ZQl/}0) &)

Onde u e w representam as coordenadas do ponto ¢ no sistema R,(X,Y,Z).

Entretanto, para descrever o movimento do disco sdo utilizadas duas translacdes e

duas rotacdes, conforme apresentado na equagéo (5):
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q= (5)

Com base na equacao de Lagrange (1), na equacao da energia cinética total
(4) e usando o vetor de coordenadas generalizadas (5), obtém-se a matriz de massa

M, e a matriz giroscopica do modelo GD, apresentadas pelas equacdes (6) e (7).

Mp = (6)

Gp = (1, Qu6) = (7)

o O O o
o O O o

Finalizando, deve-se enfatizar que caso o disco seja assimétrico (I, #1,,),

obtém-se um sistema diferencial de dificil solucéao.

3.1.2 Elemento tipo arvore

O elemento tipo arvore € concebido como uma viga de secdo transversal
circular e contribui significativamente tanto para a massa quanto para a rigidez do
sistema. Portanto, na sua formulacdo leva-se em consideracdo tanto a energia
cinética quanto a energia potencial de deformacéo, que serdo tratadas a seguir. Ja a

sua influéncia sobre o efeito giroscopio € bem mais branda, mas nem por isso deve
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ser desprezada, pois € um dos fatores que afetam o acoplamento entre dois planos

de flexdo (FRISWELL et al. 2010). Na figura 2 apresenta-se uma ilustracdo do
elemento tipo arvore de comprimento L.

“_;r-l

L
..-r""f‘_____““\

B2y

""{1

b u; us
A

Figura 2 — Elemento Tipo Arvore
Fonte: Lalanne; Ferraris (1998).

3.1.2.1 Energia cinética

A formulacdo da energia cinética do eixo pode ser derivada a partir da
formulacdo da energia cinética do elemento tipo disco, dada pela equacgéo (4), que

aplicada a um elemento tipo arvore de comprimento L resulta na equacéo (8):

L

L
T, _p—zsj(u2+w j +y? y+pILQ2+2pIij9dy (8)
0 0

Onde:

£ massa por unidade de volume;

S: area da secéao transversal da viga;

| : momento de inércia de area da secdo transversal da viga em relacdo a

linha neutra.

Na equacdao (8) observa-se que a primeira integral € a expressao da energia
cinética de uma viga em flexdo e a segunda integral representa o efeito secundario da

inércia de rotacéo, considerando-se uma viga de Timoshenko. O termo pILQ? é uma
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constante e ndo possui influéncia nas equacées. Ja o ultimo termo representa o efeito

giroscopico.

3.1.2.2 Energia potencial de deformacéo

Na figura 3 apresenta-se a secao transversal de uma viga sujeita a flexao.

Figura 3 — Coordenadas do Centro
Geométrico C e de Um Ponto B
Arbitrario na Secao Transversal do
Eixo

Fonte: Lalanne; Ferraris (1998).

Com a finalidade de determinar a energia potencial do ponto B(x,z), é

necessario definir a sua deformacéo longitudinal ¢ que, segundo a formulagéo de viga

de Timoshenko, é dada pela equacéo (9):

ot 0w 1(au*]2 1(5\/\/*}2
E=—X—5—I—+= +—| — 9)
oy oy® 2\ oy

Onde:
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U =ucosQt —wsenQt — deslocamento do centro geométrico em relacdo ao
eixo x;

W =usenQt —wcosQt — deslocamento do centro geométrico em relagéo ao
eixo z;

Para facilitar a analise, a equacéo (9) pode ser dividida em duas partes, onde

a primeira engloba os termos lineares &, e a segunda os termos néao lineares ¢,,,

conforme a equacéo (10).

E=¢&+&, (20)

Portanto, a energia de deformacao pode ser calculada, conforme as equacdes
(11) e (12).

U, =%J;5T0'dr (11)
o=Ee¢ (12)
Uy == | €TEedT i, (13)

Onde:

T : transposto da matriz;

o : tensdo normal;

E : médulo de Young.

Desta forma a equacéo da energia potencial de deformacéo fica conforme a
equacao (14).

U, = %L(elz +2¢ &, +gn|2)dr (14)

Como a segdo transversal da viga € simétrica em relagéo aos eixos x e z,

tem-se, segundo a equacéo (15).
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[z &ydz =0 (15)

Como o terceiro termo na integral da equacdo (14) representa efeitos de
segunda ordem, serdo desconsiderados nesta analise. Sendo assim, a expressao

para a energia potencial de deformacéo fica, conforme as equacdes (16) e (17).

E | o%u" _ow’
U, :Eljs(_x v -z?Jdey (16)
E o) ow' ) %" a*w’
Ul:—” x| —| +2°| — | +2x¢—-— |dSdy (17)
248 oy oy - oy

Analisando-se a equacao (17), verifica-se que o terceiro termo na equacao se
anula devido a simetria. Além disso, é possivel identificar a influéncia dos momentos
de inércia de &rea em relagcdo aos eixos x e z, que sdo dados pela equacdes (18) e
(19).

l, = LdeS (18)
|, = szds (19)

Desta forma, substituindo as equacgdes (18) e (19) na equacéo (17), tem-se a
equacao (19).

EL (o) 2w )
Uy == ([, 22| - [ 22| |d 20
21{ [ay j an ” ’ )

Para casos nos quais o eixo estd submetido a uma for¢ca axial constante F,,

€@ necessario considerar esta contribuicdo adicional na energia potencial de

deformagé&o do sistema, conforme a equacao (21).
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0

+? Enl dr (21)

O e
)
o
!

T

O ey

Na equacgdo (21), a primeira integral se anula devido a simetria da se¢éo
transversal. Substituindo a equacéo (8) na equacéo (21), a contribuicdo da forga axial

constante na energia potencial de deformacédo pode ser obtida pela equacao (22).

BRI

Com base nas expressdes para U, e U,, é possivel calcular a energia

potencial de deformacéao total para o elemento tipo arvore, segundo a equacao (23).

oSG AT s 5 e

Como o sistema em questao é simétrico e ndo amortecido, € possivel evitar o

aparecimento de termos periédicos dependentes do tempo nas equacdes de
movimento (FRISWELL et al., 2010; LALANNE; FERRARIS, 1998). Para tanto, deve-
se expressar a energia potencial de deformacao do elemento tipo arvore em funcao
de u e w, que sdo os deslocamentos em relacdo ao sistema de referéncia
estacionario. As equacdes (24) e (25) expressam a energia potencial de deformacéo

do elemento tipo arvore em funcdo de u e w.

U =ucosQt —wsenQt (24)

W' =usenQt —wcosQt (25)

Desta forma, a equacao (23) pode ser reescrita conforme a equacao (26).
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L 2 20\ 2 2000\
U :EI Iz(cosﬂta—g—senﬂta—\g’} +Ix(setha—g+cotha—\Q’J dy
2 oy oy oy oy

(26)

Devido a simetria da se¢do transversal do eixo, (I, =1, =1), a equacéo (26)

pode ser simplificada pela equacéo (27).

U, =Etl(gj +(82\2’j }deri_L[
2 o \oy oy S%

3.1.3 Mancais

BRG

Os mancais sao responsaveis pela conexdo entre o sistema rotativo
(eixo/disco) e as partes fixas, representadas pelas bases e fundacdes da maquina.
Desta forma, os mancais limitam ou guiam os movimentos da arvore, absorvendo
energia neste processo.

Na maior parte dos diversos tipos de mancais disponiveis, a relacdo entre
carregamento e deflexdo nao é linear, sendo também funcéo da velocidade de rotacéo
da arvore. Entretanto, com a finalidade de simplificar a analise, geralmente assume-
se que a deflexdo nos mancais € uma fun¢éo linear do carregamento (FRISWELL et
al. 2010). Esta aproximacédo fornece resultados bastante razoaveis quando se lida

com pequenos deslocamentos. Na figura 4 apresenta-se o0 modelo de um mancal.
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Figura 4 — Modelo do Mancal
Fonte: Ujihara (2011).

Observando a figura 4, k

k,, C, e C

2z

representam a rigidez e os
coeficientes de amortecimento nas dire¢cdes x e z, respectivamente. J4 k, e ¢
indicam a rigidez e o coeficiente de amortecimento, aplicados na direcao x com efeitos
na direcéo z.

Para encontrar as componentes F, e F, da forca generalizada pode-se
utilizar o conceito de trabalho virtual, segundo a equacgéao (28)

MW =

—k udu—k,,wou -k, wow -k, udw—c, udu —c,,Wwou —c,,wWow —c, usw  (28)
Ou, de uma forma mais compacta, mostrada pela equacéo (29)
MW =F,d+F, v

(29)
Colocando em forma matricial, obtém-se a equacéo (30)

F k

u XX k Xz u Y XX C Xz u
I:W k X k zZ w c X Y

(30)
z W

Em geral, k., # k,, € cyx # C,,, além disso, € muito comum encontrar casos
em que k,, # K,y € Cyy F Cyy

25
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Considerando o caso em que as equagbes sdo descritas usando
componentes dos deslocamentos no referencial R fixo no disco e supondo que apenas
k.. € k,, sdo diferentes de zero, a expressao do trabalho virtual pode ser dada pela

equacao (31):

AW =k, (u” cosQt +w'sen Qt)- (" cosQt + w"sen Qt) 31)
-k, (— u'senQt +w’ coth)' (— A sen Ot + S coth)
Ou pela equacao (32):
W = —{(kXX cos® Qt +k,,5en’Qt ™ + sen 20t (k,, —k, )w}é‘u
(32)

sen 20t

—{(kxxseant +k, cos’ Qtlw" + (k,, —k, )U:|5N

Analisando-se a equacao (32), pode-se concluir que se k,, # k,, 0S termos
provenientes dos mancais serdo fungbes do tempo, caso seja utilizado como
referéncia o sistema de coordenadas rotativo R, levando a equacdes de dificil solucao.
Desta forma, as equacdes do rotor devem ser escritas em relacdo ao sistema de

referencia inercial R,.

3.1.4 Desbalanceamento de massa

O desbalanceamento é uma das principais forcas dinAmicas que atuam em

sistemas rotativos. Pode ser definido por uma massa m, , localizada a uma distancia

d a partir do centro geométrico do eixo. Partindo-se destes parametros e levando-se
em consideracao a velocidade de rotacdo Q, é possivel calcular a sua energia cinética
T,.

u
Considerando que a massa sempre estara localizada em um plano
perpendicular ao eixo y e fixa em relacdo a este em uma determinada coordenada
constante (figura 5), entdo a sua posicao no referencial inercial R, sera dada pelo vetor

0D, segundo a equacgao (33).
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u-+dsenQt
oD = cte (33)
w+d cos Qt

my,
p @ £t
}
a\!
———— ]

tC
1

!

I

- |
X u 0
Figura 5 — Desbalanceamento
Fonte: Lalanne; Ferraris (1998).

Derivando a equacdo (33) determina-se a velocidade da massa my,

representada pela equacéo (34).

u+dQcosQt
V= dob = cte (34)
dt
W —d Qsen Qt

Desta forma, € possivel calcular a energia cinética da massa de

desbalanceamento, conforme a equacéao (35).

u

T :%(u2 FW2 + Q%2 + 200 cosOt — 2Qchirsen Ot (35)

O termo m,,Q%d?/2 é uma constante e, portanto, ndo influencia as equacoes.
A massa mu € muito pequena em comparacao a massa do rotor, portanto a expressao

da energia cinética pode ser escrita segundo a equacao (36).

T, = m,Qdu( cosQt —vsen Qt) (36)
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Aplicando-se a equacdo de Lagrange na equagado (36) chega-se a uma
expressao para descrever a forga centrifuga.

3.2 MONO ROTORES

Quando se aplica a equacao de Lagrange a um sistema de um mono rotor,
em geral, obtém-se as equacdes (37) e (38).

