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RESUMO

O presente trabalho tem como objetivo a andlise dindmica de sistemas rotativos sujeitos a
diferentes tipos de elementos instabilizadores. Os elementos abordados neste estudo sdo os mancais
lubrificados, os selos de fluxo mecanicos e o amortecimento interno do eixo, cujas interagoes
dindmicas, em condicdes operacionais pode conduzir o sistema a instabilidade. Os mancais
segmentados foram também incluidos no estudo, cujo comportamento € considerado inerentemente
estavel. O eixo foi modelado por meio do método dos elementos finitos, pela sua robustez,
facilidade de implementacdo e resolu¢do das equacdes envolvidas. Desse modo, os elementos
instabilizadores analisados foram modelados de forma a permitirem sua adicao no modelo do eixo,
por meio de coeficientes dindmicos equivalentes. Os mancais segmentados permitem duas
modelagens para os seus coeficientes: a reduzida e a completa, com a ultima exibindo
explicitamente os graus de liberdade do segmento, sendo necessarias modificacdes no modelo de
elementos finitos para adiciona-los. A avaliacdo do limiar de estabilidade foi realizada por meio do
método do decremento logaritmico, obtido através da solu¢ao do problema de autovalor da equacao
de movimento do rotor. Analisaram-se, separadamente, os efeitos da adi¢ao de diferentes mancais,
selos e niveis de amortecimento interno, para visualizar a influéncia de cada componente na
dindmica de um mesmo eixo. As andlises envolvendo o mancal segmentado incluiram ambos os
modelos de coeficientes (reduzido e completo). Em seguida, foram combinados, em um mesmo
eixo, diferentes tipos de mancais, selos e amortecimentos internos, em diversas andlises para
determinar as interacdes existentes entre os componentes envolvidos. A partir destes resultados,
procurou-se, em todas as andlises, observar os efeitos na rigidez do sistema, no nivel de

amortecimento e a variacdo do limiar de estabilidade.

Palavras-chave: Instabilidade de Sistemas Rotativos, Analise de Autovalor, Mancais Lubrificados,

Selos de Fluxo, Amortecimento Interno.
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ABSTRACT

The work’s goal is to analyze the dynamics of rotating systems, considering different kinds
of instabilizing elements or factors. The factors accounted in this thesis are the hydrodynamic
bearings, flow seals, and internal damping of the shaft, whose dynamic interactions occurring
during the system’s operation may cause instable behavior. Besides, the tilting-pad journal bearing
were studied, which behavior is considered to be inherently stable. The shaft was modeled through
the finite element method, due to its robustness, ease to implement and solution of the involved
equations. Hence, the instabilizing elements were modeled in order to allow their addition in the
shaft’s model, through equivalent dynamic coefficients. The tilting-pad journal bearings allow two
different coefficient models: reduced and full, with the last one explicitly exhibiting the degrees of
freedom of the pads, being necessary modifications to the finite elements model to contain them.
The evaluation of the stability threshold was performed through the logarithmic decrement method,
obtained from the solution of the eigenvalue problem of the equation of motion of the system. The
effects of the addition of different bearings, seals and levels of internal damping were analyzed
separately in order to visualize the influence of each component on the dynamic of the same shaft.
The models with tilting-pad bearing were analyzed twice, with each one considering a different
coefficients model (reduced and full). Finally, different kinds of bearings, seals and internal
damping were combined in the same shaft, allowing the definition of the interactions between the
involved components. From this work, the effects in the system’s stiffness, damping level and

changes in the stability threshold were observed in all analyses.

Keywords: Instability on Rotating Systems, Eigenvalue Analysis, Hydrodynamic Bearings, Fluid

Seals, Internal Damping.
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1. INTRODUCAO

A atual conjuntura da matriz energética brasileira exige constantes investimentos para
atender a crescente demanda de energia. Portanto, a expansdo da capacidade de geracdo do pais
requer um cuidadoso planejamento. O Conselho Nacional de Politica Energética (CNPE) elabora
os Planos Decenais de Expansao de Energia (PDE), que constituem um dos principais mecanismos

para a tomada de decisdes acerca da expansao energética brasileira.

O Plano Decenal de Expansdo de Energia (PDE 2022) apresenta alguns dados relevantes
sobre situacdo da matriz energética brasileira. Ao final de 2012, 66% da energia gerada no Brasil
sdo provenientes de usinas hidrelétricas, 14% de usinas térmicas e 13% sdo produzidas por outras
fontes renovdveis (edlica, térmica de biomassa e pequenas centrais hidrelétricas). O PDE também
destaca que atualmente o sistema energético brasileiro estd sofrendo uma interligacao completa,
para formar o Sistema Integrado Nacional (SIN), que visa agregar todas as capitais do pais na

mesma malha energética.

O SIN viabiliza a descentralizagdo da producdo de energia, permitindo o melhor
aproveitamento de bacias hidricas pouco utilizadas. Neste contexto, o PDE 2022 preve, para o
horizonte de 2018, a entrada em operagdo de 15 centrais hidrelétricas, sendo 9 usinas somente na
regido Norte. Para o ano de 2022, projetam-se, além destas mencionadas, 20 outras usinas,
totalizando um aumento de 20000 MW na capacidade de producdo de energia do Brasil. Mesmo
com esta expansao das fontes hidrelétricas, o PDE 2022 ainda destaca que esta fonte ainda
apresenta grande potencial de exploracdo, suficiente para manté-la como a predominante no pais

por muitos anos.

Outro ponto destacado pelo PDE 2022 € a expansdo do uso das energias renovaveis, como
edlica, biomassa e pequenas centrais hidrelétricas (PCH). Observa-se, atualmente, um crescimento

anual do uso das fontes renovaveis de 10%, impulsionadas pelo aumento de competitividade das



usinas edlicas. Ao final de 2022, estima-se que estas fontes serdo responsaveis por 21% da energia

produzida no pais.

Todas as fontes de energia mencionadas sdo dependentes da utilizacdo de maquinas rotativas,
possuindo grande representatividade na industria de geracao de energia. As maquinas rotativas sao
a maior e mais importante classe de maquindrio, pois, além da geracao de energia, estas podem ser
utilizadas no transporte de meios fluidos, na usinagem de materiais, na propulsdo de navios e

avides, entre outras aplicagdes.

O livro Rotordynamics of Turbomachinery, de Vance (1988), destaca que as mdaquinas
rotativas t€ém uma ampla gama de aplicacOes pois a quantidade de energia, ou fluxos de fluidos,
com a qual estes equipamentos lidam € muito elevada, em relacdo ao seu tamanho. Esta
caracteristica estd relacionada a possibilidade de operacdo em altas velocidades de rotacdo,
deslocando fluxos maiores e gerando mais energia. Entretanto, a sua utilizagdo implica na
determinagcdo de parametros e resolucdo de problemas especificos da drea. A complexidade

aumenta quando se considera que uma simulacdo dindmica correta deve avaliar, além do

comportamento dindmico do rotor, sua interagdo com outros componentes do mesmo sistema.

Vance (1988) lista os objetivos a serem cumpridos em uma anélise de maquinas rotativas, de
modo a minimizar os problemas de projeto e operagdo. Os cinco primeiros objetivos relacionam-
se a determinacao da frequéncia natural e alteracdes relacionadas a estas, além da determinagdo da
resposta as excitagdes sincronas. Os dois Ultimos objetivos, entretanto, sdo os mais desafiadores,

segundo o autor: identifica¢ao e supressao das instabilidades dindmicas de um sistema rotativo.

As instabilidades dindmicas em uma mdaquina rotativa surgem do préprio movimento do
sistema durante sua opera¢do, na forma de vibragdes assincronas com a velocidade de rotagcdo. O
livro Handbook of Rotordynamics, de Ehrich (1992), denomina tais vibracdes como autoinduzidas,
ou autoexcitadas, pois estes tipos de vibragdes ndo possuem nenhuma excitacdo externa que as
causem. As principais fontes de vibracdes autoinduzidas sdo os mancais lubrificados, os selos de

fluxo, o amortecimento interno do eixo, entre outras.



Os mancais sdo, simultaneamente, componentes responsaveis pelo suporte da carga estética
do eixo e, como resultado da dindmica do movimento, fonte do amortecimento e rigidez. Em um
sistema rotor-mancal-fundagao, a vibragao aplicada pelo rotor aos mancais € transferida, através
destes componentes, a estrutura de suporte que, por sua vez, interage com OS mancais,
retransmitindo o movimento vibratério ao rotor. Os selos, em contrapartida, ndo suportam carga,
como 0s mancais, mas apresentam uma componente muito elevada de rigidez, elevando a mesma

do conjunto girante.

Dessa forma, a presente dissertacdo de mestrado tem como objetivo analisar a dindmica de
um rotor sujeito a trés tipos de fontes de vibracdes autoinduzidas: os mancais hidrodindmicos, os
selos de fluxo e o amortecimento interno do eixo. As andlises realizadas visam determinar a faixa
de estabilidade do eixo com os elementos mencionados, de modo a compreender o fendmeno das
vibragdes autoinduzidas e avaliar o grau de sensibilidade dos pardmetros de projeto envolvidos
neste fendmeno. Neste contexto, este trabalho também visa avaliar a influéncia dos mancais
segmentados na dindmica do eixo. Os mancais segmentados, também conhecidos como mancais
de sapatas oscilantes, s@o os unicos, do ponto de vista prético, que podem ser utilizados em rotores
industriais flexiveis, operando em altas velocidades, pois sdo considerados imunes as vibragdes

autoinduzidas relacionadas ao filme de 6leo do mancal.

O comportamento dindmico dos componentes em andlise deve ser inserido no modelo
matematico do sistema completo, sendo realizado através da determinagdo das forcas geradas
nestes elementos e linearizadas em coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento. Os
mancais de geometria fixa e os selos de fluxo sdo representados através de coeficientes

relacionados as coordenadas de translacdo (x,y) do eixo.

Os mancais segmentados, entretanto, possuem duas abordagens para os seus coeficientes. A
primeira abordagem baseia-se no modelo completo das for¢as hidrodinamicas, no qual sdo
considerados os coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento relativos aos deslocamentos
angulares dos segmentos (a), além dos tradicionais coeficientes de rigidez e amortecimento
relativos aos movimentos de translacao (x,y) do eixo no interior do mancal. A segunda abordagem

utiliza os coeficientes equivalentes reduzidos, ou seja, é realizada uma redugdo do modelo
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dindmico do mancal, resultando em coeficientes relacionados apenas com a translagdo do eixo. Um
dos objetivos deste trabalho € verificar se existe diferenca no limiar de estabilidade entre os dois
modelos. Desse modo, € necessdria a adequagcao do modelo de eixo com os coeficientes completos

do mancal segmentado, expandindo os graus de liberdade nos respectivos nds dos mancais.

O capitulo 2 traz a revisdo da literatura existente sobre os assuntos abordados. A primeira
secdo aborda a evolugao dos estudos envolvendo os mancais hidrodindmicos, das tentativas iniciais
de quantificar os efeitos dinamicos destes componentes ao desenvolvimento de ferramentas
modernas de simulacdo dos mesmos. As se¢des seguintes abordam o histérico do desenvolvimento
dos selos de fluxo mecanicos e do amortecimento interno. A dltima secao revisa as metodologias

desenvolvidas para avaliar o limiar de estabilidade de um sistema rotativo.

O capitulo 3 apresenta as metodologias utilizadas neste trabalho. A modelagem por
elementos finitos € descrita, assim como as modifica¢des realizadas para acomodar os coeficientes
completos do mancal segmentado. A metodologia do calculo dos coeficientes dos mancais também
€ abordada na sec¢do seguinte, com destaque para as diferencas entre os mancais segmentados e 0s
cilindricos. O processo de obtencdo dos coeficientes dos selos de fluxo também é destacado neste

capitulo, assim como o método utilizado para a introdu¢@o do amortecimento interno no €ixo.

A secdo 3.5 deste capitulo esclarece o processo envolvido no surgimento das forcas
desestabilizadoras devido ao mancal (whirl-whip), ao selo e ao amortecimento interno (whirl por
histerese), ressaltando o cardter autoinduzido destas forcas. Por fim, a dltima secdo detalha as

ferramentas utilizadas para a anélise da estabilidade do sistema.

O capitulo 4 apresenta os resultados obtidos, separados em secOes que contemplam as
andlises com somente mancais, selos e amortecimento interno. Por fim, apresentam-se os
resultados para as combinagdes realizadas. Finalmente, o capitulo 5 traz as conclusdes feitas e

sugestoes para os trabalhos futuros.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

A andlise de estabilidade de mdaquinas rotativas se baseia no correto entendimento e
modelagem de todos os componentes destes equipamentos, de modo a prever, com o desejado grau
de precisdo, as fontes de instabilidades durante a sua operacdo. Entretanto, além da simples
compreensdo dos componentes envolvidos, devem ser levados em considera¢iao, no contexto de

seu estudo, os efeitos que tais elementos causam na estabilidade do sistema.

Desse modo, optou-se por separar a revisdo bibliografica em quatro se¢des: 0s mancais
hidrodinamicos, os selos mecanicos de fluxo, o amortecimento interno do eixo e os métodos de
avaliacdo do limiar de estabilidade. A primeira se¢ao contempla o histérico do desenvolvimento
dos mancais, que ocorre paralelamente ao desenvolvimento da dindmica de rotores, englobando
eventos como as primeiras observagdes sobre whirl-whip, os primeiros esfor¢cos para a
minimizacdo desta instabilidade até o surgimento dos mancais tilting-pad, considerados nao

suscetiveis as vibragdes autoinduzidas.

A segunda secdo dedica-se a investigacdo do historico do desenvolvimento dos selos de
fluxo, pois a abordagem de seu estudo € diferente da apresentada nos mancais. Com o foco nos
selos planos cilindricos, a revisao bibliografica mostra as primeiras tentativas de quantificar os
efeitos do selo aos desenvolvimentos mais recentes, € como estes componentes afetam a dinamica

do rotor.