Mé +C(Q)5 + K& = F(t) (37)

F(t)=F, +F, senQt + F, cosQt + F, sensQt + F, cossQt + F, senwt + F, cosat ~ (38)

Onde:

J: vetor contendo todos os deslocamentos modais;
M : matriz de massa simétrica;

C: matriz assimétrica, contendo a matriz anti-simétrica devida ao efeito

giroscopico em fungdo de Q e a matriz de amortecimento, que geralmente é
assimétrica devido as caracteristicas dos mancais;

K: matriz de rigidez, que frequentemente é assimétrica devido as

caracteristicas dos mancais
F(t) :vetor das forcas, que inclui uma forca constante F,, que corresponde,
por exemplo, aos efeitos da gravidade; F,, F,correspondem ao desbalanceamento;

F, e F; sdo devidas a forcas assincronas. Por fim, F, e F, correspondem as forgas

harmdnicas fixas no espaco.
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3.3 SOLUCAO DAS EQUACOES DE MOVIMENTO

Com base no exposto nas secOes anteriores, € possivel afirmar que a
equacao do movimento para rotores assume a seguinte forma geral, conforme a

equacao (39).
Mé +Co +Ké = F(t) (39)

A partir da equacéao (39), € necessario realizar as seguintes analises:

. Obtencao das frequéncias naturais em funcao da velocidade de rotacéo
(Diagrama de Campbell) e determinacéo das zonas de instabilidade;

o Avaliagdo dos efeitos sobre o comportamento do sistema devidos as
seguintes forcas de excitacdo: desbalanceamento de massa, forca assincrona e forca

harménica fixa no espaco.

3.3.1 O método pseudo modal

O método pseudo-modal (LALANNE; FERRARIS, 1998) permite reduzir a
ordem da equacéo do movimento do rotor de forma a utilizar apenas os modos mais
significativos do sistema ndo giroscopico associado, sem perda significativa na
qualidade dos resultados. Portanto, o nimero de graus de liberdade do sistema
original pode ser reduzido, diminuindo consideravelmente os esfor¢os computacionais
requeridos para a solugdo numérica do problema. Além disso, permite considerar o
amortecimento modal nas equagfes de movimento, 0 que € bastante interessante
gquando o amortecimento do sistema é baixo e 0s modos sao relativamente
desacoplados.

A partir da equagdo do movimento do sistema reduzido em coordenadas
modais, calcula-se a resposta do sistema as forcas de excitacdo sincronas,

assincronas e fixas no espaco.



30

Aplicando a equacao (39) a um sistema homogéneo, ndo giroscopico e ndo
amortecido, € possivel definir uma base modal a partir das solugdes da expresséo

resultante, dada pela equacéo (40):
MS+K'6=0 (39)

Onde M é a matriz de massa e K~ é a matriz de rigidez obtida a partir da

matriz K com os termos de rigidez cruzada k,, e k, , introduzidos pelos mancais

X !
cancelados. O sistema dado pela equacdo (39) € resolvido para 0s primeiros n

modos, que sdo agrupados na matriz dada pela equagéo (41):

=1d.....4,} (41)

Em seguida, a matriz dos modos pode ser usada para obter um novo sistema

de equacdes, a partir da seguinte relagcdo mostrada pela equacéo (42).
o=¢p (42)

Substituindo a equacio (42) na equacio (40) e pré-multiplicando por ¢'

obtém-se a equacéo (43).

PMPp+4 CQpp+g Kgp=¢"F(t) (43)

O amortecimento modal pode ser incluido nas equacfes de forma analoga ao

sistema de um grau de liberdade. Para tanto, os termos ¢, sdo adicionados a diagonal

da matriz ¢T C¢, conforme equacéo (44).

¢ =20, K, -4 Mg, (44)

Os valores de «;, o fator de amortecimento modal, s&o obtidos

experimentalmente ou a partir da experiéncia do analista.
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3.3.1.1 Frequéncias naturais, diagrama de Campbell e zonas de instabilidade

Na auséncia de forcas externas, a equacao (44) assume a seguinte forma,

conforme a equacéo (45).
TMPp+4'C(Qp+9 Kpp=0 (45)

As soluctes da equacao (45) devem ser determinadas para diferentes valores

de Q, segundo a equacéao (46).
p = Pe" (46)
Desta forma, obtém-se a equacéao (47).
[r2m+rc+k]P=O (47)

Onde, tem-se, segundo as equacdes (48), (49), (50) e (51).

m=¢"M ¢=diaglp," Mg, | (48)
k=¢"K ¢=diaghp K, |+ 4 K4 (49)
c=¢'C¢=diag{C,} (50)
K"=K-K" (51)

A equacéo (47) assume a seguinte forma, mostrada pela equacao (52),

{rp}
- (52)
P

guando escrita em notacédo matricial:



32

A equacdao (52) fornece raizes complexas e podem ser obtidas, por exemplo,

utilizando o método QR. A forma dos autovalores € apresentada pela equacéo (53).

(53)

Onde w; é a frequéncia natural e «; € o fator de amortecimento viscoso. Caso
a parte real da equacao (53) seja maior que zero o sistema € instavel.
A partir dos resultados obtidos, pode-se tracar o diagrama de Campbell e

encontrar as velocidades criticas do sistema.

3.3.1.2 Resposta a forca de excitacao devida ao desbalanceamento

Para determinar a resposta do sistema ao desbalanceamento utiliza-se a

equacao (54).

mp +cp +kp = f,senQt + f, cos Ot (54)

Onde, segundo a equacéo (55):

f=¢'F
1 ¢T 1 (55)
fz =¢ F,
E as solucdes sao dadas pela equacéo (56).
p = p,senQt + p, cos Qt (56)

Substituindo a equacao (56) na equacao (54), obtém-se a equacéo (57).
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k-mQ®> -Qc P, f,
. - (57)
Qc k—-mQ?| | p, f,

O sistema apresentado na equacao (57) deve ser resolvido para valores de
interesse de Q, sendo que os valores de p;(Q) e p,(Q) associados a equacao (42)

fornecem o vetor de deslocamento, apresentado pela equacéo (58).

5 = ¢[p,(Q)sen Qt + p, (Q)cos Qt] (58)

3.4 BALANCEAMENTO DE ROTORES

Idealmente, os rotores de todas as maquinas rotativas sdo projetados para
operar de forma que o seu eixo de rotacdo coincida com o seu eixo principal de inércia,
gue se estende na direcdo axial do rotor. Entretanto, esta condicdo ndo pode ser
plenamente satisfeita na pratica, dando origem a forcas centrifugas e momentos que
resultam na transmissédo de grandes esforcos aos mancais e a estrutura de suporte
das maquinas. O desbalanceamento excessivo do rotor pode causar grandes
amplitudes de movimento, gerando altos niveis de vibracdo, que se traduzem em
danos a varios componentes do sistema. Na pratica, o desbalanceamento e o
desalinhamento estdo entre as duas principais causas de mau funcionamento e de
falhas catastroficas em maquinas rotativas, comprometendo a seguranca e a
confiabilidade das instala¢des industriais, além dos riscos de danos ao meio ambiente.

O desbalanceamento em uma méaquina pode ser causado, por exemplo, pelo
proprio processo de manufatura devido as tolerancias de fabricacdo e a
heterogeneidade do material. Além disso, o desbalanceamento também pode ser
provocado por fatores relacionados a operacdo da maquina, tais como o acumulo
materiais estranhos (gelo, sujeira, resinas, etc.) nas pas do rotor ou a remocéo do
material das pas quando o fluido de trabalho possui particulas duras. Desta forma,
pode-se concluir que qualquer fator que altere a simetria do rotor em relacdo ao seu

eixo principal de inércia pode causar o desbalanceamento.
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Ha diversas formas de se realizar o balanceamento de rotores, sendo que a
maior parte delas se baseia na hipotese de linearidade do sistema. Portanto, caso
haja ndo linearidades o processo se torna interativo. O conceito fundamental do
balanceamento consiste no monitoramento dos efeitos da resposta sincrona (ou seja,
1x a rotacao) da maquina devida a uma ou mais pequenas massas instaladas no rotor
e entdo escalar esta influéncia para determinar a quantidade de desbalanceamento
presente no sistema (FRISWELL et al. 2010). Usualmente, tais massas séo instaladas
em planos pré-determinados e perpendiculares ao eixo axial do rotor, sendo
chamados de planos de correcao ou planos de balanceamento.

Neste ponto, é interessante definir quando um rotor deve ser considerado
como rigido ou flexivel. Esta classificacdo esta diretamente relacionada ao
comportamento dindmico nas velocidades de operacdo, que pode ser determinado
através de uma analise das velocidades criticas do sistema. Segundo (FOX, Randy,
et al., Tutorium on Balancing Principles with Application. Mumbai: IRD Mechanalysis,
Inc.) se a velocidade de operacédo do rotor for abaixo de 70% da velocidade critica,
entdo o mesmo pode ser classificado como rigido. Portanto, o rotor em analise podera
ser balanceado satisfatoriamente utilizando apenas dois planos de correcdo
arbitrarios. Além disso, o sistema mantera o seu balanceamento ao longo de toda a
sua faixa de velocidades de opera¢do. Caso contrario, se o rotor operar acima de 70%
da velocidade critica, sera considerado flexivel. Nestas condi¢cdes, um balanceamento
em dois planos pode nao ser suficiente, sendo necessario utilizar planos de corre¢éo
adicionais para balancear o rotor adequadamente, reduzindo a vibragéo do sistema a
niveis aceitaveis.

Para maiores informacdes a respeito do assunto, sugere-se as seguintes
referéncias: Ehrich (2004), Muszynska (2005) e Vance (1988). Além disso, existem
diversas normas internacionais que tratam a respeito do processo de balanceamento
de rotores de maneira bastante pratica, tais como: 1ISO 1925, ISO 1940 e API 684.

3.4.1 Balanceamento de rotores rigidos
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Os rotores rigidos consistem nos casos mais simples de problemas de
balanceamento em engenharia. O conjunto de deslocamentos transversais de
qualquer rotor rigido pode ser plenamente definido utilizando-se apenas quatro
coordenadas de deslocamento, sendo que estas podem ser especificadas de
diferentes formas. Uma forma bastante comum é utilizar as transla¢des do centro de
gravidade do rotor nas diregdes x e y, assim como as rotacdes do centro de gravidade
em torno destes eixos.

Como o rotor é considerado como um corpo rigido, usualmente os modos séo
classificados como modos de translagéo e modos de rotacdo. O primeiro tipo consiste
em um movimento de translagdo do rotor em uma direc¢éo transversal. J& o Ultimo caso
consiste em uma rotacao pura em torno de um eixo transversal que passa pelo centro
de gravidade do rotor. Apesar desta terminologia ser bastante empregada na pratica,
nao esta totalmente correta, pois se refere a um padréo de deslocamento, que pode
nao se referir a um modo especifico do sistema.

Qualquer padrao de desbalanceamento em um rotor em que o eixo de massa
nao coincida com o eixo giratorio, porém, sejam paralelos e que possa excitar
diretamente um modo de translacdo é classificado como um desbalanceamento
estatico. Este tipo estd presente quando ha apenas uma massa de
desbalanceamento, podendo estar localizada ou n&o no plano do centro de gravidade
do rotor. Em contrapartida, qualguer desbalanceamento em gue o eixo de massa nao
coincida, ndo seja paralelo e ndo intercepte o eixo giratério e seja capaz de excitar
diretamente um modo de rotacdo e translacdo € denominado desbalanceamento
dindmico, que é caracterizado pela presenca de duas ou mais massas de
desbalanceamento, localizadas em planos distintos.

Os termos desbalanceamento estatico e desbalanceamento dinamico podem
parecer, a primeira vista, indicar que no primeiro caso o nivel de excita¢do independe
da velocidade, ao passo que no segundo caso o0 nhivel de excitagcdo depende
diretamente da velocidade de rotacdo. Na verdade, em ambos 0s casos, 0s niveis de
excitacao sao proporcionais ao quadrado da velocidade de rotacéo.

O termo desbalanceamento estéatico se origina do fato de que se um rotor
horizontal é suportado por mancais perfeitos e sem atrito, a gravidade fard com que
este rotor gire até que o seu centro de gravidade se mova para a sua posicdo mais
inferior possivel. Um exemplo bastante comum deste tipo de desbalanceamento

ocorre quando se suspende uma roda de bicicleta, que tende a girar até que o seu
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centro de gravidade (que geralmente esta na mesma dire¢éo radial da valvula do
pneu) encontre a posi¢cao mais inferior possivel. Entretanto, a gravidade ndo provoca
nenhum movimento quando o desbalanceamento presente no rotor possui um carater
puramente dinamico.

Um rotor rigido pode ser perfeitamente balanceado através da instalacao de
massas de correcdo de desbalanceamento em dois planos distintos do rotor,
independentemente das propriedades dinamicas da estrutura de suporte. Por isso, ha
maior parte dos procedimentos de balanceamento na inddstria 0s rotores sao
considerados como corpos rigidos. Além disso, em casos de rotores que possuem o
diametro bem maior do que o comprimento na direcdo axial o balanceamento em

apenas um plano geralmente produz resultados satisfatérios.