A terceira se¢do investiga a inclusdo do amortecimento interno no modelo de eixo. As
primeiras observagdes de instabilidades atribuidas a este efeito na década de 1920 sdo apresentadas.
Em seguida, discutem-se as duas modelagens matematicas distintas (amortecimento do tipo

viscoso e do tipo histerético) e como estas influenciaram os trabalhos seguintes.

Por fim, a dltima secao retrata a evolu¢cao dos métodos de avaliacao do limiar de estabilidade

de um sistema rotativo. Apresenta-se a forma matemética mais direta de avaliagdo do limiar: a



determina¢do dos autovalores da equa¢do de movimento e a subsequente andlise do decremento
logaritmico. Entretanto, os recursos computacionais limitados forcaram a criacdo de métodos mais
simples, para a solu¢gdo deste problema tornar-se factivel. Esta secdo também contempla alguns

aspectos do desenvolvimento do método dos elementos finitos.

2.1. Mancais Hidrodinamicos

O estudo do comportamento dindmico dos mancais possui suas bases matematicas
fundamentadas em estudos realizados no final do século XVIII. O maior avango desta época foi a
deducdo da equacao bésica da lubrificagdo em 1886, por Reynolds, baseada em estudos realizados
por Tower (1883) e Petroff (1883). Estes, realizando seus experimentos separadamente, chegaram
a mesma conclusdo: que o movimento relativo entre duas superficies, separadas por um filme de
fluido, gera um campo de pressdo, cujo valor médio € a razdo da carga pela drea de lubrificacao.
Este campo de pressdo, por sua vez, gera uma forca hidrodindmica suficiente para a sustentacao do

eixo (NORTON, 2006).

A partir destas observacdes, Reynolds propos que o escoamento poderia ser tratado como
laminar e que a viscosidade seria constante, algo relativamente razodvel, dadas as condicdes de
operacdo dos mancais existentes a época. Também assumiu que o filme de 6leo era fino na direcao
radial, se comparado com as direcdes axial e circunferencial. Assim, desprezou-se o gradiente de
pressao radial através da espessura do filme de fluido. Com tais hipoteses, era possivel, a partir das
equacgdes de Navier-Stokes, obter-se uma equagdo para o campo de pressao gerado pelo filme de

6leo (CAMERON, 1971).

Desta forma, Reynolds foi capaz de encontrar algumas solucdes em série para a sua equagao,
supondo o mancal infinitamente longo. Entretanto, a primeira soluc¢do analitica para este caso foi
encontrada por Sommerfeld (1904). A aproximacao de mancal infinitamente longo anula o termo
de pressdo na dire¢cdo do comprimento do mancal, eliminando, assim, alguns termos da equagao
original de Reynolds, facilitando sua solucdo. Na pratica, o termo anulado significa que ndo
existem perdas de 6leo na extremidade do mancal (NORTON, 2006). A Figura 1 apresenta uma

representacao esquemadtica de um mancal cilindrico.
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Figura 1 — Desenho Esquematico de um Mancal

As solugdes providas por Reynolds e Sommerfeld foram de grande auxilio ao
desenvolvimento da teoria envolvendo os mancais. Contudo, a abordagem na época considerava
que a carga do eixo era rigidamente suportada pelos mancais, ndo existindo nenhuma interacao
dindmica causada pelo filme de 6leo. Com o avanc¢o no desenvolvimento e na teoria dos mancais,
observaram-se efeitos de rigidez e amortecimento induzidos no eixo, causados pelo o6leo
lubrificante. Assim, adotou-se a representacdo por meio de coeficientes equivalentes, conforme
esquematizado na Figura 2, para estimar os efeitos de amortecimento e rigidez na teoria, de modo
a elevar a precisao no célculo. Tal representagdo foi proposta por Stodola (1925) e Hummel (1926)

(DIMOND et al., 2011).

Velocidade
de Rotacio

Figura 2 — Esquematizacio dos Coeficientes Dindmicos Equivalentes (SAN ANDRES,
2010)
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No mesmo ano do trabalho de Stodola, Newkirk e Taylor (1925) concluiram que a vibragao
em um mancal hidrodinamico poderia ser induzida pelo préprio fluido, ao invés de ser causada
pelo desbalanceamento ou atrito interno. Anos depois, Newkirk e Lewis (1956) observaram
claramente dois tipos distintos de vibrac¢des fluido-induzidas: o oil-whirl e o oil-whip (CHAUVIN,

2003).

O primeiro efeito, oil-whirl, foi caracterizado como uma vibracdo nao violenta e
autoinduzida. Este efeito € descrito por Singhal e Khonasari (2005) como “independente do
desbalanceamento ou desalinhamento do rotor”. Este fendmeno ¢ causado por forgas geradas no
filme de 6leo lubrificante devido a sua acao hidrodinamica, e, durante tal evento, o rotor orbita nos
seus mancais em uma frequéncia de aproximadamente metade a da frequéncia de rotagdo. Mais
precisamente, como cita Cameron (1971), quase todos os casos de oil-whirl em mancais cilindricos

ocorrem com razoes entre 0,47-0,48.

Ja o segundo fendmeno, o oil-whip, foi também definido como uma vibragdo autoinduzida,
porém a frequéncia de vibragdo do eixo nos mancais € igual a frequéncia natural do eixo. Esta
instabilidade é observada quando a rotagcdo do rotor, suportado por mancais cilindricos, atinge o
dobro da frequéncia natural do eixo. Desse modo, a amplitude de vibrac@o cresce indefinida e
violentamente, tendendo ao valor da folga radial do mancal, existindo um grande risco de contato
do eixo com as paredes deste. Este efeito gera uma instabilidade com grande potencial destrutivo

nas maquinas rotativas, sendo necessdrio evita-lo.

Ambos os fendmenos foram, e ainda sdo, extensivamente estudados para melhor
compreensdo do seu mecanismo de formacdo e controle. Atualmente, conclui-se que o oil-whirl é
dependente das caracteristicas do fluido e, assim sendo, da velocidade de rotacao do eixo. Ja o oil-
whip é funcdo das caracteristicas do sistema, dependendo da frequéncia natural do conjunto

(MENDES, 2011).

O desenvolvimento da teoria dos mancais prosseguiu e obteve grandes avangos com o

advento do computador. A solucdo da equacdo de Reynolds, que antes era de dificil avaliacdo,
8



tornou-se, em meio computacional, facilitada, impulsionando novas descobertas. Uma grande
limitacdo na teoria dos mancais foi superada em 1952, por Ocvirk. Do mesmo modo que
Sommerfeld aproximou o campo de pressao na direcdo do comprimento axial do mancal como
constante, se este for infinitamente longo, Ocvirk (1952) fez o inverso. O mancal, sendo
infinitamente curto, tem o termo de pressdo na dire¢do circunferencial negligenciado, restando

apenas os termos de perdas nas extremidades do mancal (CAMERON, 1971).

O trabalho de Ocvirk (1952) possibilitou o estudo de mancais com grande aplicac¢do industrial
pratica, pois a utilizacdo de mancais longos possuia algumas limita¢des, como a reducdo da folga
radial a zero, devido a desalinhamentos ou deflexdes no eixo. A solucdo de Ocvirk ainda pdde ser
manipulada, tornando-se valida para razdes entre comprimento e diametro do mancal menores que
1/2. O método de Ocvirk tornou-se conveniente, devido a sua facilidade de célculo e ao fato de que
as geometrias dos mancais modernos possuem razdo comprimento/diametro préximas dos valores

nos quais esta solucdo € valida (NORTON, 2006).

Durante os anos de 1956, 1958 e 1959, Pinkus desenvolveu uma solugdo computacional para
problemas de lubrifica¢io hidrodindmica. Com uma nova abordagem, comparada com as existentes
a época, Pinkus utilizou o método de diferencas finitas para modelar as pressdes de sustentacdo em
um mancal hidrodindmico. Desse modo, abriu-se caminho para a avaliacdo computacional de
mancais com diferentes geometrias. Pinkus também investigou, juntamente com Sternlich (1959),
a estabilidade dos rotores suportados por mancais planos, entretanto sua solucio foi apresentada
em coordenadas polares, dificultando comparacdes diretas com os efeitos de vibra¢do nos rotores

(DIMOND el al., 2011).

A possibilidade de utilizagdo de meios computacionais para a solucdo da equacgdo de
Reynolds possibilitou o emprego de métodos de maior complexidade na solucdo das equagdes
envolvidas. Efeitos térmicos no filme lubrificante puderam ser adicionados as anélises numéricas,
de modo a estimar com maior precisao as distribuicdes de pressdo e temperatura. Destaca-se o
trabalho de Singhal (1981), que utilizou o método das diferencas finitas para resolver a equagdo de

Reynolds com efeito da temperatura, em duas dimensdes.



O desenvolvimento de novas geometrias de mancais foi impulsionado pela demanda por
maior estabilidade para estes componentes. Apesar de seu uso extensivo ter ocorrido apenas a partir
dos anos 60, os mancais segmentados j4 haviam sido empregados no inicio do século XX.
Entretanto, os mancais de geometria fixa tinham custo reduzido e o comportamento dinAmico era
melhor conhecido do que os dos mancais segmentados existentes a época. Pelo mesmo motivo, as
alteracdes na geometria dos mancais radiais, como os elipticos, os excéntricos e os multilobulares,
desenvolveram-se anteriormente aos segmentados. Nas Figuras 3 e 4 encontram-se exemplos de

um mancal eliptico e de um trilobular, respectivamente.

YA

Figura 3 — Esquema de um Mancal Eliptico (ou Lemon-Bore)

YA

><V

Figura 4 — Esquema de um Mancal Trilobular

De acordo com San Andrés (2000), estas alteragdes na geometria dos mancais, que poderiam
incluir até ranhuras no interior do mancal para direcionar o escoamento do 6leo, eram feitas para
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aumentar a pré-carga do mancal sobre o eixo. Tal pré-carga resultava em uma elevagao da rigidez
direta do mancal, que, por sua vez, afetava o inicio da instabilidade fluido-induzida durante a sua
operacdo. Contudo, apesar das melhorias nos mancais de geometria fixa, as crescentes velocidades
de operacdo geravam forcas de desbalanceamento muito altas para serem absorvidas de forma

segura pelos mancais.

A situacdo da teoria envolvendo os mancais segmentados, no inicio da década de 60, ndo
representava o avanco que ocorreria em alguns anos. Antes da publicac¢do do trabalho escrito por
Lund em 1964, as andlises envolvendo este tipo de mancal limitavam-se a avaliagdes de seu
comportamento em regime permanente, simplesmente para determinar, em condig¢des

operacionais, a capacidade de carga e a perda de poténcia por estes causada (NICHOLAS, 2003).

A Unica referéncia existente, de Boyd e Raimondi (1953), podia ser utilizada para
aproximacao de um caso especifico, sem pré-carga. Nicholas (2003) complementa a precariedade
do artigo em questdo: “[...] sem nenhum conhecimento sobre os coeficientes dindmicos, concluiram
que os mancais segmentados ‘ndo ofereciam maiores vantagens (em seu uso), se comparados aos
mancais cilindricos planos... ’[...]”. Lund (1964) alterou esse panorama, com a publicacao do
primeiro artigo a tratar os coeficientes dindmicos dos mancais segmentados, que também

influenciou o método de célculo dos coeficientes dos mancais de geometria fixa.

Conforme Lund (1964), se a velocidade de operacdo for alta o suficiente ou o se mancal
estiver levemente carregado, o whirl-whip ocorre. Em tais condi¢des, o uso de mancais
segmentados resulta na eliminagdo desse efeito, devido ao fato de que a carga de cada segmento
passa através do centro do mancal. San Andrés (2000) exemplifica esse fendmeno: durante a sua
operacdo, os segmentos ajustam-se de modo que a reacdo das forcas hidrodindmicas passe pelo
ponto de pivotamento. Tal ajuste elimina o surgimento de coeficientes cruzados, reduzindo o
potencial da ocorréncia da instabilidade fluido-induzida, tornando os mancais segmentados
inerentemente estdveis, para aplicacdes nas quais a ocorréncia de instabilidade fluido-induzida era
inevitavel. Os segmentos, ou sapatas, podem ser visualizados na esquematizacdo do mancal

segmentado, representado na Figura 5.
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Figura 5 — Esquematizagio de um Mancal Segmentado (SAN ANDRES, 2010)

O mesmo artigo de Lund (1964) apresenta uma metodologia geral de célculo, até entdo
inédita, para a determinacdo matematica dos coeficientes dinamicos linearizados, sendo possivel
sua aplicacdo em mancais de geometria fixa ou variavel. O método utiliza pequenas perturbagdes
ao redor do ponto de equilibrio do eixo, em uma determinada velocidade de rotacdo, para a
obtencdo dos coeficientes dindmicos. Em mancais de geometria fixa, essa metodologia fornece

diretamente os coeficientes relacionados as coordenadas de translacio do eixo.

Nos mancais segmentados, a presenga dos segmentos exige uma simplificagdo matematica.
Assume-se que o movimento angular dos segmentos € sincrono, ou seja, possui a mesma frequéncia
de rotacdo do eixo. Em seguida, determinam-se os coeficientes dindmicos em fun¢do das
coordenadas de translacdo apenas, englobando, assim, a influéncia dos segmentos em tais
coeficientes. Os resultados sdo apresentados para mancais de quatro, cinco, seis e 12 segmentos,
na forma de graficos dos coeficientes versus o nimero de Sommerfeld do mancal.