3.4.1.1 Balanceamento em um plano

Para analisar este tipo de procedimento de balanceamento, sera considerado
um rotor rigido e simétrico, dotado apenas de graus de liberdade de translacao. Além
disso, serd assumido que qualquer desbalanceamento presente devera estar
localizado em um plano de simetria normal ao eixo axial do rotor e que a rigidez dos
suportes em cada extremidade deste plano sejam idénticas, sendo que as massas de
correcdo serdo também aplicadas neste mesmo plano.

Em primeiro lugar, supde-se que a resposta inicial do rotor, em uma dada
velocidade de rotacdo Q, seja ry,. Se uma forca de desbalanceamento adicional b, =
m.e:[kg.m] for instalado no plano de corre¢do e o rotor for novamente operado na
mesma velocidade de rotacdo Q, sera medida uma nova resposta r.. Como o rotor é

considerado como um sistema linear, a nova resposta é escrita de seguinte forma:
r. =1, + R(Q)b, (59)

Onde R(£2) é uma funcéo de resposta que independe da massa de teste

adicionada. Desta forma, o objetivo do procedimento de balanceamento € determinar

a correcao do desbalanceamento, b., capaz de anular a resposta do sistema, ou seja,



37

7. = 0. Para tanto, deve-se determinar R(Q2). Esta tarefa pode ser realizada com base

em um modelo numérico confiavel, entretanto, deve-se mencionar que o modelo deve
representar tanto o comportamento dindmico do sistema quanto do sistema de
medicao utilizado. Por isso, o procedimento adotado, na maior parte dos casos na
industria, é a determinacao experimental da funcao de resposta, que sera brevemente
apresentada a seguir.

Primeiramente, instala-se no plano de correcdo uma massa de teste b; =

my &, que produz uma nova resposta r;, dada pela equacéo (60):
r,=r, + R(Q)b, (60)

Com base na resposta original, r,, € na resposta devida a massa de teste, r;

é possivel chegar a equacao (61) e equacao (62):

y = (rl - ro) (61)
R(Q)= ;—dl (62)

Em seguida, basta substituir R(2) na equacgéo (59) e considerar r, =0,
resultando a equacéo (63).
-1,  —ryxb

b = RQ) T, (63)

Deve-se observar que o calculo da correcdo do desbalanceamento envolve
uma diviséo pela grandeza r,;, que caso possua magnitude muito pequena em relagao
a r,, pode causar problemas devidos a incertezas. Para superar este problema, na
pratica, costuma-se utilizar uma massa de teste que produza uma alteracao

significativa na resposta do sistema, garantindo que |r;| seja similar a |r,].

3.4.1.2 Balanceamento em dois planos
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O balanceamento em dois planos consiste em um procedimento de correcéo
no qual duas massas de balanceamento sdo instaladas em dois planos de corregéao
distintos e perpendiculares ao eixo axial do rotor, sendo capaz de corrigir qualquer
problema de desbalanceamento em rotores rigidos. Isto pode ser justificado pelo fato
de que apesar da massa estar distribuida ao longo do eixo, a forca de
desbalanceamento resultante € determinada pela posicdo do centro de massa. De
forma analoga, o momento desbalanceado resultante é determinado pelo
desalinhamento entre o eixo do rotor e o eixo principal de inércia. Desta forma, tanto
a forca de desbalanceamento quanto o0 momento desbalanceado resultantes podem
ser ajustados através da alteracdo da distribuicdo de massa em dois planos distintos
na direcéo axial.

Como o sistema € linear, é possivel obter uma relacéo entre os deslocamentos
e as forcas atuantes. Assumindo que as Unicas forcas atuantes no sistema sejam

devidas ao desbalanceamento, pode-se obter a equagéo (64):
r=R(Q)b (64)

Onde r representa um vetor de deslocamentos, b representa um vetor de

massas de desbalanceamento e R(QQ) € a matriz das fungdes de resposta, sendo que

todas as grandezas envolvidas pertencem ao conjunto dos ndmeros complexos.

Quando as respostas do sistema sao medidas em deslocamento, a matriz R(Q2) pode

ser encontrada a partir da matriz de receptancia para o sistema completo, multiplicada
por Q% (FRISWELL et al. 2010). Entretanto, assim como no caso de balanceamento

em um plano, os modelos numéricos sdo geralmente insatisfatorios e R(Q2) deve ser

estimado experimentalmente. No caso do balanceamento em dois planos, deve-se
empregar, no minimo, duas grandezas de resposta independentes. Com base na

figura 6, a equacgao (64) assume a forma apresentada pela equagéo (65):

" =R(Q)~{ﬁ} (65)

Onde:

b, = ml81: desbalanceamento inicial no disco 1;
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b, = M,%2. desbalanceamento inicial no disco 2;

MM, . massas de desbalanceamento nos discos 1 e 2, respectivamente;

€% nuimeros complexos representando a localizacdo das massas de

desbalanceamento nos planos 1 e 2, respectivamente;

. grandezas que representam as respostas independentes, medidas nos

planos 1 e 2, respectivamente.

Disk 1 Disk 2

S

LSS S
Yo

Figura 6 — Rotor Rigido com Dois Discos
Fonte: FRISWELL et al. (2010).

Representando por r, 0 vetor das respostas iniciais, a equacao (64) pode ser
usada para expressar o0 vetor de resposta, 7., na presenca de qualquer conjunto de

massas de corre¢ao, b., como mostrada na equacéao (66).
r. =1, + R(Q)b, (66)

Se a matriz de resposta, R(€2), é conhecida, entdo um vetor adequado de

massas de correcdo do desbalanceamento, b., pode ser determinado diretamente.

Entretanto, como a matriz R(Q2) é desconhecida, é necessario utilizar massas de teste

para determina-la experimentalmente. No caso de balanceamento em apenas um

plano, R(Q2) € um escalar e requer a utilizacdo de apenas uma massa (ou
desbalanceamento) de teste. Ja no balanceamento em dois planos, R(Q2) € uma

matriz 2 x 2, o que torna necessaria a utilizacdo de duas massas de teste. Em geral,
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o procedimento utilizado € instalar uma massa de teste no disco 1 e medir as
respostas nos dois pontos. Em seguida, remove-se a massa de teste do disco 1 e
instala-se outra massa de teste (mas também poderia ser usada a mesma) no disco
2, repetindo novamente as medicdes das respostas. Com este procedimento garante-
se que todos os vetores de desbalanceamento, b, sejam independentes.
Considerando que uma combinacdo de massas de teste, b,, € instalada no

disco 1, produzindo um vetor de respostas r;, pode-se escrever a expressao (67):
r,=r, + R(Q)b, (67)

Em seguida, a massa de teste anterior € removida e uma nova combinacao
de massas de teste, b,, € instalada no disco 2, produzindo um vetor de respostas 2.
Tornando possivel obter uma expressdo analoga a equacéo (66), tem-se a equacao
(68):

r, =1, +R(Q)b, (68)

Com base nas equacdes (67) e (68) pode-se escrever as seguintes relacoes

apresentadas pelas equacdes (69) e (70):
la=0h—"n (69)
fio =1, =1 (70)

Substituindo as equacdes (69) e (70), respectivamente nas equacodes (67) e

(68), tem-se as equacdes (71) e (72):
Mo = R(Q)bl (71)

M2 = R(Q)bz (72)
As equacgoes (71) e (72) formam um sistema linear com quatro incognitas,

mostrado pelas equacdes (73) e (74).
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[rdl rdz]:R(Q)[bl bz] (73)

RQ)=[r, r,]b, b]” (74)

Substituindo a equagéao (74) na equacgao (66), e levando em consideracao que

. = 0, chega-se a equacéo (75):

b, = _R(Q)il 'y :[bl bz]'[rdl rdz]il fo (75)

A equacdao (75) é analoga a expressao para o balanceamento em um plano,
dada pela equacdo (63). Também ¢é interessante mencionar que a abordagem
apresentada funciona bem para rotores com suportes anisotropicos, nos quais as
respostas sdo medidas em apenas uma direcdo em cada um dos planos.

Para que o procedimento de balanceamento em dois planos seja bem
sucedido, as massas de correcdo estimadas, b., hdo devem ser afetadas por
pequenas quantidades de ruido presentes nos vetores de resposta r,, r; € r,. Outra
preocupacao é que as alteracdes nas respostas, r;; € 4, Sejam significativamente
diferentes de r, (para reduzir os efeitos da contaminacao por ruido nas medicfes) e
entre si, para garantir que a matriz [r4; r42] Seja bem condicionada. Portanto, a escolha
das massas de teste, b, e b,, deve ser feita com cautela, pois uma matriz [b; b,] mal
condicionada produzird uma matriz [ry4; 14,], também mal condicionada (FRISWELL
et al. 2010).

3.4.2 Balanceamento de Rotores Flexiveis

Atualmente é muito comum encontrar sistemas de grande porte cujos rotores
apresentam deformacdes de flexdo consideraveis durante a operacéo. Nestes casos,
o balanceamento requer uma série de cuidados adicionais em relacdo ao
balanceamento de rotores rigidos. Uma das diferencas mais significativas € o fato de

gue uma maquina com um rotor flexivel pode apresentar diversas velocidades criticas
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dentro da sua faixa de operacao. No item 3.4.1 verificou-se que, se um rotor rigido é
balanceado utilizando dois planos de correcéo para uma velocidade de rotagéo entao
este rotor apresenta uma condicdo aceitavel de vibracdo para qualquer velocidade.
Entretanto, quando se lida com rotores flexiveis o balanceamento realizado em
apenas uma determinada velocidade de rotacdo ndo garante que o rotor apresentara
um comportamento dindmico aceitdvel ao passar por suas velocidades criticas. Neste
contexto, existem duas metodologias bastante utilizadas: a primeira € uma extensao
do método dos coeficientes de influéncia, que leva em consideracdo multiplas
velocidades de rotagéo durante o processo de balanceamento. A segunda alternativa
€ a aplicacdo do método Modal. Para o desenvolvimento do trabalho, o método dos

coeficientes de influéncia sera empregado.

3.4.2.1 Método dos Coeficientes de Influéncia

Quando se lida com rotores flexiveis, pode ser necessario utilizar diversos
planos de correcdo, sendo que a quantidade requerida depende do numero de
velocidades criticas que influenciam significativamente na resposta dinamica na faixa
de operacdo da maquina. Empregando-se N planos de correcdo independentes é
possivel (pelo menos teoricamente) eliminar quaisquer N saidas da maquina. Tais
saidas podem ser as respostas em N diferentes localidades na maquina para uma
mesma velocidade de rotacdo ou as respostas para um pequeno numero de pontos
em diferentes velocidades de rotacdo. Uma abordagem mais geral seria minimizar
alguma grandeza relacionada a M saidas da maquina, em cada uma das m
velocidades de rotacdo, onde MN >N e onde N é igual ao numero de planos de
correcdo (FRISWELL et al. 2010).

Em todos os casos, o0 método dos coeficientes de influéncia baseia-se na

estimativa de uma matriz de resposta, R(Q), que relaciona variacbes no vetor de

respostas a mudancas no desbalanceamento aplicado. Deve-se observar que, caso a
matriz de resposta seja mal condicionada, podem aparecer dificuldades no processo
de balanceamento. Isto pode ser identificado quando ndo se obtém mudancas

significativas nas respostas mesmo ao se inserir massas de teste adicionais em cada
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um dos planos de corre¢do. Esta situacéo é bastante comum quando os planos de
correcdo estdo muito préximos, quando a velocidade de operagéo do eixo esta muito
préxima a alguma velocidade critica ou quando os planos de correcdo nao afetam
nenhuma das respostas medidas.

A principio, sera considerando que o balanceamento serd conduzido para
apenas uma velocidade de rotacdo Q e também que M =N, ou seja, que o numero
de medidas independentes € igual ao nimero de planos de correcdo. Para uma
velocidade de operacdo Q, mede-se o0 vetor de resposta devido ao
desbalanceamento original do rotor, dado por r,. A localidade onde este vetor é
medido, geralmente, ndo coincide com nenhum plano de correcdo. Entretanto, este
fato pode ser muito importante ao lidar com rotores flexiveis, especialmente quando o
rotor deve operar em rotagdes diferentes da usada no processo de balanceamento ou
qguando as propriedades dinamicas da estrutura de suporte podem estar sujeitas a

alteracdes. Quando um vetor de massas de corregdo, b, =m.g.[kg.cm], € inserido no

sistema, a resposta obtida sera r,, que é dada pela equacéo (76):

r. =r, + R(Q)b, (76)

Como os comprimentos do vetor de respostas e do vetor de

desbalanceamento sdo dados por M e N, respectivamente, a matriz R(Q2) € M x N
. Para casos em que M =N, R(2) assume a forma de uma matriz quadrada, como

ocorre no balanceamento de rotores rigidos em dois planos, onde M =N = 2.
Supondo que sao realizadas p corridas de teste, sendo que para cada uma
delas adiciona-se ou remove-se massas para obter um vetor de massas de

desbalanceamento adicional b, (onde | = 1,..., p), é possivel chegar as seguintes

expressdes mostradas pelas equagodes (77) e (78):
r =1, + R(Q)b, (77)

=1 —r, (78)

Substituindo a equacao (77) na equacao (78), obtém-se a equacéo (79):
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My = R(Q)b| (79)

Se o numero de corridas de teste é igual ao niumero de planos de correcao

(P =N) entdo a matriz de resposta, R(€2) pode ser estimada pela equacéo (80):

R(Q):[rdl lg - rdN]’[bl b, ... bN]_l (80)

Para obter as massas de corregdo, b,, & necessario combinar as equacdes

(79) e (80), além de considerar que r, =0. Desta forma, chega-se a equacéo (81).

b, =-RQ)'r,==[b, b, ... b][r, 1y, ... ry]'r (81)

Como apenas uma velocidade de operacao foi considerada no processo de
balanceamento, o vetor de massas de correcdo obtido € bastante eficiente apenas
para esta velocidade especifica, sendo que a resposta € nula apenas nos graus de
liberdade medidos. Para casos onde se emprega um namero suficiente de planos de
correcdo, o procedimento de balanceamento pode reduzir a resposta do rotor até
mesmo em graus de liberdade ndo medidos, 0 mesmo também pode acontecer para
velocidades de operacéo diferentes daquelas consideradas nos calculos.

Quando o numero de planos de correcéo € igual ao numero de respostas a
serem minimizadas, obtém-se um sistema no qual o nimero de equacdes € idéntico
ao numero de incégnitas. Com isso, é possivel (teoricamente) zerar a resposta ao
desbalanceamento nos pontos medidos. Entretanto, em situacdes praticas, é muito
mais comum dispor de um numero maior de medi¢cBes independentes do que de
planos de corregéo viaveis M > N Outro caso similar € quando se possui medidas

independentes para diversas velocidades de operacdo (mM > N). Nestes casos, ndo

€ possivel reduzir todas as respostas a zero com 0 processo de balanceamento,
portanto, a alternativa € minimizar uma média ponderada do quadrado da amplitude

das respostas. Ao utilizar diversas velocidades de rotagéo, Q; (i = 1,2,...,m), obtém-

se multiplas matrizes de resposta, R(Q2,), em contrapartida o vetor de correcdo de
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desbalanceamento obtido neste processo, b., aplica-se a todas as velocidades de

operacao.
A abordagem mais geral do método dos coeficientes de influéncia baseia-se

na hipotese de linearidade para calcular um vetor de respostas, r,(Q;), como uma
funcéo linear do vetor de massas de correcéo, b,, aplicado aos mesmos planos de

corregdo. Portanto, pode-se obter a seguinte expressao, segundo a equagao (82).

r.(Q,)=r,(Q)+R(Q,)b,, parai=12,...m (82)

c!?

Em seguida, define-se a partir da equacao (83):

r(Q) () R(©,)
r.(Q,) 6(Q,) R(2,)

S, = o S = oo S, = : (83)
(@) 6h(Q, ) R(©,)

Com isso, a equacéo (82) pode ser substituida pela equacéo (84):
s, =S,(Q, )+ Sh, (84)

Onde os vetores s, e s, possuem comprimento Mm, a matriz S € MmxN e
0 vetor de massas de corregdo, b,, possui comprimento N .

Se o numero de corridas de teste é igual ao nimero de planos de correcao
(P=N) entdo a matriz S pode ser obtida através do mesmo procedimento
apresentado para a matriz R, dado pela equacédo (80). Entretanto, sera abordado o
procedimento para o caso geral, no qual o numero de vetores de massas de teste é
maior do que o numero de planos de corregéo (p > N). Supondo que s, represente a
resposta devida a presenca do | —ésimo vetor de massas de desbalanceamento,

b,(I=12,...,p), e definindo a relagéo s, =s, —S,, entdo tem-se a equacéao (85):
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[sdl PR SdpJ=S[bl b, ... pr (85)

Como a matriz dos vetores de massa de teste é retangular, ndo € possivel
inverté-la para obter S. Neste caso, € necessério definir uma solugcdo para S que

minimize o erro minimo quadratico da equacao (85), conforme a equacao (86):

S:[sdl Sgp .- sdplb1 b, ... bp]+ (86)

+

Onde o simbolo

A = AT[AATT

denota a pseudo-inversa da matriz, definida por

Dada uma matriz S, o vetor 6timo de massas de correcdo de

desbalanceamento, b, pode ser definido como o vetor que minimiza a fungéo objetivo

escalar apresentada na equacéao (87).
J(b,)=5,"W?s_ = (s, +Sb,)"W?(s, +Sh,) (87)

Onde W é uma matriz diagonal com os fatores de ponderacéo e o sobrescrito
H denota o transposto conjugado. Este problema consiste em uma minimizacdo
linear por minimos quadrados ponderados e a solucdo pode ser obtida através da

equacao (88):

b, =—(s"W?s)™(s"ws,) (88)

A solucao também pode ser obtida através de outros métodos de otimizacdo
direta. Devido a possibilidade de empregar em W fatores de ponderagdo com
diferentes unidades, € possivel combinar diferentes tipos de resposta, tais como
tensbes, deslocamentos, carregamento transmitido aos mancais, entre outros
(FRISWELL et al. 2010).

Em geral, ao se utilizar um maior nimero de planos de correcéo obtém-se
uma melhoria da qualidade do balanceamento. Neste sentido, 0 emprego de mais que
dois planos de correcdo é possivel durante o processo de manufatura de maquinas

rotativas, entretanto, isto se torna praticamente impossivel de se realizar nas
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industrias onde tais equipamentos irdo operar. Na industria, em geral, a utilizacdo de
apenas dois planos de correcdo costuma apresentar resultados bastante satisfatorios
para maquinas que operam bem abaixo da terceira velocidade critica.

Por fim, deve-se mencionar que a qualidade do balanceamento realizado
através do método dos coeficientes de influéncia depende muito das massas de teste
empregados, que devem obrigatoriamente causar alteragOes significativas na
resposta da maquina para que o procedimento seja bem sucedido. Tais alteracdes

dependem bastante da dinamica da maquina e da localizacéo dos planos de correcao.

3.5 COMPORTAMENTO DE ROTORES EM REGIME TRANSIENTE

Nesta secdo serdo estudados o0s aspectos mais importantes do
comportamento dinamico de rotores sujeitos a excitacdes transientes, tais como
partidas, paradas e passagem por rotacdes criticas. Para tanto, as caracteristicas dos

mancais serao assumidas como sendo constantes.

3.5.1 Variacdo da velocidade de rotacdo em regime transiente

Em aplica¢des industriais, geralmente assume-se que a velocidade de rotacéo
de maquinas rotativas varia conforme uma funcdo exponencial. Isto significa que
durante os processos de partida da maquina a velocidade de rotacdo do rotor aumenta
rapidamente, sendo que a sua aceleragéo se reduz conforme o sistema se aproxima
da sua velocidade de nominal de operacéo. Entretanto, uma funcgéo linear, que fornece
uma aceleracdo constante, também é de grande interesse. Portanto, ambas as

aproximacdes serdo analisadas nas proximas secoes.
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3.5.1.1 Variacao linear da velocidade de rotagao

Neste caso, a velocidade varia de forma linear, conforme a equacéo (89):
d(t)= A+Bt (89)

Utilizando as mesmas condic¢des iniciais da se¢éo anterior, tem-se a equacgéo

(89) e a equacéo (90):

QO_Qf
B=—— (90)
tO_tf
Qt. —-Q.t
A= otf flo (91)

tO_tf

Entdo, forma-se as equacodes (92) e (93):

L Q,-Q,
#(t)= Tt (92)
ﬂﬂ:m-%§+c (93)

Logo, tem-se a equacao (94):

2

Bt,

C =gy~ At-—

(94)
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3.6 DESBALANCEAMENTO RESIDUAL PERMISSIVEL

E praticamente impossivel fazer com que um rotor opere sem algum tipo de
desbalanceamento. Para conseguir tal fato, muito tempo e dinheiro seriam gastos.
Sendo assim, todas as maquinas rotativas operam com o0 chamado
“‘desbalanceamento residual permissivel”.

Os limites maximos permissiveis de desbalanceamento residual sé&o
padronizados segundo a norma “DIN ISO 1940/1: Balance Quality Requirements of
Rotating Rigid Bodies”. Esta norma estabelece graus aceitaveis de qualidade de
balanceamento (G) para varios tipos de rotores rigidos. Para o calculo do
desbalanceamento residual permissivel, € necessario conhecer a teoria por tras do
grau de qualidade.

O grau de qualidade é um valor que deve ser escolhido de acordo com o tipo

do rotor, como pode ser visto na tabela 1.

Tabela 1 - Grau de Qualidade de balanceamento para diversos tipos de rotores rigidos
(continua)

Produto darelacéo

Qualidade em G Tipos de rotores - Exemplos Gerais

E* w mm/s

G 4000 4000 Motores-virabrequins de motores marinhos
lentos a diesel com numero impar de cilindros,
montados rigidamente.

G 1600 1600 Motores-virabrequins de motores grandes de
dois tempos, montados rigidamente.

G 630 630 Eixos de motores de grande porte, tipo diesel ou
gasolina e com fundag®es rigidas.

G 250 250 Eixos de motores diesel com 4 cilindros
(velocidades de pistéo inferiores a 9 m/s).

G 100 100 Eixos de motores diesel com 6 ou mais cilindros;

Motores completos (diesel e gasolina) de
veiculos automotivos e de locomotivas

(velocidades de pistao inferiores a 9 m/s).

Fonte: INTERNATIONAL ORGANIZATION FOR STANDARDIZATION. ISO 1940-1: Mechanical
vibration — Balance quality requirements for rotors in a constant (rigid) state. Genebra: Iso,
20083.
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Tabela 1 - Grau de Qualidade de balanceamento para diversos tipos de rotores rigidos
(concluséo)

Produto darelacéo
E* w mm/s
G 40 40 Rodas de veiculos; Eixos de motores alternativos

Qualidade em G Tipos de rotores - Exemplos Gerais

gue operam em rotacfes elevadas (velocidades
do pistdo maiores ou iguais a 9 m/s).

G 16 16 Eixos Cardan; Componentes de maquinas
agricolas; Componentes de motores de
combustéo interna; e Discos de freio.

G 6,3 6,3 Rotores de equipamentos de processamento na
indastria quimica e de alimentos; Redutores de
turbinas maritimas, Ventiladores; Volantes de
inércia; Rotores de bombas hidraulicas;
Componentes de maquinas de usinagem;
Motores elétricos convencionais; Componentes
de motores alternativos especiais.

G25 2,5 Turbinas a gas e a vapor; Rotores de turbo-
geradores e de turbo-compressores; Motores de
maquinas ferramenta; Motores elétricos de
médio porte; Mini motores elétricos; e Bombas
acionadas por turbinas.

Gl 1 Motores de gravadores e toca-discos; Rotores de
maquinas de retificar; e pequenos motores
elétricos com requisitos especiais.

Fonte: INTERNATIONAL ORGANIZATION FOR STANDARDIZATION. ISO 1940-1: Mechanical

vibration — Balance quality requirements for rotors in a constant (rigid) state. Genebra: Iso,
2003.

Onde e, € o desbalanceamento residual permissivel especifico (aquele que

independe da massa do rotor, ou seja, por unidade de massa do rotor) em g.mm/kg,
e w é avelocidade angular em rad/s.

Outro jeito de encontrar o valor de e, € por meio da Figura 7. Para a correta

determinacao, deve-se conhecer a velocidade maxima de operagéo do rotor e 0 grau

de qualidade G a ele associado.
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Fonte: INTERNATIONAL ORGANIZATION FOR STANDARDIZATION. ISO
1940-1: Mechanical vibration — Balance quality requirements for rotors in a
constant (rigid) state. Genebra: Iso, 2003.