Em contrapartida a crenca de estabilidade inerente dos mancais segmentados, uma das
conclusdes de Lund (1964) foi de que, sob certas condi¢des, os termos de rigidez e amortecimento
cruzados tornam-se significativos, em relacdo aos coeficientes diretos. Tais coeficientes sdo uma
fonte de instabilidade na operag¢do do conjunto eixo-mancal, portanto, o0 mancal segmentado perde

a caracteristica de inerente estabilidade. Os resultados de Lund indicam que o aumento dos
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coeficientes cruzados € diretamente proporcional ao aumento da velocidade de rotagdo do eixo,

bem como estd relacionado a inércia do segmento.

O trabalho realizado por Lund (1964) abriu precedentes para o desenvolvimento e aumento
da utilizacdo dos mancais segmentados. Conforme descreve Nicholas (2003), em 1967, Orcutt
incluiu os efeitos de turbuléncia no trabalho de Lund, estendendo-o. A andlise de Orcutt também
indicou que um mancal segmentado simétrico resulta em coeficientes simétricos, ou isotrépicos.
Posteriormente, concluiu-se que esta conclusdo € parcialmente correta, ji que resultados
experimentais € modelos tedricos mais completos de mancais simétricos indicam que existem
diferencas entre os coeficientes. Apenas pode-se afirmar que, em casos muito especificos, os
mancais podem ser considerados como quase isotropicos. Orcutt também concluiu que seria
possivel operar acima da primeira velocidade critica do eixo com os mancais segmentados, algo

evitado a época devido as instabilidades.

Diversas andlises se seguiram, com variacoes na pré-carga, nas posi¢Oes iniciais dos
segmentos e na orientacao de carga do piv0, para mancais com diferentes nimeros de segmentos.
Todos os trabalhos seguiam o modelo de reducao proposto por Lund, que foi largamente utilizado
na teoria até o final dos anos 70. Além disso, apesar das evolucdes que se seguiram, o método de
Lund foi, por sua conveniéncia no calculo, responsavel por guiar o desenho e projeto dos mancais

segmentados até os anos 90, (NICHOLAS, 2003).

A reducdo sincrona dos coeficientes, entretanto, foi apontada pelo préprio Lund como sendo
matematicamente incorreta para a andlise de estabilidade de um sistema, durante a apresentacao do
trabalho de Nicholas, et al. (1978). Apesar de seu modelo também permitir a inclusdo de
frequéncias ndo sincronas nos segmentos, a investigacdo da dependéncia dos coeficientes em

relacdo a frequéncia de vibracao destes era necessdria e prossegue até os dias atuais.

Uma significante evolugdo no modelo de Lund leva em conta uma particularidade existente
nos mancais segmentados. De acordo com Shapiro e Colsher (1977) e Allaire, Parsell e Barrett
(1981), estes mancais possuem graus de liberdade adicionais, referentes ao deslocamento angular

de cada segmento, além dos de translacao do eixo. Shapiro e Colsher (1977) foram os primeiros a
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discutir tal fato, concluindo que as matrizes de rigidez e amortecimento possuiriam mais termos do
que era considerado na época. Também concluiram que tais matrizes poderiam ser reduzidas para
englobar apenas os efeitos de translacdo, caso fosse assumida uma frequéncia de excitagdo nos

segmentos, resultando nos coeficientes de redugdo sincrona.

Allaire, Parsell e Barrett (1981) estenderam a andlise e publicaram um método para a
determinacdo dos coeficientes completos, por meio de pequenas perturbagdes na posicdo de
equilibrio do eixo. Antes deste método, apenas um procedimento duplamente iterativo,
denominado pelos autores de “método de forga bruta” para determinar a posi¢ao de equilibrio do
segmento, estava disponivel. O método € uma evolucido em relacdo ao de Lund (1964), pois este
ultimo assume um movimento sincrono e depois sdo obtidos os coeficientes. J4 o proposto por
Allaire, Parsell e Barrett (1981) primeiramente determina os coeficientes completos para, apenas
se necessdrio, realizar a hipdtese de sincronia entre os segmentos € 0 €ixo, € entdo obterem-se 0s

coeficientes de redugdo sincrona.

A possibilidade de obtengdo dos coeficientes completos alterou o panorama da analise dos
mancais segmentados. Com tais efeitos inclusos na andlise dos mancais, pode-se determinar o
comportamento da vibracdao dos segmentos em funcdo da frequéncia do eixo, resultando em
calculos de estabilidade com valores distintos aos encontrados com o modelo reduzido de

coeficientes. Entretanto, a utilizacio dos coeficientes completos €, até hoje, motivo de discussao.

Novos estudos para a determinagao da relacdo entre o movimento dos segmentos e a rotagao
do eixo foram realizados. Parsell, Allaire e Barrett (1983) referem-se aos métodos de reducdo
sincrona como aceitdveis do ponto de vista da engenharia, apesar da sua simplifica¢do na descri¢ao
do movimento, do ponto de vista matematico. Mesmo considerados aceitdveis, os coeficientes
sincronos estimavam, de modo pouco conservador, a estabilidade do sistema. Neste mesmo
trabalho, concluiu-se que a dependéncia dos coeficientes com a frequéncia era relativamente baixa
em baixos numeros de Sommerfeld e altas cargas. Novos trabalhos se seguiram, visando obter o
comportamento do segmento em funcio da frequéncia de rotagdo. Assim, incluiram-se novos

fatores, como a influéncia da rigidez do pivd sobre o qual o segmento do mancal estd apoiado.
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Rouch (1983), Lund e Pedersen (1987), Kirk e Reedy (1988), entre outros, estudaram o efeito
da rigidez do pivd do segmento do mancal. Em geral, quanto maior a carga dos mancais, mais os
coeficientes dinamicos sdo superestimados, se calculados sem o efeito do pivd. Rouch (1983)
conclui que a rigidez do pivd € fungdo da carga estdtica atuando nos mancais. Também apontou
que a utilizacdo de coeficientes ndo sincronos resultava em andlises de estabilidade mais

conservadoras.

Lund e Pedersen (1987) apresentaram um método para a inclusdo de efeitos de deformacdes
e de flexibilidade do mancal no modelo de andlise dindmica. A deformacdo do segmento foi
aproximada como uma viga sobre carga de pressdo e o pivd foi modelado por meio da teoria de
contato Hertziana. Demonstrou-se que as reducdes dos coeficientes, devido aos efeitos de
flexibilidade, eram de até 50%. De acordo com Dimond (2011), outros trabalhos atingiram valores
semelhantes de reducdo. Kirk e Reedy (1988) concluem que a inclusdo do efeito da flexibilidade
do pivo nos coeficientes dos mancais pode causar a reducdo dos coeficientes de amortecimento, da

ordem de 70%, (SAN ANDRES, 2010).

Paralelamente a estes estudos, os mancais de geometria fixa também tiveram evolug¢des na
sua modelagem. Hasimoto et al. (1987) analisaram mancais curtos considerando os efeitos da
turbuléncia no filme de 6leo. Capone (1991) determinou uma solu¢do numérica para as equagdoes
de movimento, incluindo efeitos ndo lineares das for¢as hidrodinamicas. Capone el al. (1991)
incluiram nas suas andlises os efeitos da turbuléncia e inércia do filme de 6leo nas caracteristicas

dindmicas do mancal.

Recentemente, Machado (2009) aplicou, em sua tese de mestrado, o método dos volumes
finitos para determinar o campo de pressdao do fluido, as forcas e os coeficientes dindmicos
linearizados do mancal. Machado (2009) apresenta uma metodologia de calculo destes coeficientes

para trés geometrias de mancais: cilindrico, eliptico e trilobular.

Os coeficientes dinamicos do mancal segmentado, entretanto, serdo obtidos conforme a
metodologia desenvolvida em Daniel (2011, 2012a, 2012b). Daniel (2012a) elaborou um modelo

termohidrodinamico dos mancais segmentados, obtendo os seus coeficientes equivalentes de
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amortecimento e rigidez. Estes coeficientes foram, entdo, comparados aos de um modelo

hidrodinamico, de modo a avaliar a influéncia da temperatura nos coeficientes.

Assim, como este trabalho propde estudar diversos tipos de instabilidades, € necessaria a
modelagem correta dos coeficientes dindmicos dos mancais utilizados. Desse modo, os coeficientes
dos mancais de geometria fixa utilizardo a metodologia de Machado (2009) para a sua
determinagdo. Similarmente, a utilizacdo dos mancais segmentados exige uma metodologia de
cdlculo a ser utilizada. O modelo hidrodindmico dos mancais segmentados desenvolvido por Daniel

(2012a) € utilizado para este fim.

2.2. Selos Mecanicos

Os estudos envolvendo o comportamento dindmico dos selos mecanicos iniciaram-se como
uma derivagdo direta da teoria aplicada aos mancais hidrodindmicos, aplicando-se os mesmos
conceitos e teorias desenvolvidas originalmente para estes componentes. Entretanto, a utilizagdo
da equacgdo de Reynolds requer, entre outros fatores, que o escoamento modelado seja laminar e
incompressivel. As condi¢des de operacdo dos selos de fluxo (elevadas velocidade axial, folga

radial e perda de carga) violam a hipétese de escoamento laminar do fluido.

Consequentemente, novos equacionamentos fizeram-se necessarios, de modo a modelar
corretamente os efeitos provocados pelos selos na dindmica das maquinas rotativas. Destaca-se o
trabalho de Lomakin (1958), que estudou as for¢as de restituicao nos selos, obtendo a rigidez direta
(rigidez direta de Lomakin) devido ao salto de pressdo entre a entrada e a saida do selo. No mesmo
ano, Tao (1958) aproximou o problema da lubrificacdo turbulenta por meio da formulacgdo de fluxo
expandido, evitando a formulacao por meio da representacdo fisica do mecanismo de transporte

turbulento.

O modelo empregado atualmente na anélise de selos teve inicio no trabalho desenvolvido em
1969 por Black, no qual se considerou que o deslocamento do eixo ndo acontece ao redor do ponto
de equilibrio. Desse modo, as forcas de restituicio sdo compostas por termos de inércia e

amortecimento, juntamente com os termos de rigidez; ja levados em consideragdo em modelos
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anteriores. No mesmo trabalho, Black (1969) desenvolveu um modelo linear para a obtencdo das

forgas em selos curtos.

Black e Jensen (1970 e 1971) analisaram o selo para pequenos deslocamentos ao redor da
posicdo centrada. Obtiveram as for¢as de reacao por meio da integracdo da pressdo, que, por sua
vez, era obtida através da integracdo das equacdes de conservacdo de massa e quantidade de
movimento do fluido no selo. Os efeitos da componente radial da pressdo, em selos longos, também

foram investigados.

Childs (1982) baseou-se nas equagdes de Hirs, na qual a turbuléncia da entrada é considerada
no desenvolvimento do fluxo circunferencial do selo, para propor um método de calculo. Anos
mais tarde, em 1993, Childs dedicou um capitulo do seu livro para o desenvolvimento da teoria
envolvida na determinacdo dos coeficientes equivalentes do selo de fluxo. Os coeficientes de
inércia, amortecimento e rigidez eram obtidos através de um modelo analitico, com solucdo obtida
pelo método das perturbacdes. Este € o método mais utilizado no cdlculo de selos de fluxo

cilindricos.

Além dos selos cilindricos, outras geometrias de selo foram objetos de diversos estudos. Os
selos planos conicos foram analisados por Childs e Dressman (1985) e Nelson (1985). Ambos os
trabalhos utilizaram a formulacdo de Hirs, porém com divergéncias nos resultados encontrados,
devido as simplificacOes empregadas no primeiro: a conicidade do selo é considerada muito

pequena e a velocidade axial ndo sofre perturbacao.

A influéncia do selo no rotor foi mais profundamente estudada em trabalhos recentes. Pode-
se destacar o trabalho de Kwanka (2000), no qual se concluiu que a for¢a desestabilizadora do selo
¢ causada pelos termos cruzados de rigidez. Esta forca € balanceada pelo termo direto de
amortecimento, sendo, portanto, essencial levar-se em consideragdo o amortecimento nos selos de

fluxo.

Kwanka (2000) observa também que os coeficientes do selo podem ser divididos em dois

grupos: termos conservativos e nao conservativos. O primeiro grupo engloba os coeficientes diretos
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de rigidez e cruzados de amortecimento, sendo responsdvel pela influéncia nas frequéncias
vibracionais do sistema. O grupo ndo conservativos é formado pelos termos cruzados de rigidez e

diretos de amortecimento, influenciando o limite de estabilidade do sistema.

Tomando como base o trabalho de Childs (1993), Brol (2011) publicou um trabalho na qual
caracterizou os tipos de selos mecanicos existentes e também realizou a implementacdo da
metodologia de calculo dos coeficientes, para um selo plano cilindrico. Como resultados, Brol
(2011) obteve os coeficientes dinamicos de um selo pré-existente, comparando-os com a literatura

de referéncia.

Galera (2013) implementou a soluc@o para os selos conico e escalonado, também realizando
a comparacdo com o trabalho de Childs (1993). Galera (2013) também verificou como os
parametros operacionais e geométricos influenciam os coeficientes dindmicos dos selos. Por fim,
Galera (2013) adicionou os coeficientes dindamicos em um rotor modelado por elementos finitos,

visualizando a sua influéncia no comportamento do sistema rotativo completo.

Os coeficientes dinamicos de selos necessdrios a este trabalho serdo obtidos, portanto,
segundo o trabalho de Galera (2013) e adicionados em um modelo de simulagcdo por elementos
finitos, de modo a verificar a sua influéncia isoladamente e em conjunto com outras fontes de

instabilidade.

2.3. Amortecimento Interno

Denomina-se amortecimento interno o amortecimento associado a dissipacdo de energia
devido ao atrito existente no interior do material, quando este rotaciona em flexdo. Em
contrapartida, o termo ‘“amortecimento externo” ¢ utilizado neste trabalho para denominar os
demais tipos de amortecimentos presentes no sistema, tal como o amortecimento estrutural

proporcional do material do eixo.