Sendo assim, o grau de qualidade G é constante para 0 mesmo tipo de rotor

e pode ser expresso pela equacgéao (95):

G =e,, xo=constante (95)

Isso se deve ao fato de que rotores com geometria similar operando a uma
mesma velocidade apresentardo tensdes similares no rotor e em seus mancais.
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Para determinar o desbalanceamento residual permissivel U de

per
determinado rotor, basta agora multiplicar o desbalanceamento residual permissivel

especifico pela massa do rotor em quilogramas. Sendo assim, tem se a equacéo (96):

(96)

per per rotor

Esse valor é dado em grama-milimetro ou g.mm.
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4 METODOLOGIA E RESULTADOS

No decorrer deste capitulo serdo apresentados os métodos e resultados das
simulagdes realizadas para assimilar a teoria descrita anteriormente neste documento.
A principio, no item 4.1, constam os resultados das andlises relacionadas a
determinacao das frequéncias naturais e dos modos préprios, ou seja, a resposta
lateral livre de sistemas rotativos. O item 4.2 sera voltado para investigar a resposta
do sistema sujeito a uma forca de desbalanceamento, denominada andlise da
resposta lateral forcada. Por fim, no item 4.3, foram analisados os resultados da
simulacdo de um balanceamento em rotor flexivel utilizando o método dos coeficientes

de influéncia.

4.1 RESPOSTA LATERAL LIVRE DO SISTEMA

A primeira simulacéo foi em busca da resposta lateral livre do sistema. Onde
sao apresentados dois casos diferentes. O primeiro (4.1.1) trata da determinacéo das
frequéncias naturais e dos modos préprios de um sistema rotativo com mancais
isotropicos. Ja no segundo caso (4.1.2) o sistema rotativo simulado serd o mesmo, no
entanto com mancais anisotropicos. Dessa maneira, sdo analisados os efeitos da

assimetria nos mancais na resposta lateral livre do sistema proposto.

4.1.1 Mancais isotropicos

Como pode ser visto na figura 8, o sistema rotativo a ser estudado é formado
por um eixo com apenas um disco e suportado por dois mancais isotrépicos. As

propriedades do sistema rotativo utilizado séo descritas na tabela 2.
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Tabela 2— Caracteristicas fisicas do rotor

Propriedades Valor
Massa do eixo (kg) 3,76
Massa do disco (kg) 9,64
Espessura do disco (mm) 25
Didmetro do disco (mm) 250
Didmetro do eixo (mm) 25
Comprimento do eixo (mm) 1000
Médulo de Elasticidade Longitudinal (GPa) 205
Médulo de Elasticidade Transversal (GPa) 79
Densidade (kg/m?3) 7860
Velocidade de operagéo (RPM) 0 a 8000
Rigidez dos mancais direcdo x (MN/m) 1
Rigidez dos mancais direcdo y (MN/m) 1
Amortecimento nos mancais dire¢do x (Ns/m) 0
Amortecimento nos mancais direcéo y (Ns/m) 0
Ndmero de noés 11
N6 do disco 4

Fonte: Autoria propria.

O disco é considerado como corpo rigido e localizado a 300 mm a partir do
mancal esquerdo, fixado ao eixo por meio de chavetas. As propriedades tanto do eixo
guanto do disco sdo semelhantes as propriedades do aco, logo os valores do médulo
de elasticidade longitudinal (E), do médulo de elasticidade transversal (G) e da massa
especifica (p) valem respectivamente 205 GPa, 79 GPa e 7860 kg/m3. O eixo é
suportado por mancais isotropicos com rigidez de 1 MN/m nas dire¢des x e y. O
amortecimento e os efeitos de acoplamento cruzado s&o desconsiderados para
facilitar a analise.

A figura 8 representa o modelo de elementos finitos do sistema. Para realizar
a discretizagao do sistema seguiu-se a equacao (97). Conforme pode ser observado
o eixo foi dividido em 10 elementos de viga de timoshenko e o disco foi modelado
como corpo rigido e posicionado no no 4.

1/d =4 (97)
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Figura 8 — Modelo de elementos finitos do rotor
Fonte: Autoria propria.

Na tabela 3 pode-se observar as 8 primeiras frequéncias naturais para 0 rpm
e 4000 rpm. Deve-se mencionar que as raizes sdo pares puramente imaginarios

devido ao fato de que o amortecimento do sistema foi considerado nulo.

Tabela 3 — Parametros modais — Mancais isotrépicos

Orpm 4000 rpm

Raizes (rad/s) w,(Hz) Raizes (rad/s) w,(Hz)

0+137.8146i 21.9339 0+133.9173i 21.3136
0+137.8146i 21.9339 0+141.1175i 22.4595
0 +£670.5582 i 106.7227 0+£570.9313i 90.8665
0 +£670.5582 i 106.7227 0+£739.1405 i 117.6379
0+1191.2656 i 189.5958 0+ 1053.9043 i 167.7341
0+1191.2656 i 189.5958 0+1402.114i 223.1534
0 £ 2069.0751 i 329.3035 0+ 2057.0171 i 327.3844
0 £ 2069.0751 i 329.3035 0 £ 2083.7708 i 331.6424

Fonte: Autoria propria.

Quando o rotor esta em repouso, ou seja, em 0 rpm, as frequéncias naturais
ocorrem aos pares, isso se da devido principalmente a dois fatores: o primeiro é que
0S mancais do sistema séo isotropicos, ou seja, a rigidez na direcdo x € a mesma que
na direcdo y; e o segundo fator é o desacoplamento entre os planos xz e yz. No
entanto, para a velocidade de 4000 rpm, por exemplo, cada par de frequéncia natural

se separa devido ao acoplamento entre os planos produzido pelo efeito giroscépio,
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algo que pode ser melhor visualizado no diagrama de Campbell, apresentado na figura
9.

Frecessio direta € vermelha, Precessiio reversa € verde
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Figura 9 — Diagrama de Campbell — Mancais Isotrépicos
Fonte: Autoria propria.

O diagrama de Campbell permite a determinacéo das frequéncias naturais em
funcdo da velocidade do rotor, encontrando assim as velocidades criticas do sistema
sobre as quais o rotor ndo deve operar. Possibilita também visualizar que conforme
aumenta a velocidade de rotacdo as frequéncias naturais se divergem devido ao
acoplamento gerado entre os planos pelo efeito giroscépico.

Outra caracteristica do sistema que € importante avaliar sdo os modos
préprios de vibracao do sistema. Em condi¢des de rotor parado e que as propriedades
de rigidez e de inércia sdo iguais em ambas as dire¢des, ndo ha acoplamento entre
os planos xz e yz, portanto, em O rpm o0 sistema possui duas frequéncias naturais
idénticas, como ja foi discutido, mas que vibram em planos distintos, logo o sistema
se comporta como se fosse formado por dois subsistemas idénticos, onde cada um
vibra em uma direcdo. Em 4000 rpm pode-se observar que os modos (autovetores)
ocorrem aos pares, com frequéncias naturais (autovalores) diferentes, sendo o
primeiro (impar) referente a precessado inversa e o segundo (par) referente a

precessao direta, conforme € apresentado na figura 10.
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Modo 1 (BW)=21.3136Hz Modo 2 (FW) =22.4595Hz

Modo 7 (BW)=327.3844Hz Modo 8 (FW)=331.6424Hz

Figura 10 — Modos proéprios para a velocidade de
operacdo de 4000 rpm — Mancais isotrépicos
Fonte: Autoria propria.

Ao analisar a figura 10 fica claro que os mancais séo isotropicos devido ao

fato de os pontos ao longo do eixo desenvolverem orbitas circulares.

4.1.2 Mancais anisotropicos

Neste tdpico sera empregado o mesmo sistema fisico descrito no item 4.1.1,
porém, 0S mancais que anteriormente eram isotropicos vao ser substituidos por
mancais que apresentam uma certa anisotropia. Portanto em ambos 0s mancais seréo
adotados para a rigidez 0.8 MN/m na direcdo x e 1 MN/m na direcao y.

Ainda como na simulagdo anterior, o sistema rotativo € desacoplado na
condicdo de repouso (0O rpm). Entretanto, devido a anisotropia nos mancais, 0s
subsistemas xy e yz sdo dinamicamente distintos, fornecendo frequéncias naturais
diferentes para cada direcao.

Na tabela 4 apresenta-se as raizes das equacfes caracteristicas e as

frequéncias naturais do sistema.
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Tabela 4 — Parametros modais — Mancais anisotrépicos

Orpm 4000 rpm

Raizes (rad/s) w,(Hz) Raizes (rad/s) w,(Hz)

0+135,594 i 21,5805 0 +132,8003 i 21,1358
0+137,8146 i 21,9339 0+ 140,0216 i 22,2851
0+643,1261 i 102,3567 0 +£557,7060 i 88,7617
0+670,5582 i 106,7227 0+724,9851 i 115,3850
0+1134,5054 i 180,5621 0+1028,5633 i 163,7009
0+1191,2656 i 189,5958 0+ 1366,7457 i 217,5243
0+ 1965,2863 i 312,7850 0+ 1965,8359 i 312,8725
0 +2069,0751 i 329,3035 0 +2069,1390 i 329,3137

Fonte: Autoria propria.

E possivel verificar na figura 11 o diagrama de Campbell, onde identifica-se
que, o efeito giroscépico ainda se encontra presente e também causa a separagao
das frequéncias naturais conforme a velocidade aumenta, da mesma forma que

acontece no caso de mancais isotropicos.
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Figura 11 — Diagrama de Campbell — Mancais anisotrépicos
Fonte: Autoria propria.
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Outra caracteristica bastante interessante que pode ser observada no
Diagrama de Campbell € a presenca de um modo misto, que € caracterizado pelo fato
de que parte do rotor desenvolve precessao direta enquanto outra parte passa por
precessdo reversa. O modo 3 apresenta precessao reversa entre 0 e
aproximadamente 2040 rpm tornando-se misto para velocidades superiores a mesma.

Os modos proprios do sistema em repouso (0 rpm) sdo desacoplados e
bastante similares entre si nos planos xy e yz, além disso, pode-se dizer que sdo muito
parecidos com os de uma viga bi apoiada.

Na figura 12 sdo apresentados os 8 primeiros modos do sistema rotativo em

analise para a rotacao de 4000 rpm.
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Figura 12— Modos préprios para a velocidade de operacdo de 4000 rpm
— Mancais anisotropicos
Fonte: Autoria propria.

Ao analisar a figura 12 é possivel notar que, pontos ao longo do eixo

desenvolvem oOrbitas elipsoides, algo que esta bem nitido no 7° modo, tal fato é
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consequéncia da anisotropia dos mancais sobre o comportamento dindmico do

sistema.

4.2 RESPOSTA FORCADA

No item 4.2.1 serdo apresentados os resultados do comportamento do
sistema rotativo exposto a uma forca de desbalanceamento em regime permanente,
onde sera avaliado tanto os efeito de isotropia/anisotropia quanto do amortecimento
nos mancais sobre a resposta. No item 4.2.2 serd investigado os resultados do
comportamento transiente do mesmo sistema empregado na secdo 4.2.1. Este tipo
de estudo também é conhecido como analise de partida “Runup” ou de parada

“‘Rundown” da maquina.

4.2.1 Resposta ao desbalanceamento

Para as analises da resposta ao desbalanceamento serd empregado o
mesmo modelo fisico e de elementos finitos apresentado no item 4.1.1 (Figura 8). Com
isso, serdo apresentados dois casos: no primeiro serd analisada a resposta ao
desbalanceamento de um sistema com mancais isotrépicos; no segundo 0s mancais
isotrépicos sdo substituidos por mancais anisotrépicos. Em ambos os casos, sera
aplicado no disco um desbalanceamento de 5000 g.mm, no qual uma Unica massa de
desbalanceamento, foi aplicada na extremidade do disco (125 mm de distancia da
linha de centro do eixo), equivalente a 40 g. Além disso, sera considerado que 0s

mancais possuem amortecimento proporcional de 30 Ns/m, em ambas as dire¢des, X

ey.
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4.2.1.1 Mancais isotropicos

Na tabela 5 sdo apresentadas as raizes das equacdes caracteristicas e as
frequéncias naturais para o rotor em repouso e para a velocidade de operacao de
4000 rpm.

Tabela 5 — Parametros modais — Resposta ao deshalanceamento

(continua)
Orpm 4000 rpm
Raizes (rad/s) w,(Hz) Raizes (rad/s) w,(Hz)
-0,0375 £ 137.814 i 21,9339 -0,0311 £ 133.917 i 21,3136
-0,0375 £ 137.814 i 21,9339 -0,0437 £ 141.117 i 22,4596
-2,3237 £ 670.587 i 106,7279 -1,7894 £ 570.949 i 90,8698
-2,3237 £ 670.587 i 106,7279 -2,74415 £ 739.1797 i 117,6449
-8,7334 £1191.422 i 189,6259 -6,3720 £ 1054.018 i 167,7553
-8,7334 £ 1191.422 i 189,6259 -13,5706 £ 1402.339 i 223,1997
-30,5561 + 2069.121 i 329,3468 -29,6653 £ 2057.042 i 327,4225
-30,5561 + 2069.121 i 329,3468 -32,0493 + 2083.813 i 331,6884

Fonte: Autoria propria.

Analisando a tabela 5, percebe-se que para o rotor em repouso (0 rpm) as
frequéncias naturais ocorrem aos pares. Ja para o rotor a uma velocidade de rotacéo
de 4000 rpm verifica-se que frequéncias naturais sao distintas entre si.

O diagrama de Campbell para os 4 primeiros modos na faixa de operacéo

entre 0 e 8000 rpm € apresentado na figura 13.
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Figura 13 — Diagrama de Campbell — Mancais isotropicos — Resposta
ao desbalanceamento
Fonte: Autoria propria.

Na figura 14 apresenta-se a resposta em regime permanente no né 4 a uma
forca de desbalanceamento aplicada no mesmo né.
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Resposta emmagnitude (m)
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Velocidade de rotagdo do rotor (rev/min)

Figura 14— Resposta em regime permanente no né 4 devido a um
desbalanceamento aplicado no mesmo né
Fonte: Autoria prépria.
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Ao comparar o diagrama de Campbell (figura 13) com a resposta do sistema
(figura 14) é possivel notar que apenas duas frequéncias naturais sdo excitadas pela
forca de desbalanceamento, a primeira em aproximadamente 1325 rpm e a segunda
em aproximadamente 7385 rpm, sendo que ambas correspondem a modos de
precessdo direta. Tal fenOmeno se torna mais evidente ao observar os modos 3
(precesséao reversa) e 4 (precesséo direta) na figura 13, cujas curvas de frequéncias
sao interceptadas pela curva referente a 1x rotacéo (reta tracejada azul) em 5160 e
7385 rpm, respectivamente. No entanto, a resposta no né 4 mostra a presenca de
apenas um pico, referente a excitagcdo do modo 4 (7385 rpm), da mesma forma que
ndo ha nenhum indicio no gréfico de que o modo 3 (5160 rpm) tenha sido excitado.
Logo, apenas o modo 4 (referente a precessao direta) € uma velocidade critica para
a excitacdo devido ao desbalanceamento nesta faixa de frequéncia. O mesmo
fenbmeno ocorre com os modos 1 e 2, porém € menos perceptivel pelo diagrama de
Campbell. Vale ressaltar que a resposta na direcdo y € a mesma devido a isotropia
nos mancais.

E possivel observar na figura 15 as 6rbitas desenvolvida pelo disco em 3
velocidades de rotacdo selecionadas (1305, 1330 e 7390 rpm). Conforme esperado
as orbitas possuem formas circulares e desenvolvem precesséo direta, pois a rigidez

dos mancais é idéntica nas duas dire¢des.

1305 revimin 1330 revimin 7390 revimin

Figura 15 — Orbitas no n6 4 — Mancais isotrépicos.
Fonte: Autoria propria.

Ao analisar a figura 15 é possivel notar os efeitos da mudanca de fase no
disco. Verifica-se uma mudanca de fase de 180° entre as orbitas nas velocidades de

1305 e 1330 rpm. Este fenbmeno ocorre devido a passagem pela primeira velocidade
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critica do sistema, localizada em aproximadamente 1325 rpm. Ja na velocidade de
operacdo de 7390 rpm também é possivel localizar uma nova mudanca de fase,
devido ao sistema passar pela segunda velocidade critica.

Na figura 16 é possivel visualizar os modos operacionais para as velocidades
selecionadas.

Observando as figuras 14, 15 e 16, é possivel notar que mesmo havendo
mudanca de fase, a direcdo da precessdo ndo se altera. Isto ocorre principalmente
por causa da simetria da rigidez nos mancais, pois quando a fase de precesséo se

altera na direcdo x, também se altera na direcéo y, mantendo a direcao de precessao.

1305 rpm (FW)

1330 rpm (FW) 7390 rpm (FW)

Figura 16 — Modos operacionais para as velocidades
selecionadas
Fonte: Autoria propria.

4.2.1.2 Mancais anisotropicos

Neste caso sera considerado que a rigidez dos mancais é de 0,8 MN/m na
direcdo x e 1 MN/m na direcdo y. O amortecimento continuara sendo 30 Ns/m em
ambas as direcoes.

Na tabela 6 sdo apresentadas as raizes da equacgdo caracteristica e as
frequéncias naturais para o rotor em repouso (0 rpm) e para a velocidade de operacéo

de 4000 rpm para o sistema com mancais anisotropicos.



65

Tabela 6 — Pardmetros modais — Resposta ao desbalanceamento

Orpm 4000 rpm

Raizes (rad/s) w,(Hz) Raizes (rad/s) w,(Hz)
-0,0551 + 135,594 i 21,5805 -0,0416 + 132,800 i 21,1359
-0,0375 + 137,814 i 21,9339 -0,0508 + 140,021 i 22,2852
-3,1397 + 643,167 i 102,3644 -2,1429 + 557,729 i 88,766
-2,3237 £ 670,587 i 106,7279 -3,2145 £ 725,032 i 115,3936
-11,1833 £ 1134,689 i 180,6001 -7,5545 £ 1028,701 i 163,7273
-8,7334 £ 1191,422 i 189,6259 -14,9440 + 1366,962 i 217,5719
-32,2490 + 1965,259 i 312,8228 -32,2761 + 1965,819 i 312,912
-30,5561 + 2069,121 i 329,3468 -31,0981 £ 2069,130 i 329,3495

Fonte: Autoria propria.

Na figura 17 apresenta-se o diagrama de Campbell para os quatro primeiro

modos, em uma faixa de operacgéo localizada entre 0 e 8000 rpm.

Precessio direta @ vermelha, Precessio reversa & verde;, Precessio mista e preta

120
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[:l 1 1 1 1 1 1 I
0 1000 2000 3000 4000 5000 &000 7000 2000
Velocidade de rotaciio do rotor (rewimirn)

Figura 17— Diagrama de Campbell — Mancais anisotropicos — Resposta ao
desbalanceamento
Fonte: Autoria propria.
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Com a diferenca na rigidez nas direcoes x e y, as respostas ao
desbalanceamento também sao distintas, conforme apresentado na figura 18. Pode-
se observar que, diferente do que ocorre em rotores com mancais isotropicos, tanto

0s modos de precessao direta quanto os de precessao reversa sdo excitados.

As partes destacadas em amarelo equivalem a precessio reversa
! ! ! ! !
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Figura 18 — Resposta no n6 4 nas dire¢des x e y — Mancais anisotrépicos
Fonte: Autoria propria.

Na figura 18 é possivel verificar que os picos de amplitude acontecem na
mesma velocidade de operacdo nas direces x e y. Além disso, nota-se que a fase
das respostas em ambas as dire¢cBes também se alteram consideravelmente toda vez
que h&d um pico de amplitude ou um ponto de minimo local. De acordo com Ehrich
(2004), caso a mudanca entre as fases nas duas direcdes seja pequena, ocorrera
apenas uma rotacao leve dos semi-eixos da 6rbita eliptica. Caso a mudanca entre as
fases seja proxima a 90°, entdo a orbita se degenera em um movimento planar. Por
fim, se a mudanca entre as fases for maior do que 90° ha a inversao do sentido de
precessao do eixo, que passa a ser reversa. Seguindo estes conceitos é possivel
observar que, na faixa de operagéo entre aproximadamente 1283 e 1303 rpm ocorre
precessao reversa.

E importante citar que, conforme o amortecimento dos mancais aumenta, as

regides de ocorréncia da precessao reversa diminuem, podendo até desaparecer. Tal



67

fendmeno ocorre devido ao fato de que a medida que se aumenta 0 amortecimento
do sistema, os picos das amplitudes diminuem e mais suaves sdo as mudancas de
fase. Este efeito pode ser observado nas figuras 19 e 20, que apresentam a resposta
no né 4, dado o mesmo sistema rotativo, mas com amortecimento nos mancais de 0,3

Ns/m e de 3000 Ns/m nas duas dire¢des, respectivamente.

As partes destacadas em amarelo equivalem a precessdo reversa.

10”
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Figura 19 — Resposta no no 4 nas diregcdes x e y —
Amortecimento de 0,3 Ns/m
Fonte: Autoria propria.

As partes destacadas em amarelo equivalem a precesso reversa.
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Figura 20 — Resposta no no 4 nas diregdes x e y —
Amortecimento de 3000 Ns/m
Fonte: Autoria propria.
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Assim como foi dito, analisando as figuras 19 e 20, é possivel perceber que
guando o amortecimento foi dividido em 100 vezes apareceu mais duas regides de
precessao reversa, proximas a faixa de operacdo de 5000 e 7000 rpm, na resposta
ao desbalanceamento. Da mesma forma, quando o amortecimento foi multiplicado em
100 vezes as regides de precessao reversa desapareceram.

Nas figuras 21 e 22 € possivel observar as 6rbitas para algumas velocidades
de operacéo selecionadas, na figura 21 o amortecimento € equivalente a 30 Ns/m em
ambas as direcdes, ja na figura 22 o amortecimento € de 3000 Ns/m também em

ambas as diregoes.

1290 rev/min 6935 revimin 7230 rev/min

= ()

Figura 21 — Orbitas de precessdo no né 4 — Mancais Anisotropicos com
amortecimento de 30 Ns/m.
Fonte: Autoria propria.

1290 rev/min 6935 revimin 7230 rev/min

(O

Figura 22 — Orbitas de precessdo no ndé 4 — Mancais Anisotropicos com
amortecimento de 3000 Ns/m.
Fonte: Autoria propria.
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4.2.2 Resposta em regime transiente

Nesta secao sera investigado o comportamento transiente do mesmo sistema
rotativo empregado no item 4.2.1.1, no entanto visando reduzir ainda mais o custo
computacional optou-se por utilizar um sistema com 6 elementos de Timoshenko e 7
nds, que possui mancais isotropicos amortecidos e é excitado por um
desbalanceamento de 5000 g.mm aplicado ao n6 3. Esta andlise € conhecida como
partida (“Runup”) ou parada (“Rundown”) de maquinas.

Ao analisar as figuras 23, 24 e 25 é possivel comparar as respostas em regime
transiente no né 4 (disco) considerando uma velocidade de rotacao inicial de 5 Hz e
aceleracoes de 0.16 Hz/s, 1.6 Hz/s e 16 Hz/s.

Rotor speed (Hz)

Regponse at disk (mm)
J [ - Ll )

[ S

I I 1 1 I I 1 1 1

-5 0
0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000

Time (s)

Figura 23 — Partida da maquina para aceleracdo de 0.16 Hz/s
Mancais isotrépicos com amortecimento de 30 Ns/m
Fonte: Autoria propria.

[]
[=]
Rotor speed (Hz)

1
[¥)
=]

Response at disk (mm)

I
—
[
o

I
—
[=
<

b
T

1
[
[=]

1 1 1 1

5 0
[} 50 100 150 200 250 300

Time (s)

Figura 24 — Partida da maquina para aceleracdo de 1.6 Hz/s —
Mancais isotrépicos com amortecimento de 30 Ns/m
Fonte: Autoria propria.
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Figura 25 — Partida da maquina para aceleracdo de 16 Hz/s — Mancais isotropicos com

amortecimento de 30 Ns/m

Fonte: Autoria propria.

Na figura 23 observa-se a resposta do sistema no n6 4 obtida em um processo
de “Runup” onde a variagéo da velocidade de operacao foi de 0.16 Hz/s. No gréfico
verifica-se que os dois primeiros modos, com frequéncias naturais de 1305 rpm (BW)
e 1325 rpm (FW), foram excitados pela forca de desbalanceamento durante o
processo de partida. Adicionalmente, é possivel notar que ocorre o fenbmeno de
batimento entre estas duas primeiras frequéncias naturais, causado tanto pela
proximidade entre elas quanto a sua separacédo devido ao efeito giroscopico. Contudo,
para os modos 3 e 4 (5160 rpm (BW) e 7385 rpm (FW)), verifica-se que apenas o
modo de precessao direta foi excitado. Isto pode ter ocorrido devido ao fato de que,
em relacdo a estes modos com frequéncias mais elevadas, a variacao da velocidade
de rotacao foi tdo lenta que conferiu ao sistema um comportamento dinamico bastante
similar ao que seria obtido com uma excitacdo em regime permanente por uma forca
de desbalanceamento, no qual apenas os modos com precesséo direta sado excitados.
Também é possivel verificar uma vibracao elevada para uma velocidade em torno de
8200 rpm, que se deve ao fato de passar por uma terceira velocidade critica, a qual
se encontra fora dos limites de operacao do sistema. Pode-se acrescentar que, as
amplitudes maximas de vibracdo, que sdo obtidas nas passagens pelas velocidades
criticas, atingem valores de aproximadamente 10 mm pico-a-pico, para 0s dois

primeiros modos e aproximadamente 5 mm pico-a-pico para o quarto modo.
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Considerando ambos os casos, 0s niveis de vibragdo se mantém elevados por
aproximadamente 100 segundos.