O amortecimento externo apresenta, em linhas gerais, um cardter estabilizador das vibracoes

em um sistema; ao passo que o amortecimento interno tem um papel relevante na instabilizacdo do
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sistema. Isso ocorre porque o amortecimento interno acopla o movimento rotacional com a

vibragdo, transferindo a energia de rotagdo para a translagcdo do eixo, (RASTOGI et al., 2011).

O efeito do amortecimento interno na instabilizacao de sistemas rotativos € conhecido desde
meados da década de 1920. Newkirk (1924) observou a ocorréncia de whirl ndo sincrono, ou seja,
com a frequéncia de vibracdo diferente da frequéncia (ou velocidade) de rotacdo, em bombas
operando em condi¢des supercriticas. Neste estudo, Newkirk (1924) atribuiu tal fendmeno a friccao
interna do material. Kimball (1924) também percebeu a importancia do amortecimento interno no

fendmeno de whirl-whip, realizando a primeira defini¢do analitica do fendmeno.

As primeiras tentativas de quantificar o amortecimento interno eram realizadas relacionando-
0 com 0 amortecimento externo, pois, enquanto o primeiro induz forgas instabilizadoras, o segundo
induz forcas de cardter estabilizador. Ehrich (1964) deixa claro essa oposi¢do dos dois efeitos,
determinando que a razdo entre os fatores de amortecimento interno e de amortecimento externo
influencia a velocidade de instabilizag@o do sistema. Além disso, Ehrich (1964) conclui que o efeito
estabilizador do amortecimento externo no sistema permite a ocorréncia de whirl em qualquer

modo natural do rotor.

Outro aspecto a ser destacado no estudo do amortecimento interno é sua forma de
modelagem. Existem dois modelos: o modelo de amortecimento viscoso € o modelo de
amortecimento por histerese. Entretanto, devido a um erro de interpretagcdo do estudo realizado por
Dimentberg (1961), diversos trabalhos trataram os dois modelos como se existissem diferencas

entre os efeitos observados na estabilidade do rotor.

Dimentberg (1961) estudou ambas as formas de modelagem do amortecimento interno,
concluindo que o amortecimento interno era fonte de instabilidade apds a primeira velocidade
critica. Entretanto, a maioria dos trabalhos que o referencia conclui incorretamente que houve
distin¢do entre os efeitos dos modelos: ao passo que o amortecimento viscoso comportava-se como
descrito anteriormente, o amortecimento por histerese seria fonte de instabilidade em qualquer

velocidade de operacdo.

19



Gunter publicou trabalhos em 1966 e 1967, modelando o amortecimento interno como
viscoso. Nestes trabalhos, Gunter mostrou que o efeito desestabilizador deste tipo de
amortecimento ocorre apenas apds a primeira frequéncia natural, tal como Dimentberg (1961)
concluiu. Entretanto, outro trabalho de Gunter, publicado em 1972, que incluia os dois modelos de
amortecimento interno, ja continha o erro de interpretacao citado, concluindo que o amortecimento

por histerese era instabilizante em qualquer velocidade.

Lund (1974) analisa a estabilidade de um rotor flexivel com mancais lubrificados e com
efeitos de amortecimento interno e forcas aerodinadmicas desestabilizadoras. Neste trabalho, é
apresentada uma deduc¢do das equagdes do modelo de viga para a utilizagdo dos dois efeitos de
amortecimento, porém € aplicada nas andlises apenas a forma histerética, justificando que esta seria
uma forma mais valida da representacdo do amortecimento interno. Mesmo assim, Lund (1974)

destaca que o assunto ainda ndo era muito bem compreendido.

Vance e Lee (1974) também investigaram a estabilidade em rotores operando em altas
velocidades. Destacaram as observacdes de Newkirk (1924) e observaram que o aumento da
flexibilidade dos mancais e do amortecimento externo tende a elevar o limiar de estabilidade de
um sistema sujeito a instabilidade devido ao amortecimento interno. Também destacaram a relagdo

entre o limiar de estabilidade e a razdo dos amortecimentos externo € interno.

Vance e Lee (1974) também concluiram que, quando os fatores de amortecimento interno e
externo sdo aproximadamente iguais, o limiar da estabilidade localiza-se no dobro da frequéncia
natural. Outra observacgao feita é que, a medida que o valor do amortecimento interno aumenta, o
limiar de estabilidade aproxima-se da frequéncia natural. Outros estudos da década de 1970

investigaram modelos lineares e ndo lineares de amortecimento interno, (RASTOGI et al., 2011).

Zorzi e Nelson (1977) incluiram ambos os modelos de amortecimento interno nas matrizes
de elementos finitos, desenvolvidas por Nelson e McVaugh (1976). Utilizando um modelo linear
de amortecimento, Zorzi € Nelson (1977) deduziram novas matrizes de elementos finitos para

acomodar o efeito do amortecimento interno. Entretanto, os resultados apresentados indicaram que
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o amortecimento por histerese instabiliza o sistema rotativo em todas as velocidades de rotagdo,

seguindo o erro de interpretacao j4 citado.

Edney et al. (1990) incluiram os efeitos de cisalhamento e amortecimento interno na
representacdo por elementos finitos, ao utilizar o modelo de viga de Timoshenko. Levaram em
consideragdo, também, as influéncias do torque e de carga axial nas matrizes. Baseados, entretanto,
no modelo desenvolvido por Zorzi e Nelson (1977), pode-se concluir que a influéncia do

amortecimento por histerese estd adicionada incorretamente.

Apenas com o trabalho de Genta (2004) esclareceu-se que o amortecimento por histerese nao
instabiliza em toda velocidade de rotagdo, mesmo em condi¢des subcriticas. Genta (2004) também
destaca que, do ponto de vista da andlise de estabilidade, ndo existe diferenca na modelagem do
amortecimento interno como histerético ou como viscoso. Por fim, Genta (2004) conclui que o
amortecimento interno, seja modelado como histerético ou viscoso, tem carater estabilizador em

condig¢des subcriticas e carater instabilizador em velocidades supercriticas.

2.4. Avaliacao do Limiar de Estabilidade

A modelagem matemadtica envolvida para determinar se um sistema sujeito a vibracdo é
estavel ou instavel € um procedimento direto: determina-se a equagdo de movimento do sistema,
encontram-se as solucdes desta equacao, também chamados de autovalores, que sdo representados
por nimeros complexos. Cada autovalor tem, portanto, termos reais (associados a modula¢do — ou
decaimento — da resposta temporal) e termos imagindrios (associados ao cardter oscilatério da

resposta).

A andlise de estabilidade de um sistema foca-se no termo responsavel pelo decaimento da
resposta com o tempo, ou seja, o termo real do autovalor. A resposta decai com o tempo se a parte
real for negativa, o que constitui um autovalor com caréter estdvel. Em contrapartida, a resposta
cresce continuamente com o tempo se a parte real for positiva, indicando a ocorréncia de
instabilidade. Portanto, a andlise de estabilidade de um sistema pode ser avaliada com a

determinacao de seus autovalores.
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Entretanto, a validade das solugdes encontradas depende da modelagem correta dos
componentes envolvidos e do entendimento dos efeitos e interacdes presentes nos rotores, mancais
e selos. A evolucdo ocorrida ao longo do desenvolvimento das teorias e métodos de modelagem
satisfaziam as necessidades e limitagdes existentes na época em que foram propostos, resultando

nos procedimentos atualmente utilizados.

O desenvolvimento das ferramentas para andlise da estabilidade de um sistema rotativo
muitas vezes confunde-se com os estudos realizados para a identificacdo das fontes de
desestabilizacdo. Em seu livro, Vance (1988) descreve o processo de identificacdo da origem de
problemas de estabilidade, realizado nos anos 1920, pela GE, quando novos compressores
apresentaram tais problemas. Varios anos foram necessarios para determinar que a montagem do
rotor resultava em friccdo interna, levando-o a instabilidade. No processo de determinacdo da
origem dessa instabilidade autoexcitada ou autoinduzida, também foi identificado o fendmeno de

oil-whirl, associado aos mancais lubrificados, também autoinduzido.

No mesmo processo de identificagcdo uma importante ferramenta foi criada. Campbell (1924)
utilizou diagramas de frequéncia de vibracdao em funcdo da rotacdo do eixo, para observar a
vibragdo axial. O diagrama de frequéncia-rotacdo, mais conhecido como diagrama de Campbell,
tem como objetivo determinar as frequéncias naturais de vibragdo do sistema, determinando-se
graficamente quais frequéncias coincidem com a frequéncia de rotacio. Desde entdo, o diagrama
de Campbell é continuamente utilizado na dindmica de rotores. Atualmente, pode-se obté-lo

analiticamente através do cdlculo dos autovalores do sistema, para cada velocidade de rotagdo.

Conforme ja discutido anteriormente, tais descobertas foram objeto de vdrios estudos
(Newkirk (1924), Kimball (1924), Newkirk e Taylor (1925) e Newkirk e Lewis (1956)), detalhados
nas suas respectivas se¢oes. Entretanto, até meados dos anos 1960, os problemas de instabilidade
autoinduzida em méquinas rotativas eram pouco frequentes: os projetistas evitavam condig¢des
supercriticas, mesmo com conhecimento das vantagens desse tipo de operagdo. Gunter (1966) cita
que Jeffcott (1919) ja havia enumerado as vantagens da utilizacdo de rotores operando em

velocidades supercriticas envolvendo motores de avides.
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As condi¢des de operagdo supercriticas produziam, sem afetar o peso e as dimensdes de uma
madquina rotativa, um aumento do fluxo de gis ou fluido, melhorando o rendimento do sistema
rotativo. Segundo Vance e Lee (1974), isso produzia dois problemas: a necessidade de passar pela
primeira frequéncia natural para atingir condi¢des supercriticas € o aumento da ocorréncia de
instabilidades autoinduzidas. Vance (1988) também destaca que, durante o crescimento do uso das
madquinas rotativas nos anos 1960, os problemas de instabilidade eram cada vez mais frequentes,
com custos de reparacdo exorbitantes. Por diversas vezes, os resultados eram falhas catastréficas

durante a operacao.

Desse modo, tornou-se essencial ao projeto das méaquinas rotativas a correta determinagdo da
sua estabilidade dinamica, levando em considerac¢do os tipos de instabilidade presentes e sua faixa
de estabilidade. Entretanto, as limitacdes computacionais da época em que estes estudos foram
realizados produziram abordagens simplificadas, adequadas a sua época, para a verificagcdo do

limite de estabilidade de um sistema rotativo.

A modelagem de um eixo evoluiu de um método grifico para a determinacdo de suas
velocidades criticas, introduzido por Stodola (1910), para o método da matriz de transferéncia,
desenvolvido por Myklestad (1944) e Prohl (1945). Archer (1963) elaborou o método dos
elementos finitos aplicado a sistemas rotativos, tornando-se a norma para o estudo do
comportamento dindmico de tais sistemas. Entretanto, as limitacdes computacionais da época

exigiram muita criatividade dos pesquisadores.

A norma 684 da API (2005) traz um histérico breve sobre o desenvolvimento de métodos
para o calculo da estabilidade, com auxilio computacional, em maquinas rotativas. Lund (1965)
fez uma primeira tentativa, um codigo descrito como “dificil de usar” e no qual era necessario saber
aresposta aproximada para haver convergéncia. A API (2005) também cita Gunter (1966 e 1967),

j4 abordado na secdo de amortecimento interno.

Ruhl (1970) e Ruhl e Booker (1972) apresentaram modelos do rotor pelo método de

elementos finitos e pelo método utilizando matrizes de transferéncia. Sua principal conclusdo foi
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que, em sistemas altamente amortecidos, as matrizes de transferéncia indicavam modos incorretos.
Lund (1974) detalhou o processo de solucao por meio de matrizes de transferéncia, que obtinham,
com grande eficiéncia, os primeiros 10 modos vibracionais do conjunto rotativo estudado. Como a
natureza das vibracdes autoexcitadas € de afetar o modo mais bésico, ou seja, a primeira frequéncia
natural, o método proposto por Lund (1974) foi de grande importincia na determinagdo do

comportamento dindmico do rotor.

Em 1975 e 1976, dois trabalhos expandiram os conceitos utilizados por Lund (1974). Bansal
e Kirk (1975) alteraram certos detalhes do método, baseando-se em Ruhl e Booker (1972), mas
resultava na mesma solug@o proposta por Lund (1974). Barrett et al. (1976) desenvolveram um
codigo computacional também baseado no trabalho de Lund (1974). Entretanto, em simulacoes

com suportes assimétricos, tais métodos ocasionalmente falhavam, pulando modos.

A representacdo por elementos finitos, por sua vez, extrai corretamente todos os modos do
sistema. Ruhl (1970) e Ruhl e Booker (1972) foram os primeiros a utiliza-lo, conforme mencionado
anteriormente. O método incluia energia de flexao elastica e cinética de translacdo. Diamaragonas
(1975) formulou um elemento com efeitos de inércias translacional e rotacional, momentos
giroscopicos, flexdo e amortecimento interno. Gasch (1976) incluiu no modelo de Diamaragonas

(1975) os efeitos de excentricidade distribuida.

Nelson e McVaugh (1976) basearam-se nas matrizes deduzidas por Ruhl (1970) e Ruhl e
Booker (1972), para apresentar um modelo mais completo de elementos finitos. Nelson e McVaugh
(1976) incluiram os efeitos de inércia rotacional, efeito giroscopico e carregamento axial no modelo
de elementos finitos. Ainda sdo citados os efeitos de torque axial e cisalhamento transversal,

ausentes no trabalho de 1976.