Ja nafigura 24, analisa-se a resposta do sistema para um processo de partida
com uma variacao da velocidade de 1.6 Hz/s, ou seja, 10 vezes maior que na situacao
anterior. No gréfico obtido, é possivel verificar que todos os quatro primeiros modos
do sistema foram excitados (FW e BW), provavelmente, devido a maior aceleracdo na
curva de velocidade, o que conferiu ao sistema uma resposta de carater transiente.
Acrescenta-se que houve o batimento entre os pares de frequéncias naturais
referentes aos modos 1-2 e 3-4. Nesta situacdo as amplitudes maximas de vibracéo
foram menores do que na figura 23. Para os dois primeiros modos, as maximas
amplitudes foram de aproximadamente 3 mm pico-a-pico, ou seja, uma reducdo de
70%. Ja para os dois ultimos modos, o sistema nao apresentou grandes alteracoes.
O tempo no qual o sistema apresentou os maiores niveis de vibracdo foi de
aproximadamente 50 segundos.

Na figura 25 a resposta apresentada é referente a uma variacao na velocidade
de operacao de 16 Hz/s durante a partida. Nesta situacéo, todos os 4 primeiros modos
foram excitados e apresentaram caracteristicas similares as obtidas na figura 24.
Devido a elevada variacao da velocidade de rotacao do eixo, as amplitudes maximas
foram bem menores do que nos casos anteriores. Para os dois primeiros modos, as
amplitudes ficaram em aproximadamente 1 mm pico-a-pico e para os dois Ultimos,
abaixo de 4 mm pico-a-pico. O tempo no qual a maquina passou pelas quatro
primeiras velocidades criticas foi menor que 10 s. Com base na analise apresentada,
€ possivel afirmar que quanto maior for a aceleracdo, e mais rapido o sistema atingir
a velocidade de operacao, menor sera sua exposicao a altos indices de vibracdo. No
entanto, para fazé-lo, o sistema necessitara gastar mais energia da fonte de poténcia

da maquina.
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4.3 BALANCEAMENTO EM ROTOR FLEXIVEL

Nesta secdo sera investigado numericamente um dos principais
procedimentos para o balanceamento de rotores flexiveis: o Método dos Coeficientes
de Influéncia.

Nas analises, serd empregado um novo modelo fisico, o qual ter4 suas

propriedades descritas na tabela 7.

Tabela 7 — Caracteristicas fisicas do rotor

Propriedades Valor
Massa do sistema (kg) 42,44
Espessura dos discos (mm) 25
Médulo de Elasticidade Transversal (GPa) 79
Densidade (kg/m3) 7860
Velocidade de operacgéo (RPM) 0 a 8000
Rigidez dos mancais dire¢des x e y (MN/m) 1
Amortecimento nos mancais dire¢des x e y (Ns/m) 78,67
NuUmero de nos 11
Né do disco 1 4
N6 do disco 2 8

Fonte: Autoria propria.

O novo modelo conta com um eixo de 50 mm de diametro e dois discos, que
possuem diametro de 300 mm e espessura de 25 mm. O amortecimento para o
sistema proposto € de 78,67 Ns/m que corresponde a 0,5% do amortecimento critico.
As massas de desbalanceamento empregadas serdo de 100 g.cm a 180°, 200 g.cm a
90° e 300 g.cm a 0°, sendo instaladas nos nés 2, 6 e 9 conforme pode ser visto na

figura 26 junto com os planos onde seréo feitas as corre¢cdes do desbalanceamento.
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100 g.cm, 180° 200 g.cm, 90° 300 g.cm, 0°
A 4 \ ‘ A 4
it # ..... +_ ..... + ..... _é. ..... 4,}_ ..... + ..... _{,. ..... + _____ + ..... _+ ..... + 3
A /\ A
Mancal 1 Mancal 2
A LN
;0§ 3 / i 3 3 3 \ -
Plano de correcdo 1 Plano de correcdo 2

Figura 26 — Modelo do rotor com massas desbalanceadoras
Fonte: Autoria prépria.

Nos casos a serem examinados sera empregado dois planos de correcéo,
localizados nos discos 1 e 2, ou seja, hos nos 4 (disco 1) e 8 (disco 2), e as respostas
serdo medidas nos mancais (n6 1 e 11, respectivamente).

Nas figuras 27 e 28 sao apresentadas a resposta ao desbalanceamento em

regime permanente medidas nos nés 1 e 11, na direcao x.
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Figura 27 — Resposta no n6 1 na diregdo x — Desbalanceamento original
Fonte: Autoria propria.
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Figura 28 — Resposta no n6 11 na diregéo x — Desbalanceamento original
Fonte: Autoria propria.

As velocidades de operacédo a serem consideradas sédo de 1900 rpm e 4100
rpm. Em uma primeira andalise o balanceamento sera investigado para cada uma das
velocidades, logo em seguida ambas serdo consideradas. Para qualquer situacéo
examinada a massa de teste utilizada é de 1,06 kg.cm a 0°.

Na primeira corrida, a massa de teste € aplicada no n6 4 (disco 1). Ja na

segunda, a massa de teste é removida do n6 4 e instalada no né 8 (disco 2).

4.3.1 Balanceamento para a velocidade de 1900 rpm

Neste caso, o balanceamento sera realizado para a velocidade de operagéo
de 1900 rpm. Nas figuras 29 e 30 sdo apresentadas as respostas registradas para

cada corrida de teste.
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Figura 29— Resposta no n6 1 na direcdo x — Corridas de teste
Fonte: Autoria prépria.
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Figura 30 — Resposta no nd 11 na diregdo x — Corridas de teste

Fonte: Autoria propria.

Nas figuras 29 e 30, verifica-se que a adicdo da massa de teste influenciou
consideravelmente as respostas medidas no plano de correcdo em ambas as corridas,
alterando até mesmo a amplitude e a fase na regido das velocidades criticas,
localizadas em 1770 rpm e 4295 rpm.

Empregando exatamente os valores das respostas medidas, obtém-se as
duas massas de correcdo com suas correspondentes posi¢coes angulares: 2.4821e-1
kg.cm a -25.64° e 4.3086e-1 kg.cm a -165.57°, que devem ser instaladas no disco 1
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e disco 2, respectivamente. Na tabela 8 séo apresentados os valores obtidos durante

0 processo de balanceamento.

Tabela 8 — Respostas registradas durante o balanceamento para a velocidade de 1900 rpm

L Mancal 1 (né 1) Mancal 2 (n6 11)
Condicao ) .
Amplitude (um) Fase (°) Amplitude (um) Fase (°)
Vibrag&o Original 4,2 E+2 134.90 3,5E+2 119.60
1° Corrida de Teste 1,6E+3 165.90 1,7E+3 166.60
2° Corrida de Teste 1,8E+3 167.60 1,5E+3 164.60
Vibracéo final 2,3E-2 60.15 2,2E-2 64.36

Fonte: Autoria propria.

Ao comparar os valores de vibracao iniciais e finais, é possivel certificar-se
que o processo de balanceamento foi extremamente eficaz, uma vez que para a
velocidade considerada (1900 rpm) os niveis de vibracao resultante foram nulos.

Nas figura 31 e 32 apresenta-se uma comparacao entre as respostas originais

e as respostas obtidas ap0ds a instalacdo das massas de correcao no rotor.
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Figura 31 — Resposta no n6 1 na direcao x — Balanceado para 1900 rpm
Fonte: Autoria propria.
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Figura 32 — Resposta no n6 11 na diregdo x — Balanceado para 1900 rpm

Fonte: Autoria propria.
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Nas figuras 31 e 32 € possivel observar que, apdés o processo de

balanceamento, os valores de vibracdo do sistema foram amplamente reduzidos em

toda a faixa de velocidades considerada. Embora os niveis de vibragdo sejam

praticamente nulos para a velocidade de 1900 rpm, para o resto da curva estes valores

sdo consideravelmente mais elevados, sendo maximos nas vizinhancas da segunda

velocidade critica, localizada em 4295 rpm. Este comportamento evidencia uma das

grandes diferencas entre rotores rigidos e flexiveis, mostrando que balancear uma

7

velocidade critica ndo € o suficiente para garantir baixos niveis de vibracdo em

quaisquer velocidade, mas proporciona um aumento na faixa de operacéo do sistema.

4.3.2 Balanceamento para a velocidade de 4100 rpm

De forma semelhante a situacdo anterior, o balanceamento sera realizado

obtidas para a velocidade de 4100 rpm.

Aplicando exatamente os valores das respostas medidas, obteve-se as

seguintes massas de correcdo com suas posi¢cdes angulares correspondentes:
2.5620e-1 kg.cm a -31.310° e 4.1182e-1 kg.cm a -161.1386°, que devem ser
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instaladas nos discos 1 e 2, respectivamente. Na tabela 9 sdo apresentados os valores

das medicOes registradas durante o balanceamento.

Tabela 9 — Respostas registradas durante o balanceamento para a velocidade de 4100 rpm

L Mancal 1 (né 1) Mancal 2 (n6 11)
Condicao ) .
Amplitude (um) Fase (°) Amplitude (um) Fase (°)
Vibrag&o Original 2,5E+3 -162.2 2,5E+3 20.38
1° Corrida de Teste 1,6E+3 24.46 2,2E+3 -165
2° Corrida de Teste 7,1E+3 -162.2 6,6E+3 20.38
Vibracéo final 8,8E-2 -75.59 7,728E-5 -165.20

Fonte: Autoria propria.

Assim como no balanceamento anterior (item 4.3.1), o processo foi capaz de

praticamente anular a vibracdo do sistema para a velocidade medida.
Nas figuras 33 e 34 é possivel observar a comparagcdo entre a resposta

original e apos a instalacdo das massas de correcéo.
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Figura 33 — Respostano n6 1 na diregcdo x — Balanceado para 4100 rpm
Fonte: Autoria propria.
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Figura 34 — Resposta no nd 11 na dire¢do x — Balanceado para 4100 rpm
Fonte: Autoria prépria.

De maneira semelhante ao item 4.3.1, é possivel observar nas figuras 33 e 34
gue, apos o processo de balanceamento do sistema, os valores das respostas obtidas
no disco reduziram consideravelmente para toda faixa de velocidades considerada.
Como nesse caso em especifico a velocidade de operacéo considerada foi de 4100
rpm, os niveis de vibracdo para a mesma foram praticamente anulados. Ja para o
resto da curva, os valores das respostas séo significativamente mais elevados, sendo
maximos nas vizinhancas da primeira velocidade critica, localizada em 1770 rpm,

caracterizando, mais uma vez, um comportamento tipico de rotores flexiveis.

4.3.3 Balanceamento considerando as duas velocidades de operacao: 1900 rpm e

4100 rpm

Nesta situacdo, sdo consideradas ambas as velocidades de operacdo, 1900
e 4100 rpm, nos calculos para a determinacdo dos desbalanceamentos de correcao.
Os dados utilizados no processo sdo os mesmos das tabelas 8 e 9. Com base nisto,
obtém-se o0s seguintes valores para as massas de correcdo com suas posi¢coes
angulares correspondentes: 2.3435e-1 kg.cm a -27.484° no disco 1 e 4.1506e-1 kg.cm
a -164.897° no disco 2.
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As figuras 35 e 36 apresentam as respostas obtidas para esta situacao.
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Figura 35 — Resposta no n6 1 na diregcdo x — Balanceado para 1900 rpm e 4100 rpm
Fonte: Autoria propria.
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Figura 36 — Resposta no n6 11 na direcao x — Balanceado para 1900 rpm e 4100 rpm
Fonte: Autoria propria.