Zorzi e Nelson (1977) adicionaram os efeitos de amortecimento interno, conforme
mencionado anteriormente. Zorzi € Nelson (1980) incorporaram o torque axial no modelo e Nelson
(1980) adicionou o efeito de cisalhamento transversal ao utilizar a viga de Timoshenko para suas
matrizes de elementos finitos. Rouch e Kao (1979) desenvolveram um modelo de viga de

Timoshenko linearmente conica, resultando em um elemento com 6 graus de liberdade por nd.
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Edney et al. (1990) também apresentaram um modelo de viga de Timoshenko conica, considerando
aproximacodes lineares nas propriedades geométricas. Os autores incluiram os efeitos de inércia
translacional e rotacional, cisalhamento, efeito giroscépico, torque axial, amortecimentos interno

viscoso e histerético.

Pode-se observar que a modelagem por elementos finitos tornou-se, ao longo dos anos, foco
de diversos estudos e pode-se dizer que se tornou o padrdo para a representacdo de eixos nas
andlises dinamicas de rotores. Apesar da quantidade de varidveis envolvidas aumentarem muito
com o aumento da discretiza¢do do eixo, elevando o custo computacional, os cdlculos utilizando
elementos finitos s3o muito robustos e ndo “perdem” autovalores, ou modos da andlise. As
vantagens na utilizagdo justificam a procura por métodos de otimizagdo do cédlculo e extracdo mais

eficiente dos autovalores relevantes.

A revisdo bibliografica apresentada teve como objetivo cobrir o desenvolvimento das
modelagens dos componentes envolvidos, bem como a evolu¢do das ferramentas a serem utilizadas
nas andlises pertinentes a este trabalho. Neste contexto, a avaliacdo do limiar de estabilidade do
conjunto rotativo serd realizada através da andlise dos autovalores e do decremento logaritmico do
sistema. A modelagem do rotor, para a determinagdo da equacdo de movimento do sistema, sera
realizada por meio do Método dos Elementos Finitos, com base nas matrizes apresentadas em
Nelson e McVaugh (1976) e em Nelson (1980), seguindo implementacdo apresentada em
Tuckmantel (2010).

A modelagem dos mancais e selos a serem adicionados ao rotor deve ser adequada ao modelo
de eixo escolhido. Desse modo, optou-se por utilizar os coeficientes dindmicos equivalentes destes
componentes, de facil adicdo ao modelo de elementos finitos do eixo. Os mancais de geometria
fixa seguem a metodologia proposta por Machado (2009) e os mancais de geometria varidvel, a
metodologia de Daniel (2012a). Os selos mecanicos adotam o modelo proposto por Galera (2013).

Estes trabalhos condensam os efeitos dindmicos dos mancais e selos em coeficientes equivalentes.

Por fim, baseado na revisdo bibliogréfica feita, este trabalho utiliza o trabalho de Zorzi e

Nelson (1974) para a adi¢do do efeito de amortecimento interno nas matrizes de elementos finitos,
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atentando-se para as observagOes feitas anteriormente. Optou-se, com base nas observacdes
apontadas por Genta (2004), por utilizar exclusivamente o modelo de amortecimento interno
viscoso, de implementagao mais direta nas matrizes de elementos finitos. No proximo capitulo sao

apresentados os modelos utilizados na simulacdo numérica das andlises realizadas.
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3. METODOLOGIA

3.1. Simulacao por Elementos Finitos

A simulag¢do do comportamento dinamico foi obtida através do método dos elementos finitos.
Neste método, um sistema continuo € discretizado em varios elementos, assim, o deslocamento de
qualquer ponto do sistema € expresso em fun¢do dos deslocamentos de um conjunto finito de nos,
relacionados entre si por meio de matrizes equivalentes de massa, rigidez, amortecimento e

giroscopica. Desta forma, a equagdo de movimento resultante estd mostrada na Equacdo 1

(KRAMER, 1993).

[M]{g} + ([C] = QlGD{g} + [Kl{q} = {F} (D

Onde [M], [C], [K] e [G] sdo as matrizes globais de massa, amortecimento, rigidez e efeito
giroscopico, respectivamente. O vetor {F} contém as forcas externas, neste caso, a forca de
desbalanceamento e a forca peso, Q2 € a velocidade de rotacdo do sistema. A matriz [C], que
representa o amortecimento estrutural do rotor, poder ser considerada proporcional as matrizes de

massa e de rigidez:
[C] = alM] + BIK] 2)
Neste trabalho, foram utilizadas as matrizes apresentadas em Nelson e McVaugh (1976) e
em Nelson (1980), nas quais € realizado o desenvolvimento da viga de Timoshenko, seguindo a
modelagem apresentada em Tuckmantel (2010).
As matrizes de cada elemento s@o agrupadas em matrizes globais, que contém todos os graus

de liberdade do modelo, sendo utilizadas na equacdo de movimento do sistema rotativo. Uma

esquematizacdo da montagem, adaptada de Castro (2007), esta apresentada na Figura 6.
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Na modelagem por elementos finitos, os graus de liberdade dos n6s sdo determinados pelo
tipo de elemento utilizado no modelo do sistema. A composi¢ao das equagdes de todos os nds da
malha fornece a equacio global do modelo. Em um né no qual hd um mancal posicionado, devem-
se levar em consideracdo os coeficientes de amortecimento e rigidez do mancal. Assim sendo, os
coeficientes dindmicos equivalentes, previamente calculados, devem ser introduzidos nos

respectivos graus de liberdade do equacionamento, nos nds de posicionamento dos mancais.

NG 1 Mg 2 Mg3 | MNad | MNds | Md6 Mg n

N 1

d_ﬂ_ﬂ__ﬂ__ﬂ—* Elemento de mancal no ns 2

N& 2

N 3

/ Elemento de disco noné 4

) Elemento de
mancal no no &

Man

Figura 6 — Esquematizagdao da Montagem das Matrizes de Elementos Finitos

Deve-se destacar que a adi¢do do elemento de disco € realizada apds a montagem da matriz
global descrita na Figura 6. O elemento de disco € modelado de forma a contemplar apenas os
efeitos de inércia e giroscopico, portanto a soma € realizada nos graus de liberdade
correspondentes. Novamente, segundo Nelson e McVaugh (1976), Nelson (1980) e conforme a
implementacgao realizada em Tuckmantel (2010), as matrizes do disco sdo dadas pelas Equacdes 3

e 4.
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[MD 0 0 O]
yo_ |0 om0 0 .
D=0 0 Iy O] 3)
lo 0 0 Iyl
00 0 0
00 0 0
G=lo 0 0 -l “)
0 0 Ipe O

No qual os termos de inércia podem ser determinados pelas Equacdes 5 ¢ 6:

mp [3
lay = lay =22 |2 (@3 + @) + 13 )
m
lax =5 (d§ +df) (6)

Sendo mp a massa do disco, d, e d; sdo, respectivamente, os didmetros externo e interno do

disco e Lp € a espessura do disco.
3.1.1. Implementacio do Modelo Reduzido do Mancal Segmentado
A implementacdo do modelo reduzido deu-se de forma direta, conforme foi descrito no item
anterior. O programa foi escrito de modo que a quantidade de nos para a discretiza¢do fosse um
dado de entrada, bem como as dimensdes de cada elemento e do disco, a posi¢do do disco e a
localiza¢do dos mancais.

3.1.2. Implementacao do Modelo Completo do Mancal Segmentado

A implementacdo do modelo completo exigiu uma programagdo mais cuidadosa, pois, ao

contrario do modelo condensado, cujos coeficientes dos mancais sao adicionados sobre graus de
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liberdade j4 existentes nas matrizes, esta modelagem requer graus de liberdade extras, que devem

ser alocados no programa durante a montagem das matrizes do eixo.

A Figura 7 exemplifica o procedimento a ser adotado na montagem das matrizes levando-se
em consideracdo os graus de liberdade de rotacdo dos segmentos. Esta figura representa os 5
primeiros nés de um eixo modelado por elementos finitos, com cada célula indicando um grau de
liberdade. Para efeito de simplificagc@o, considerou-se que existe um mancal no terceiro nd, com 4

segmentos, adicionando, portanto, mais 4 graus de liberdade no né em questao.

No6 1 N6 2 No6 3 | N6 4 | No 5
2 Graus de Liberdade de Translagao
o~
el
Z
|
(32}
e
=z
<t s
o Graus de Liberdade de
=4 Rotagao
— L
w X
3 Graus de Liberdade de
Translagao

Figura 7 — Esquematizagdo da Expansdo dos Coeficientes em uma Matriz de Elementos Finitos
Em destaque na Figura 7, encontra-se a regido de ligacdo do né 3 com os nds anterior € 0

posterior. A regido em cinza claro indica as coordenadas de translacdo dos nds dos elementos

finitos. Observa-se que a conexao ocorre da mesma forma que no modelo reduzido.
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Entretanto, por existirem graus de liberdade extras, é necessdria a inclusdo destes graus de
liberdade no n6 em que se encontra um mancal. Esta expansdo dos graus de liberdade altera a
matriz que representa os elementos 2 e 3, compostos, respectivamente, pelos pares de nés 2-3 e 3-
4, para uma matriz com maior quantidade de termos. Pode-se observar também que os graus de
translacdo na matriz do elemento 3, destacados em cinza claro, foram ‘separados’, nao sendo mais
contiguos como antes. Isto torna a soma dos coeficientes de translacdo e rotagdao dos mancais na
matriz global uma operagdo que requer maiores cuidados para ndo interferir nos graus de liberdade

de translagdo do eixo.

Deve-se destacar, também, que a regido indicada em cinza escuro, denominada de graus de
liberdade de rotagdo, s6 depende das coordenadas de translagc@o e rotagdo localizadas no proprio
no a esta relacionado. Isto ocorre porque o movimento angular dos segmentos nao tem relacdo com
os graus dos nds 2 e 4. Esta auséncia de relacdes esta destacada em quadriculado na Figura 7: todos

os termos nesta regido devem ser nulos.

3.2. Metodologia de Calculo dos Coeficientes DinaAmicos do Mancal

O célculo dos coeficientes dindmicos do mancal possui um elevado grau de complexidade,
exigindo especial atenc@o no tratamento das varidveis envolvidas. Além disso, a determinacdo de
tais coeficientes envolve a unido de métodos de calculo provenientes da mecanica dos fluidos e da
mecanica dos s6lidos. O procedimento sera estudado nesta secdo para melhor compreensao das
interagdes causadas pelo filme de fluido, da origem de tais coeficientes e do comportamento

dindmico do mancal.

Esta sec@o apresenta o procedimento de calculo para a determinacdo dos coeficientes dos
mancais de geometria fixa (mancais cilindrico, eliptico e trilobular), conforme desenvolvido por
Machado (2011) e para mancais de geometria varidvel (mancal segmentado), conforme
desenvolvido por Daniel (2012a). A metodologia serd descrita tomando-se como base o mancal
segmentado, que possui muitas particularidades na determinagdo dos seus coeficientes. A secao
seguinte destaca as diferencas para o cdlculo dos coeficientes do mancal cilindrico, de

determinag@o mais simples.
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3.2.1. Mancais Segmentados

A base do célculo dos coeficientes reside na solu¢do da equacdo de Reynolds (Equacdo 7),
que relaciona a espessura do filme de fluido do mancal com o campo de pressdo gerado pelo
movimento rotativo. A Equacdo 7 é uma equacdo diferencial parcial ndo homogénea, cuja
resolucao analitica € demasiadamente complexa, exceto para condi¢des muito especificas. Por esse

motivo, métodos numéricos para a sua resolu¢io sao comumente empregados.

0 (WoP\ o (WoP\_ . oh . 0h ,
ox \pox) oz \waz) = ¢ N ax T ot )

No qual P(X,Z) é a distribui¢cdo de pressdao no filme de 6leo, X e Z sdo as coordenadas
retangulares, x4 € a viscosidade absoluta, R é o raio do rotor, 4 € a espessura de filme de 6leo e w é

a velocidade de rotacao do rotor.

Na presente aplicacdo, o Método dos Volumes Finitos (MVF) € utilizado para a sua
integracdo e consequente obtencdo da distribuicdo de pressao (Patankar, 1980; Maliska, 2004).
Desse modo, a andlise se inicia com a geracdo de uma malha de volumes finitos na superficie de
todos os segmentos que compdem o mancal segmentado, determinando as posicdes dos centros e

das fronteiras dos volumes.

A partir da malha gerada, procede-se ao célculo para cada velocidade de rotacdo desejada.
Inicialmente, deve-se determinar a posi¢ao de equilibrio do eixo para a velocidade em andlise. Para
isto, a distribui¢do de pressao em cada segmento € calculada, a partir de uma estimativa inicial.
Prossegue-se calculando a espessura de filme de 6leo (ilustradas pela Equacado 8 e pela Figura 8)
no segmento, seguindo a malha previamente determinada. Com isso, o campo de pressdo €
determinado pelo Método dos Volumes Finitos, calculando-se os coeficientes de pressdao dos

volumes vizinhos para determinar-se a pressao em um determinado volume, (DANIEL, 2011).
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h;(B) = Ry — R — {sin(B) [yr + &;(Rs + hs)] + cos(B) (xz + Rs — R — hy)} (8)

Y A
y
X
O,
Ry B h, ®
R
O ‘ P— .
Os hs X
(a)
YA

Zsy

Bs
(b) (c)
Figura 8 — Representacdo Esquematica; (a) Cinemadtica do sistema Rotor-Segmento; (b) Vista

Frontal do Segmento; (c) Vista em Perspectiva do Segmento (DANIEL, 2012a).