Nas figuras 35 e 36 é possivel observar que, diferente dos casos anteriores,

para nenhuma velocidade de operacdo os valores das respostas se anulam. Em
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contrapartida, todos os valores das respostas apds o balanceamento apresentam uma
reducdo significativa em relacdo as respostas originais, sendo ainda mais evidentes

nas vizinhancas das velocidades criticas.
Apresenta-se nas figuras 37 e 38 uma comparacdo entre os resultados

obtidos para os 3 casos investigados.
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Figura 37 — Resposta no né 1 na dire¢cao x — Comparacgao dos resultados
Fonte: Autoria propria.
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82

Analisando-se as figuras 37 e 38 é possivel destacar pontos importantes.
Quando o balanceamento € realizado para apenas uma velocidade, resultado
destacado nas linhas verde (1900 rpm) e preta (4100 rpm), a eficacia do processo €
maxima apenas na velocidade considerada. Em contrapartida, quando se emprega
mais do que uma velocidade ao mesmo tempo no processo, a resposta ao
desbalanceamento é minimizada para toda a faixa de operacéo considerada, o que é
bastante interessante em casos onde a partida ou a parada da maquina com rotor
flexivel € muito lenta ou quando se lida com equipamento rotativos com velocidade

variavel.

4.4 AVALIACAO DO BALANCEAMENTO

A avaliacdo do balanceamento sera feito com base na norma ISO 1940, para
determinar se a resposta ao desbalanceamento esta dentro do limite estabelecido por
ela, visando garantir a eficiéncia e confiabilidade do rotor proposto para estudo.

Pela norma, para chegar ao valor de desbalanceamento residual permissivel
€ necessario o conhecimento do tipo de rotor e a rotagdo maxima do mesmo. Esses
parametros para o presente trabalho serdo estabelecidos de forma que permita avaliar
a passagem do rotor pelas velocidades criticas e compreender o método de
balanceamento dos coeficientes de influéncia, com observancia a exemplos de rotores

de sistemas reais.

Cada tipo de rotor possui um determinado grau de qualidade de
balanceamento como € observado na tabela 1. Na figura 7 dispondo do grau de
qualidade e da rotacdo méaxima do rotor é possivel determinar qual € o
desbalanceamento residual permissivel e assim avaliar se a resposta do rotor esta ou

nao dentro dos limites da norma.

Para tanto, o grau de qualidade adotado sera o G40, que envolve rotores
como por exemplo conjunto girabrequim para motores de carro, caminhdes e
locomotivas. Com uma velocidade maxima de operagédo do modelo de 8000 RPM. Em

tais condicdes o limite de vibracdo é de 50.m determinado através da Figura 39.
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Fonte: 1SO 1940/1-1986 Mechanical vibration - Balance quality
requirements of rigid rotors — Part 1: Determination of permissible
residual unbalance.

Na Figura 40 e na Figura 41, no qual tem-se as respostas ao
desbalanceamento para o rotor com o desbalanceamento original e ap6és o
balanceamento avaliados no mancal 1 (n6 1) e no mancal 2 (n6 2), é possivel observar
as faixas de velocidade no qual é recomendado que o rotor ndo deve operar
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Figura 40 — avaliac&o do desbalanceamento residual permissivel no mancal 1 (né 1).
Fonte: Autoria propria.
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Figura 41 — avaliacdo do desbalanceamento residual permissivel no mancal 2 (né 11).

Fonte: Autoria propria.

Magnitude da Fespostaim

A fim de ter uma melhor visualizacdo da reducdo da resposta ao
desbalanceamento ap6s a utilizagdo do método dos coeficientes de influéncia, as
tabelas 9 e 10 apresentam uma comparagdo entre a resposta para o0
desbalanceamento original e a resposta apos ser balanceado. Na tabela 9, foram
comparados os resultados obtidos no mancal 1 (n6 1) para rotacfes de 1770 RPM,
3000 RPM e 4293 RPM. J& na tabela 10, foram comparados os resultados obtidos no

mancal 2 (n6 11) para as mesmas rotacoes.

Tabela 9: Comparacéo entre as respostas ao desbalanceamento antes e ap6s o balanceamento

Resposta ao desbalanceamento

Mancal Rotacdo (RPM) Situacdao Resposta (um) Reducéo
Original 47,24.10°
1770 J ’ 98,62%
Balanceado 64,96
Original 302,70
1 3000 97,60%
Balanceado 7,25
Original 80,45. 10°
4293 ’ 99,17%
Balanceado 66,91

Fonte: Préprio Autor
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Tabela 10: Comparacédo entre as respostas ao desbalanceamento antes e apés o balanceamento

Resposta ao desbhalanceamento

Mancal Rotacédo (RPM) Situacao Resposta (um) Reducao
Original 48,05.10°
1770 98,75%
Balanceado 59,88
Original 210,40
2 3000 94,49%
Balanceado 11,59
Original 81,71. 10°
4293 99,50%
Balanceado 40,80

Fonte: Préprio Autor

Com a finalidade de ser observado em escala a reducdo da resposta ao
desbalanceamento a Figura 42 e a Figura 43, foram inseridas para se observar a orbita
desenvolvida pelo rotor avaliadas no mancal 1 e no mancal 2 respectivamente, para

uma velocidade de rotagcéo de 1900 RPM.

1
| — Orbita original
{ — Orbita apds balanceamento

--Ir---“—-{q ---------------------------- Fre===—=--= =

Diregiioy (mm)

Direcio X (tnm) 10"

Figura 42 — Orbitas avaliadas no mancal 1 &4 1900 RPM
Fonte: Préprio Autor
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I I T I
—— Orbita original
— Orbita apés balanceamento

Diregio y (mm)

Direlgo x (mm) 4

Figura 43 — Orbitas avaliadas no mancal 2 & 1900 RPM
Fonte: Préprio Autor

Para finalizar é importante mencionar que computacionalmente e em casos
praticos, o balanceamento do rotor poderia ser feito novamente com o intuito de
reduzir ainda mais 0s niveis de vibracdo, no entanto, com o0s resultados aqui
apresentados € possivel comprovar a eficiéncia do método de balanceamento dos
coeficientes de influéncia. Para fins praticos devem ser avaliadas quais sdo as
rotacdes de trabalho da maquina e se com o balanceamento as respostas ao
desbalanceamento para essas rotacdes esta dentro do limite estabelecido pela norma,
garantindo assim a seguranca e eficiéncia do processo no qual a maquina esta

envolvida.
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5 CONCLUSAO

Este trabalho, teve como objetivo estudar o comportamento dinamico de
maquinas rotativas, visando compreender e posteriormente analisar conforme normas
0s principais fendmenos envolvidos no sistema, como por exemplo o diagrama de
Campbell, as velocidades criticas, diagramas de fase e a resposta ao
desbalanceamento.

Durante a realizacdo das simulacdes do sistema proposto foram obtidos
dados que sdo de extrema importancia na fase de projetos de maquinas rotativas para
garantir que durante a sua operacdo sua funcédo seja executada de forma segura e
eficaz.

Na secédo 4.1 foi possivel observar as respostas lateral livre do sistema,
primeiramente foi estudado o sistema com mancais isotrépicos, onde foi possivel
observar que nas condicdes de repouso (0 rpm), as frequéncias naturais ocorrem aos
pares e com modos préprios idénticos, mas que vibram em planos diferentes. Tal
fenbmeno ocorre devido a simetria das propriedades de inércia e rigidez. Ao passo
que a velocidade do rotor aumenta e o0 mesmo sai das condicbes de repouso é
possivel observar que as frequéncias naturais divergem, o que € causado devido ao
acoplamento proveniente do aumento do efeito giroscopio. Acrescenta-se ainda que,
para qualquer velocidade de operacgao as orbitas descritas pelos nés ao longo do eixo
possuem forma circular.

Quando os mancais foram substituidos por mancais assimétricos analisou-se
gue, mesmo quando o sistema esta em repouso as frequéncias naturais sao distintas
entre si. Tal diferenca aumenta a medida que a velocidade de operacdo do rotor
também aumenta. Outra caracteristica inerente a sistemas com mancais anisotrépicos
€ a possibilidade de haver modos mistos, ou seja, regides de operacao onde parte do
rotor desenvolve precessao direta enquanto o restante descreve precessao reversa,
tornando necesséria a verificacdo do sentido de precesséo para cada no do rotor. Ao
final também é possivel observar que as oOrbitas descritas pelos nos do rotor possuem
forma eliptica.

No item 4.2 foi analisada a resposta forcada do rotor, tanto em regime
permanente quando em regime transiente. Para a resposta devido a forgcas de

desbalanceamento em regime permanente, duas situacdes foram estudadas: rotores
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com mancais istrépicos e com mancais anisotropicos. No primeiro caso foi possivel
verificar que apenas os modos de precessao direta sdo excitados pela forca de
desbalanceamento, o que torna possivel concluir que, para rotores com mancais
isotrépicos somente as frequéncias naturais associadas a modos de precessao direta
sdo velocidades criticas do sistema, fator fundamental e que deve ser levado em
consideragao na hora de projetar um sistema rotativo dindmico. Pode-se acrescentar
que, ao verificar as Orbitas dos modos proprios notou-se que todas elas sao circulares,
além disso, mantém sempre o mesmo sentido de precessdo durante toda faixa de
operacdo. Para rotores com mancais anisotropicos, analisou-se que as velocidades
criticas do sistema sdo formadas tanto para frequéncias associadas a precessao
direta quanto a precessdo reversa. Adicionalmente, comprovou-se que O
amortecimento afeta significativamente a inversdo do sentido de precessdo dos
modos na faixa de operagdo. Assim sendo, comprovou-se que quanto maior o
amortecimento nos mancais, menores sédo as regides de ocorréncia de precessao
reversa.

No item 4.2.2, onde é estudado a resposta do sistema em regime transiente,
observou-se que, a medida que se aumenta a acelera¢do do processo de partida
“‘Runup” da maquina, menor sera o tempo de exposi¢cao do sistema a elevados niveis
de vibracdo. Porém, para aumentar a aceleracao é preciso consumir maior poténcia
da méaquina devendo ser feito um balanco entre a poténcia consumida e o tempo de
exposicao do rotor ao alto nivel de vibracgéo.

Na sec¢éo 4.3 foi realizada a simulagdo numérica com a finalidade de estudar
o balanceamento de rotores flexiveis empregando o método dos coeficientes de
influéncia. Com isso, foi possivel concluir que quando se emprega apenas uma
velocidade de operacdo nos calculos, como nos itens 4.3.1 e 4.3.2, a diminui¢cdo nos
niveis de vibracao € bem pontual, ou seja, exatamente na velocidade que se executa
0 balanceamento os niveis de vibracdo tendem a zero, ja nas outras regides, embora
também seja possivel observar uma certa reducdo na resposta, o balanceamento
possui efeitos limitados. Ao contrario, quando se aplica o método em pelo menos duas
velocidades de operacgéo, € possivel observar que a resposta ao desbalanceamento
€ minimizada em uma ampla faixa de operacao, algo que é considerada uma grande
vantagem em magquinas com rotores que possuem o tempo de partida ou parada longo

ou quando se trabalha com sistemas rotativos de velocidade variavel.
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Na indastria € possivel observar uma limitacdo do sistema de medicéo e a
presenca de ruidos que podem interferir nas analises, o problema de balanceamento
avaliado no trabalho ndo levou em consideracéo tais dificuldades, sendo assim foram
utilizadas respostas exatas para o desbalanceamento que permitiram o sistema ser
perfeitamente balanceado, porém na pratica as respostas para o desbalanceamento
nunca serdo exatas e um balanceamento perfeito sera impossivel de ser obtido.

Pode-se concluir que a metodologia proposta e as ferramentas empregadas
foram vélidas, atendendo ao objetivo de analisar o comportamento dinamico do
sistema proposto, compreendendo assim o efeito de cada parametro sobre o0s
resultados obtidos, observando a passagem pelas velocidades criticas, as mudancas

de fase, a resposta ao desbalanceamento e o balanceamento do sistema.
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6 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

O tema de dinamica de rotores € uma é&rea de estudos extremamente
abrangente, existe uma fonte imensuravel de pesquisas e trabalhos que podem ser
realizados nesta area de interesse. A partir dos resultados, combinado com os
conhecimentos obtidos durante o desenvolvimento deste trabalho, € possivel sugerir
0s seguintes estudos a serem desenvolvidos:

o Realizar uma andlise paramétrica para identificar a interferéncia da rigidez
nos mancais sobre as velocidades criticas do sistema;

. Verificar os efeitos do amortecimento nos mancais sobre a resposta do
sistema em regime transiente;

. Realizar o balanceamento em um e dois planos para rotores rigidos;

o Realizar o balanceamento de rotores flexiveis pelo método modal;

. Verificar o efeito da acuracia das medices sobre a eficacia do processo
de balanceamento;

. Verificar o efeito da presenca de ruido nas medicdes sobre a eficacia do

processo de balanceamento.
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