No qual f € a coordenada angular no segmento, Rs € o raio do segmento, &s € a espessura do
segmento, ho € a folga radial do mancal, a € o deslocamento angular do segmento e, tendo como
referencia o sistema de coordenadas posicionado no segmento (Referencial Op na Figura 8), xz e

yr sdo as coordenadas da posi¢ao do eixo.
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Ap06s o célculo da distribui¢cdo das pressdes em toda a malha, verifica-se o médulo do erro e
o critério de parada desejado para pressdo. Caso ndo seja atingido, inicia uma nova iteragdo com
os valores anteriormente calculados. Por fim, utiliza-se a distribui¢do de pressdo para calcular as

forcas e realiza-se o balango destas em cada segmento (Equacgédo 9).

szP(Z,X)-dA =

F., = Pi(Z,X) - cos(B;)-dZ-dX = E E Pi(Z,X) - cos(B;) - AZ; - AX; )
bfbf ] ] - - ] ] ] ]
E,, = Pi(Z,X) -sin(B;)- dZ - dX = Pi(Z,X) - sin(B;) - AZ; - AX;
y Ojoj ] ] zo:zo: y) J ] ]

No qual (X,Z) sdo as coordenadas retangulares do segmento, (x,z) é o sistema de referéncia
inercial, (x’,z’) é o sistema de referéncia mével localizado no segmento e o sub-indice j refere-se
ao numero do segmento, sendo que j vaide 1 até N (j =1, 2,..., N) e N representa o nimero maximo
de segmentos. Vale ressaltar que o apostrofo (' ) refere-se ao sistema de referéncia mével

localizado no segmento.

O célculo da pressdo estd inserido na rotina de busca do ponto de equilibrio, através do
método de Newton-Raphson. Tal rotina inicia-se por meio de uma estimativa inicial, e calcula-se
a pressao resultante desta configuracdo. Com isso, repete-se o procedimento para uma perturbacao
nesta mesma estimativa; assim pode-se calcular a matriz Jacobiana, necessaria a determinagdo das

novas posi¢oes de equilibrio.

Por fim, com a nova estimativa da posi¢do de equilibrio, calcula-se mais uma vez a
distribuicdo de pressdo e, com as novas resultantes de forca, verifica-se o critério de parada
desejado da funcdo. Como o eixo estd em uma posi¢do de equilibrio, sua resultante de forgas deve

ser zero; assim sendo, o critério de parada é o maior médulo admissivel para esta forca.
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E, = Z Fx,j . cos(fp]- + aj)

N
=1
N

-

(10)

E, = Z Fx,j . sen(fpj + aj)
]:

[y

As forgas hidrodinémicas Fy e F, sdo utilizadas no balango de forgas do mancal, juntamente
com o balanco de momento, de modo a obter a posi¢do de equilibrio do eixo no mancal. Para
obtencdo da posicdo de equilibrio, os momentos nos segmentos devem ser nulos, e, visto que a

alavanca R + hg ndo € nula, as forcgas Fy,j devem obrigatoriamente ser nulas. Por esse motivo, a

decomposicdo de forgas, realizada anteriormente (Equacgao 10), ndo leva em consideracdo as forcas
Ey;-

Determinada a posi¢@o de equilibrio, procede-se a solucao dindmica, na qual os coeficientes
dindmicos podem ser determinados. Para isso, sdo utilizadas pequenas perturbacdes no
deslocamento e na velocidade, em cada grau de liberdade associado ao mancal/eixo (Equagdo 11).
Esta pequena perturbacdo consiste em um minimo deslocamento sobre o ponto de equilibrio
previamente determinado; em seguida determina-se o campo de pressdo gerado por esta
perturbacdo e a forca decorrente (Equacdo 12). Deste modo, podem-se determinar os coeficientes

de rigidez e amortecimento equivalentes do mancal.

Fyij = Frorj + kyBX" + kyryAy' + kx,ajAaj + CoreDX + Ay’ + Crra; A
Fyi = Fyoij + kybx' + kyryrAy' + ky,ajAa:j + DX+ Cyry Ay + cy,ajAdj (11)

M; = M,; + ka].x,Ax' + kajyrAy' + koja, 005 + ca].x,Ax' + ca].y,Ay' + Coja;Ad;

Sendo que Ax', Ay’ e Aa representam, respectivamente, as perturbac¢oes de deslocamento em
x’,y’ e a, as varidveis Ax’, Ay', Ad, representam, respectivamente, as perturbacdes de velocidade

emx’,y’'ea.
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AF,,

o =
AF,,
kylxl = H (12)
k _ A]W] _ _(RS + hs) ' AFy,
GEAxT Ax'

Os demais coeficientes sdo obtidos por meio de procedimento andlogo. Assim, agrupando os

coeficientes de rigidez para cada segmento j do mancal, em uma matriz, tem-se:

ker kylxr kajx’
K,' — kx,y/ ky/yl kajy’ (13)

]
kx’a,- ky’aj kajaj

Analogamente, aplicando perturbacdes de velocidade em torno do ponto de equilibrio,
obtém-se a matriz de coeficientes de amortecimento:

Cxlxl Cylxl C

C,j — Cx'y' Cylyl Cajy’ (14‘)

!
CZ]X

Cx'aj Cy'a; Caja;

Os coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento para cada segmento sdo obtidos no
sistema de referéncia local (coordenadas x’y’), localizado no segmento. Sendo assim, uma vez
determinados os coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento de cada segmento, deve-se
realizar a transformacdo de coordenadas, obtendo-se, entdo, os coeficientes equivalentes no sistema

de referéncia inercial.

A transformacgdo de coordenadas pode ser realizada de acordo com as Equacdes 15a e 15b,

conforme Russo (1999).

K = Te(p; + @) - K'j-Te(p; + @) (152)
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cos(aj + <pj)

0

sin(a; + ;) 0
Te(; + a;) = —sin(a; + ;) cos(a; +¢;) 0

1

(15b)

Nestas equacdes, ¢; € a; sdo, respectivamente, a posicdo angular do pivo no segmento j € o

deslocamento angular do segmento j. A transformagdo dos coeficientes de amortecimento é

realizada de forma andloga.

Desse modo, por meio das Equagdes 13 e 14 obtidas para cada segmento, aplicadas

juntamente com a transformacdo apresentada nas Equacdes 15a e 15b, pode-se determinar os

coeficientes equivalentes na forma completa, mostrados explicitamente nas Equacdes 16 e 17.

Kglobal =

N
Z CXX]'
N
Z “rxj

C =
global =1
Cayx

Cazx

L CO_’N.X'

kxal

Cxa1

Cya1

C0510-’1

kxaz

k

ya

0

k“za’z
0
Cxaz

Cyaz

0

C“za’z

0

kxaN

yan

aNap-

CxaN

Cyay

C“NO-’N—

(16)

(17)

Tais coeficientes sdo, por sua vez, adicionados na malha de elementos finitos do conjunto

eixo-mancal nas posi¢des adequadas. Entretanto, a presenca dos graus de liberdade de rotacdo dos
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segmentos inviabiliza a sua insercdo direta em um modelo de elementos finitos, que contempla

apenas os graus de liberdade de translacdo do eixo.

Para solucionar esta incompatibilidade, os coeficientes sdao reduzidos de forma sincrona,
condensando os graus de liberdade referentes ao deslocamento angular do segmento nos graus de
liberdade de translacdo. Assim, obtém-se apenas coeficientes dinAmicos nos graus de liberdade de
translacdo do eixo. De forma detalhada, conforme a metodologia empregada por Daniel (2012b), a
reduc¢do sincrona inicia-se com a equagao de movimento que descreve o comportamento dindmico

do sistema rotor-segmento (Equacdo 18).

mg 0 0 0 01 (%)
0 mg 0 O 0 b
0 0 Js, O 0 i i, &
0 0 0 J 0 | &, |
0 0 0 0 Js, ] )
r N N
z Cxx j Z Cxy j Cxa, Cxa, Cxay
j=1 j=1 X
N N ( y \
+ z Cyx; z Cyy; Cya;  Cya, Cyay ! a4 L
j=1 j=1 ay
Ca1x Ca’1y Ca1a'1 0 0 It }I (18)
C(sz C(Xzy O Caza'z 0 aN
| Capx Cayny 0 0 “ Cayay
— N N -
Z kxxj Z kxyj kxa1 kxaz kxaN
1;1 1;1 X (fx\
y fy
n Zkyx]- zkYJ’j Kya,  Kya, = Kyay || a1 _J)0
j=1 j=1 2% 0
ko, x ka,y ko, a, 0 0 k : ) LJ
kew ke 0 ke, 0 |\ay 0
| Kayx keayy 0 0 kayay!
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Sendo mg a massa equivalente do eixo ou carregamento no mancal, Js; é 0 momento de
inércia de cada segmento j. Separando os termos referentes ao eixo e aos segmentos, a Equacao 18

pode ser reescrita como:

[Ms] 0 ity . [[Cuud  [Cuad] ity , [[Kuu) [Kual

[o Usl]{g}+[[cau] [cm]]{z}+[[1<au] [Km]]{z}:{%} (19
ay

u={{}ea={" (20)
ay

Separando as equagdes em 19, obtém-se:

[Mg]{ii} + [Cuu )i} + [Cuol{d} + [Kyul{u} + [Kyela} = {fe} o
UsHa} + [Coul{ti} + [Cool{d} + [Kaul{u} + [Kool{a} = {0}
A reducdo dindmica dos coeficientes € realizada no dominio da frequéncia. Para tanto,

assume-se uma solu¢do na forma:

u=U-eM
a=o- el (22)
fr = Fp-e™

Na qual o autovalor é um ndmero complexo:

A=yv+iw (23)

A Equacdo 23 € a frequéncia de excitacdo amortecida. Geralmente, trata-se de uma

frequéncia ndo sincrona, exceto em resposta ao desbalanceamento. Substituindo a Equagao 22 e

suas derivadas na Equacdo 21, tem-se que:
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(ACuu + Kuu)U + (ACua + Kua)q) = FE - AZMEU
(ACpy + Kpu)U + (A% + ACpy + Kpo) P = 0

(24)
Resolvendo a segunda equagio, encontra-se:
D =—(A) +AChy + Kpo) ™t - (ACoy + Kp)U (25)
Substituindo a Equacdo 25 na primeira das Equagdes 24, tem-se:
(Acuu + Kuu)U - (Acua + Kua) ' (/12]5 + AC{ZO{ + Kaa)_l ' (Acau + Kau)U
= FE - AZMEU
[(AC‘LL‘LL + Kuu) - (Acua + K‘LLO{) ' (/12]5 + AC{ZO{ + Kaa)_l ' (Acau + Kau)]U (26)
= FE - AZMEU
[(ACyu + Kun) — Gy JU = Fg — AZMEU
Definindo-se:

Gy = (ACua + Kua) ' (/1215 + ACaa + Kaa)_l ' (Acau + Kau) (27)

Desta forma, a Equag@o 26 pode ser reescrita em relacdo as coordenadas de translacdo (X,y)

do eixo no mancal:
X _ fx - AZMEX
[SWa2nl {y} = {fy e MEY} 28)

Por fim, os termos da matriz S serdo também complexos e podem ser associados a

coeficientes equivalentes, relacionados apenas aos graus de liberdade de translacdo, como:

K() = real{S(A) 252} (29)
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C(1) = imaginario {% ) sz} (30)

3.2.2. Mancais Cilindricos

Esta secdo aponta as diferencas no calculo dos coeficientes para o mancal cilindrico. O
procedimento € andlogo, existindo diferengas apenas na expressao da espessura do filme de 6leo e
no balango de forcas de perturbacdes, ndo existindo o balanco dos momentos. A expressdo da
espessura do filme de 6leo é dada para toda a circunferéncia do mancal, mostrada na Equacdo 31.

A malha de volumes finitos é, portanto, unica para todo o mancal.
h(0) = C, + x.sinf + y.cos O (31)

Nesta equacgdo C, € a folga radial, x. e y. sdo as coordenadas da posi¢do do eixo, em relacdo

ao centro do mancal, conforme mostrado na Figura 9.

Linha dos centros Y

Sisterna de
coordenadas movel

e

Angulo de atitude

Figura 9 - Geometria do Mancal Cilindrico MACHADO e CAVALCA, 2009)

O procedimento do balango de forcas do mancal € realizado apenas nos graus de liberdade

de translacdo, ndo sendo necessario o balanco de momento, conforme indicado na Equagao 32.
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T
I

Feo + Kxx + KAy + CopAit + Cyy Ay
(32)
E, = Fyo+ KyxAx + Ky, Ay + Cpph% + Cy Ay

Os coeficientes sdo obtidos por meio das derivadas parciais, analogamente aos mancais
segmentados. Estes coeficientes, entretanto, ja estdo escritos no referencial global, prontos para a

adicao no modelo de elementos finitos do rotor.
3.3. Selos Mecanicos

O procedimento para a obten¢do dos coeficientes dos selos de fluxo difere do realizado para
os mancais. A equacao de Reynolds, conforme mencionado na se¢do 2.2, pode ser aplicada somente
em escoamentos laminares e incompressiveis. Ja os selos operam com grande perda de carga e alta
velocidade axial, e sua folga radial é mais elevada do que a dos mancais, caracterizando um

escoamento de cardter turbulento, impedindo a utilizacdo da equagdo de Reynolds.

Desse modo, recorre-se as equagdes de continuidade, de quantidade de movimento axial e
circunferencial, provenientes da mecanica dos fluidos, para a soluc¢ao da pressao ao longo do selo.
A metodologia descrita foi proposta por Childs (1993) e implementada por Galera (2013) para

selos planos cilindricos, conicos e escalonados.

Os coeficientes dindmicos dos selos sdo determinados a partir das forcas de reac@o nos selos
mecanicos, que, por sua vez, sao obtidos através da integracao da distribui¢do de pressdo ao longo
do selo. As forcas podem ser linearizadas para pequenos deslocamentos do eixo, podendo ser

escritas conforme indica a Equacao 33.

=l LS aglE a6 (33)

A Equacgdo 33 mostra os termos de inércia (M), os termos direto (C) e cruzado (c) do
amortecimento e os termos direto (K) e cruzado (k) de rigidez. As forgas Fx e Fy s@o as reacOes

obtidas através da integracdo do campo de pressao do selo, em coordenadas retangulares.
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A distribuicao de pressdo € determinada a partir das equacdes de continuidade (Equacdo 34),
quantidade de movimento axial (Equacao 35) e quantidade de movimento circunferencial (Equacao
36), resolvidas considerando o selo centrado e, depois, com uma pequena perturbacdo no

deslocamento. A pressdo € obtida através do método dos volumes finitos.

OH  10(HU) o(HW) _

on 34

ot TR o0 9z (34)
P oW UW oW

. ow Uuow  OW 35
HaZ TZ+TZ+pH( 0t+R00+WaZ) (35)
H 0P U UdU U

_Hop _ . ou uou 0U 36
R 90 T9+T9+pH(6t+R69+WaZ) (36)

No qual 7 ¢ a tens@o de cisalhamento, calculada por meio do modelo de friccdo Moody, € os
sobrescritos r e s referem-se, respectivamente, as superficies do rotor e do estator; H € a funcdo
que descreve a folga radial do selo ao longo do seu comprimento e R € o raio do eixo. As equagdes
estdo escritas em coordenadas polares Z e 6, e as varidveis U e W sdao as componentes
circunferencial e axial da velocidade, ¢ representa o tempo, p a densidade e P a pressdo. Destaca-
se que a tensao de cisalhamento € a componente que impede a simplificagdo destas equacdes, como

realizado para os mancais hidrodindmicos.
A funcdo da folga radial do selo, H, € dependente de cada tipo de selo estudado. Entretanto,

como mostra a Figura 10, essa fun¢@o é constante e tem valor igual a folga radial, para um selo

plano cilindrico.
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Figura 10 - Selo de Fluxo Plano Cilindrico (GALERA, 2013)

Obtidas as distribuicdes de pressao para o selo nas condi¢des de eixo centrado e perturbado,
€ possivel determinar as forcas de reacdo, integrando numericamente a pressao ao longo do selo.
As forcas adimensionais radial (f;) e tangencial (fy), resultantes da integragcdo, sdo mostradas na

Equacdo (37), em funcdo dos coeficientes dindmicos e da frequéncia, ambos também

adimensionalizados.
fi(f) = —(K+ fc— f*M)
folf) =K - fC GD

As forgas s@o calculadas em uma faixa de frequéncias e podem ser ajustadas por uma fungao
quadrética, para a forca radial, e por uma funcdo linear, para a forca tangencial. Desse modo, o
ajuste de minimos quadrados € feito para obterem-se os coeficientes adimensionalizados de rigidez
(K e k), amortecimento (C e ¢) e inércia (M). Por fim, transformam-se os coeficientes para a forma

dimensional, no formato mostrado na Equagdo 33.

3.4. Amortecimento Interno

O efeito do amortecimento interno no eixo pode ser melhor compreendido estudando,
inicialmente, a sua inclusdo em um modelo de dois graus de liberdade de um rotor Laval.

Posteriormente, a sua adicdo no modelo de elementos finitos € realizada.

44



A adi¢do do efeito de amortecimento interno € realizada partindo-se da equagdo de
movimento, mostrada na Equagao (38), de um rotor Laval, no qual a varidvel Xy é composta pelas
direcdes z e y, me ¢ o momento de desbalanceamento do rotor e 2 é a velocidade de rotacdo do

eixo.
mX, + cXo + kX, = meQ?et® (38)

O’ T

\/

y Q
Z

Figura 11 — Rotor Laval com Amortecimento Interno

Uma visdo esquematica do rotor € mostrada na Figura 11, no qual O’ € o referencial inercial,
o referencial O, composto pelas direcdes u, e u, rotaciona com velocidade €2, a distancia O’O ¢
dada pela varidvel u e o ponto R indica o centro de massa do rotor. O amortecimento interno € dado
pela adicdo do coeficiente ¢;, que indica a variacdo com relacdo a velocidade da distancia u.
Entretanto, esta adi¢ao deve ser feita no referencial O, desse modo escreve-se a varidvel Xy em

funcdo da variavel u, conforme indicado pela Equacao 39.

Xy = ue
Xo = 1e*¥ + iQuet¥t &)
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Xo = iie™ 4 2iQue' — Q2ye'

Substituindo a Equagdo 39 na Equagdo 38, temos:

mii + (2imQ + o)u + (k + icQ — mQ*)u = meQ? (40)
Definindo:
c Ci 2 k
=— = == 41
v=— n=— Wy = — 41

Adicionando o amortecimento interno c;, € adotando as relagdes indicadas pela Equacgdo 41,

temos:
i+ 2IQ+ 1+ v)u+ (0i — Q2 + ivQ)u = Q? (42)

A Equagdo 42 esta escrita no referencial que rotaciona com o eixo, fazendo-se necessaria
uma nova transformacdo de coordenadas para escrevé-la no referencial inercial O’. Adotando a
relacdo escrita na Equacdo 39 (u = Xye~*¥), temos que a equagio de movimento com a inclusio

do amortecimento interno € dada na Equacdo 41.
Xo + (1 +0)Xp + (w3 — inQ)X, = eQ?e¥ (43)

Reescrevendo a Equacdo 43 na forma matricial, separando a varidvel Xo nas suas

componentes Z e Y, temos:

] R S | 4 B A 4 B o a0

Observa-se que o amortecimento interno (#) € somado ao efeito do amortecimento externo

(v) nas varidveis de velocidade. Entretanto, nas varidveis de deslocamento, o amortecimento
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interno causa o acoplamento das duas dire¢des, e torna a matriz antissimétrica, indicando o caréter
desestabilizador do amortecimento interno. Pode-se reescrever a Equacdo 44 separando os efeitos

relacionados ao amortecimento interno dos demais efeitos:

Z Z Z,
{5} @i {ff+ (1 D ) = o (25 w
No qual:
0 0 30
[C”]:[g n] [K"]:[—nn no (46)

As Equacdes 45 e 46 podem ser comparadas as referencias existentes (Zorzi e Nelson, 1977;
Edney et al.,1990; Ku, 1998) sobre a inclusdo deste efeito nas matrizes de elementos finitos. Nestas
referéncias, o efeito do amortecimento interno do tipo viscoso € diretamente adicionado nas
respectivas coordenadas de translagdo dos nds do elemento finito. Deste modo, os termos da

Equacdo 46 podem ser incluidos na matriz elementar do modelo de elementos finitos utilizado.
Outro recurso muito importante existente na analise de amortecimento interno € a
possibilidade de cédlculo do limiar de estabilidade, baseado na razdo entre os amortecimentos

interno e externo do sistema. Segundo Vance (1988), pode-se realizar o seguinte balanco de forcas,

no limiar da instabilidade do sistema:
Fp=c;(Q—)r 47)
No qual r é o raio do movimento de whirl e ¢ é a frequéncia de whirl do sistema, que tende
ser igual a frequéncia natural do sistema, wo. Em um estado de equilibrio dindmico, esta forca tem
que ser igual a for¢a de amortecimento externo:

¢;(Q — wo)T = cwyr (43)
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Rearranjando:

vt (49)

A Equagao 49 relaciona a razdo dos amortecimentos interno € externo com a razao entre a
velocidade de instabilizac@o e a frequéncia natural do sistema. Para velocidades de rotacdo mais
altas do que a determinada pela Equagdo 49, o sistema comporta-se de maneira instivel. Em

velocidades mais baixas, o sistema tende a estabilidade.

A Equacdo 49 também estd de acordo com o determinado por Vance e Lee (1974): para
valores de amortecimentos interno e externo iguais, a frequéncia de instabiliza¢do encontra-se no
dobro da frequéncia natural. Outra observacdo relevante € que a elevacdo do amortecimento
externo do sistema eleva o limiar de estabilidade, para valores constantes de amortecimento

interno; comportamento também relatado em trabalhos revisados no Capitulo 2.

3.5. Teoria de Instabilidade e Vibracoes Autoinduzidas

O objetivo primdrio do projeto das maquinas rotativas é minimizar e controlar a resposta as
vibragOes forgcadas neste sistema, em particular o desbalanceamento rotativo. Vance (1988) e
Ehrich (1992), entre outros autores, destacam que a avaliacdo da resposta ao desbalanceamento é
o foco mais béasico de uma anélise em dinamica de rotores. Entretanto, a ocorréncia de vibragdes

autoexcitadas exige um estudo mais profundo do comportamento destes equipamentos.

As vibragdes autoexcitadas, ou autoinduzidas, também podem ser referidas como vibragdes
nao sincronas, oscilando abaixo (subsincronas) ou acima (supersincronas) da velocidade de rotagcdo
da mdaquina. Tais vibracdes sdo, em geral, vibracOes laterais, ou tangenciais. Ehrich (1992)
esclarece que a energia que supre este tipo de vibracdo é obtida de uma fonte associada ao sistema
(a rotacao do eixo), que, através de um mecanismo inerente ao sistema, origina este movimento
lateral oscilatério. Muszynska (1986) define que este mecanismo interno transfere parte da energia
de rotacdo para o surgimento de uma for¢a com dire¢do oposta a forca de amortecimento, ou seja,
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desestabilizadora. A transferéncia de energia é o que define o cardter autoinduzido da vibragao:

ndo existe nenhuma forga excitadora externa presente; o proprio sistema alimenta a vibragao.

As vibracdes autoinduzidas sdo possiveis fontes de instabilidades, conforme revisto no
Capitulo 2. Vance (1988) destaca trés fontes principais de vibra¢des ndo sincronas, sendo as duas
primeiras de facil resolu¢@o durante a operacao: o desalinhamento do rotor resultando em vibra¢des
supersincronas e instabilidades paramétricas que resultam em vibragdes abaixo ou acima da

velocidade de rotacdo do sistema.

O foco da analise de instabilidade encontra-se na terceira fonte, também chamada de whirl-
whip, definida por Vance (1988) como um movimento de whirl subsincrono que se torna instavel
ao ultrapassar uma determinada velocidade limite. Ao cruzar o limiar de estabilidade, o whirl torna-
se whip, uma vibracdo violenta cuja amplitude tende a folga dos mancais, tendo, portanto, alto
potencial destrutivo. Uma excelente referéncia sobre as caracteristicas qualitativas do whirl e sua

evolu¢cdo em whip encontra-se em Muszynska (1986).

A descri¢do de Muszynska (1986) traz um caso critico de um rotor, com baixo carregamento
e sustentado por mancais cilindricos. Em velocidades mais baixas do que a frequéncia natural do
eixo, além da resposta ao desbalanceamento (sincrona com a velocidade de rotagdo), observa-se
uma vibracdo precessional lateral subsincrona ao redor do centro do mancal, vibrando a
aproximadamente metade da frequéncia de rotagdo. Esta € a propria defini¢do de oil-whirl, cujas
amplitudes sdo mais altas do que as das vibragdes sincronas, porém sdo limitadas pelas
caracteristicas do mancal cilindrico. O aumento da velocidade até velocidades préximas da
frequéncia natural implica no aumento da frequéncia subsincrona do whirl, seguindo o padrao de
metade da velocidade de rotacdo. Nesta configuracdo, o rotor comporta-se como um corpo rigido

e os efeitos do mancal predominam nas caracteristicas dinamicas do sistema.

Aproximando-se da primeira frequéncia natural, as vibragdes forcadas dominam, suprimindo
os efeitos do whirl. As caracteristicas dinamicas dominantes sdo as do rotor, sendo proporcionais

a massa e a rigidez do eixo. Apds a velocidade de rotagdo aumentar, a influéncia da vibracdo

49



relacionada a frequéncia natural volta a ser suprimida pelas caracteristicas dinamicas do mancal,

surgindo novamente o whirl a metade da velocidade de rotacao.

A medida que a velocidade de rotacdo aproxima-se do dobro da frequéncia natural, a
frequéncia de whirl, que vibra a metade da velocidade de rotacdo, aproxima-se da primeira
frequéncia natural. Desse modo, o whirl é substituido pelo whip, uma vibracao lateral subsincrona
do rotor. Ao contrario do whirl, o whip possui frequéncia constante: mesmo com um aumento da
velocidade de rotagdo, a frequéncia do whip permanece vibrando na mesma frequéncia que a
natural do rotor. O comportamento dindmico do rotor € considerado como flexivel, sendo altamente

dependente das interacdes rotor-mancal. Como o whip excita a frequéncia natural do sistema, a

amplitude de vibracao torna-se muito elevada.

O fendémeno do whirl-whip pode emergir de diversas fontes: dos mancais (oil-whirl), dos
selos, do amortecimento interno do rotor (whirl por histerese), do fluido preso em rotores, entre
outros. Conforme mencionado anteriormente, todas essas fontes geram uma forga tangencial. Isto
€ refletido, na modelagem matemadtica, no componente cruzado dos coeficientes dinamicos, que
possuem magnitude maior do que os coeficientes diretos nos elementos onde o whirl-whip se

instala.

Vance (1988) define que os componentes cruzados com sinal negativo sdo responsaveis pela
desestabilizacdo do eixo, em particular o amortecimento negativo. O sinal negativo dos coeficientes
significa que, durante a operagdo do rotor, a for¢ca de reacdo causada por estes t€m a mesma dire¢ao
que os deslocamentos e velocidades instantaneos, levando, eventualmente, a um aumento
descontrolado da amplitude de movimento. O acoplamento das coordenadas, por outro lado,
implica na transferéncia de energia do movimento em uma dire¢do para a outra. Conforme visto
nas secdes anteriores, os selos possuem termos negativos cruzados tanto em amortecimento quanto
em rigidez, combinando os efeitos descritos. O amortecimento interno possui termos cruzados

negativos na rigidez apenas; além de serem proporcionais a velocidade de rotagdo do eixo.

A Figura 12 apresenta uma representacao esquematica simplificada da ocorréncia do whirl

nos mancais, tomadas como referéncias as descri¢des existentes em Ehrich (1992) e na norma API
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684 (2005). A distribui¢do de pressdo no mancal causa forcas radiais, indicada por Rg, e forcas
tangenciais, representada por Rr. A sustentacdo proveniente do mancal € a resultante destas duas
forcas, omitida na Figura 12. A andlise da figura permite visualizar que a forca tangencial € a
responsavel pelo movimento de whirl, eventualmente instabilizando o sistema. O processo de
instabilizacdo ocorrido nos selos € semelhante, observando-se que a resultante de forcas exerce

grande influéncia no comportamento dindmico do rotor, ja que o selo ndo sustenta carga.

j Rotagao

k Linha dos centros

Figura 12 — Representag¢do esquemdtica do whirl em mancais (EHRICH,1992)

A Figura 13 ilustra a distribuicdo de pressdo existente em um mancal cilindrico quando
operando com baixa carga e em alta velocidade (Figura 13a) e em alta carga e baixa velocidade
(Figura 13b). Observa-se na primeira figura que o angulo da linha dos centros em relagdo ao eixo
Y aproxima-se de 90°, o que significa que uma carga, representada por W, na direcdo —Y €
suportada por um deslocamento na direcdo X. Desse modo, o movimento vertical alimenta uma
resposta na dire¢cdo horizontal, que, por sua vez, produz uma resposta vertical, e assim
sucessivamente. Este €, portanto, o mecanismo interno de transferéncia de energia, existente em

vibragdes autoinduzidas, mencionado no inicio desta se¢do, para os mancais hidrodindmicos. Isto
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resulta, na modelagem matematica, em altos coeficientes cruzados, em relacdo aos coeficientes

diretos, caracterizando uma operacdo com alto potencial para a existéncia de instabilidades.

A Figura 13b, entretanto, apresenta o caso no qual o angulo da linha dos centros em relacdo
ao eixo Y € quase nulo. A carga W € sustentada por deslocamentos no eixo Y, minimizando a
componente horizontal das forcas de reacdo. Desse modo, os componentes cruzados das forcas t€ém

moddulo baixo, quando comparados com os diretos, caracterizando uma operacao estavel.

Y
‘\ T

Alta Carga/Baixa Veloc.
Baixos Coef. Cruzados

Carga em -Y

suportada por Altos Coef. Cruzados
deslocamento +X

., Cargaem-Y
Baixa Carga/Alta Velocidade

| suportada por
. deslocamento -Y

()

(b)

Figura 13 — Distribui¢do de pressdo em um mancal cilindrico instavel (a) e estavel (b) (API,

2005)

O mecanismo de formacao do whirl devido a histerese € ligeiramente diferente do ocorrido
para os selos e mancais, pois o whirl destes ultimos é causado pelas forcas fluidodindmicas

existentes nestes componentes. J4 0 amortecimento interno, ou amortecimento histerético, surge
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pelas tensdes internas do material. A Figura 14 apresenta um eixo rotacionando sob a influéncia do

amortecimento interno.

—

Rotacéao

Linha neutra
de tensao

Linha neutra
de deformagao

Eixo do rotor
ndo deformado

Figura 14 — Representacdo esquemadtica do eixo com amortecimento interno (EHRICH, 1992)

Durante a operacdao de uma mdquina rotativa o eixo é fletido, o que resulta em uma linha
neutra de deformacgdo, normal a direcdo da flexdo sofrida. Sem a influéncia do amortecimento
interno, o eixo de neutralidade da tensio que emerge desta deformagao € coincidente ao eixo neutro
de deformacdo. Desse modo, a for¢a que emerge da tens@o interna do material tem caréter elédstico

e restaurador, € perpendicular ao eixo neutro e em oposicao a deflexdo do eixo.

O amortecimento interno em maquinas rotativas causa uma defasagem do angulo da tensao,
devido a rotagdo das fibras dentro do material, como se observa na Figura 14. A forca, indicada
por Fs, continua sendo perpendicular a linha neutra de tensao, porém agora nao age puramente em
oposi¢ao a deflexao, podendo ser decomposta em duas componentes: Fi e Fo. A primeira forca é
perpendicular a linha neutra de deformagao, sendo a componente restauradora elastica. Ja a forca

Fy € a componente tangencial, que induz um movimento de whirl cuja direcio da rotagdo € a mesma
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do eixo, constituindo uma for¢a potencialmente desestabilizadora no eixo. O movimento de whirl
aumenta a deflex@ao do eixo, aumentando a tensao interna do material, que, por sua vez, aumenta a
magnitude da for¢a tangencial instabilizadora. Este é o mecanismo interno de alimentag¢do da
vibracdo (ou transferéncia de energia), mencionado no inicio desta secdo, para o amortecimento

interno.

3.6. Ferramentas de Analise da Estabilidade

As secOes anteriores descreveram a modelagem de cada elemento individualmente. As
andlises descritas nesta secdo, entretanto, requerem que todos os modelos obtidos sejam
combinados para formar a representacdo matematica de um conjunto rotativo completo, com
mancais, selos e amortecimento interno. Assim, as matrizes descritas nesta se¢ao sao do sistema

completo, com todos os elementos individuais j4 adicionados ao eixo.

A andlise da estabilidade engloba diversas ferramentas para a verificacdo das condigdes
operacionais do sistema rotativo em foco. As andlises utilizadas neste trabalho sdo complementares
entre si e servem para a melhor compreensao dos fendmenos envolvidos. Empregaram-se, neste
trabalho, as andlises de Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF), a andlise dos diagramas de

Campbell e de Decremento Logaritmico e integracdo numérica para a visualizacdo das orbitas.

3.6.1. Funcao Resposta em Frequéncia (FRF) — Resposta Forcada na Frequéncia

A funcdo resposta em frequéncia (FRF — Frequency Response Function) permite a
visualizac¢do da resposta de um sistema sob a a¢do de uma forga de excitagdo harmonica. Sabe-se
que os sistemas lineares respondem as vibragdes forcadas na mesma frequéncia de excitacdo,
porém com amplitude e fase distintas. Portanto, a FRF consiste na resolu¢do da solucao particular
da equacao de movimento do sistema, sob a acdo de uma vibragao forcada (MENDES, 2011).

Em sistemas rotativos, essa forca harmodnica surge, usualmente, devido a massa
desbalanceada do rotor, que o excita na mesma velocidade de rotacdo. A FRF, entdo, fornece dados

sobre a amplitude e fase, ou seja, o comportamento do rotor, em funcdo da sua velocidade de
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rotacdo. Conforme mostrado anteriormente, apds serem adicionados todos os elementos de mancal,
selo ou os efeitos de amortecimento interno desejados nas matrizes de elementos finitos (indicadas

pelo subscrito g, de global), a equacdo de movimento do sistema pode ser escrita como se segue:

[Mgl{a} + ([C4] — Q[Gg]) (a3} + [Kgl{a} = {F} (50)

As matrizes [M,], [K,], [C,] e [G,] s@o, respectivamente, as matrizes globais de massa,
rigidez, amortecimento e giroscopica, {F} indica o vetor de forgas externas, ou de excitagdes. A
forca de excitagdo, como mencionado anteriormente, ¢ harmdnica, com a mesma frequéncia que a
velocidade de rotagcdo do eixo e proporcional a massa desbalanceada do mesmo. Portanto, a forca

de excitacdo pode ser escrita:

()
|0
{f ()} = {F}e/ =meﬂ{]1.>efm (51)
N
\:)

7z

Destaca-se que Q € a velocidade de rotacdo do eixo, e é a excentricidade da massa
desbalanceada, denominada m. O vetor é composto de zeros, exce¢do feita as coordenadas X e Y
nas quais a excitagdo estd presente. Assim, propde-se a solucdo particular abaixo, bem como as

suas derivadas:

{q@®)} = {Q}e/™ (52)
{g®} = jof{Qle/* (53)
{i(®)} = —0*{Q}e/? (54)

Destaca-se que o vetor {Q} é um vetor complexo, sendo composto pelas amplitudes e fases

de cada n6 da malha de elementos finitos. Substituindo as Equacdes 52 a 54 na Equagao 50, temos:
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(=9*[M,] + ja([Gs] - QlGo]) + [K]) - (@3 = {Fler® (55)
Sabendo que os termos exponenciais da Equacao 55 s@o nao nulos, pode-se escrever que:
(=0[My] + ja([G] - QlGe]) + [K]) - (@3 = {F} (56)

Os termos que multiplicam o vetor {Q} podem ser agrupados em uma unica varidvel,

denominada impedancia mecanica [H,,]. Desse modo:

{Q} = [Hn] ' {F} (57)
Onde:
[Hm] = (_QZ [Mg] + jﬂ([cg] - Q[Gg]) + [Kg]) (58)

Resolvendo a Equacdo 57, obtém-se as amplitudes de deslocamento de cada nd, assim como
a correspondente fase do movimento. Repetindo-se a solu¢do para cada velocidade estudada,
podem-se representar as amplitudes em funcdo da faixa de velocidades consideradas, constituindo

o grafico da FRF.

3.6.2. Diagrama de Campbell e Decremento Logaritmico — Resposta Livre

Uma importante ferramenta de andlise da estabilidade de um sistema rotativo € o diagrama
de Campbell. A andlise de diagrama de Campbell permite a visualizacdo das frequéncias naturais
do rotor em fun¢do da sua velocidade de rotacdo, permitindo, assim, a avaliacdo das frequéncias
naturais de cada modo do rotor, bem como as frequéncias excitadas pelos diversos componentes

do conjunto, como a fundacdo, os selos ou os mancais.
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A partir do diagrama de Campbell é possivel obter-se o fator de amortecimento, ou o
decremento logaritmico dos modos do eixo. Com o gréfico de decremento logaritmico pode-se

verificar o nivel de amortecimento de cada modo e se determinado modo € estavel ou ndo.

Os dois graficos citados podem ser obtidos pela andlise da resposta livre da equacdo de
movimento do sistema. Optou-se, pela facilidade de resolucdo computacional, representar a

Equacdo 45 em espaco de estados, conforme mostrado na Equagdo 59.

: [0]
e I v S 1 M ] )

Novamente, as matrizes [M,], [K,], [C¢] € [G,] sdo0, respectivamente, as matrizes globais de

massa, rigidez, amortecimento e giroscopica, e {F} € o vetor de forcas de excitacdo.

Para a andlise do diagrama de Campbell deve-se considerar apenas a resposta livre do
sistema, portanto considera-se o vetor de forcas nulo. Fazendo essa consideracdo na Equagdo 59 e

rearranjando, temos:

) i) aiep ) )= ) )
Pode-se definir como matriz dindmica do sistema:
R P S B o
] [ (] — 0l
Substituindo a Equagiio 61 na Equagio 60, tem-se que:
mfi)- )= o) )
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Pode-se observar que a solu¢do da Equagdo 62, necessdria para a determinacdo da resposta
livre do sistema, torna-se uma andlise de problema de autovalor. Assim, propde-se uma solugcio da

forma:
{Qn} = {@}- ™ (63)
Substituindo a Equacdo 63 na Equagao 62, obtém-se:
([A] = AUD{P} - e** = {0} (64)
Sabendo que o termo exponencial € sempre nao-nulo, € valido assumir que:

([A] = AlID{®} = {0} (65)

A Equacgdo 65 compde um problema de autovalor generalizado. Assim, para prosseguir com
sua solugdo, deve-se procurar a solugdo diferente da trivial, ou seja, { @} deve ser diferente do valor

nulo. Desse modo:

det([A] — A[I]) = {0} (66)

A expansdo do determinante da Equacdo 66 resulta na equagao caracteristica, um polindmio
de grau 2N (onde N € o numero de graus de liberdade do sistema), cuja solugdo resulta nos
autovalores do sistema (4x). A partir dos autovalores obtidos, podem-se determinar as frequéncias
naturais (wnk), os fatores de amortecimento (&) e os decrementos logaritmicos (dx) de cada modo

(indicado pelo subscrito k), tal como mostrado nas Equagdes 67 a 70.

iy A = =& Wnge + jon ’1—513 (67)

Wnie = |4 (68)
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_ Re(4)
$k = o (69)

—2mRe(A)  2my

Mol Ji-¢

O = (70)

Pode-se observar, na Equacdo 67, que os autovalores sdo mostrados como complexos
conjugados, no qual a sua parte real estd associada ao decaimento temporal da resposta e a parte
imagindria refere-se ao carater oscilatorio da resposta. Destaca-se que a estabilidade do sistema
estd ligada ao sinal da parte real dos autovalores: caso este valor seja negativo, a resposta decai
com o tempo, configurando uma operagdo estdvel; caso o valor seja maior que zero, a resposta
aumenta continuamente com o tempo, levando o sistema a instabilidade. As Equagdes 69 e 70 sdo
empregadas para este propdsito, de avaliar o sinal de cada modo do sistema, e, consequentemente,

a sua estabilidade.

Ainda hd, no entanto, um aspecto a ser destacado na Equacdo 67. Segundo Kramer (1993),
entre os 2N autovalores do sistema, certos apresentam um valor negativo e puramente real, de
elevado modulo. Estes autovalores descrevem movimentos sem cardter oscilatério, por nao
conterem parte imagindria, e altamente amortecido. Pode-se concluir, entdo, que tais autovalores

ndo apresentam significado fisico, frequéncias naturais ou modos de vibrar associados.

Cada autovalor possui um autovetor associado, do qual se podem obter os modos de vibrar
do sistema. Isso pode ser feito substituindo o autovalor da Equacdo 67 na Equacgado 65, obtendo-se,
assim, a matriz {Q}. Computacionalmente essa operacdo ¢ facilitada, ja que a solu¢io do problema
de autovalor generalizado gera, usualmente, um vetor e uma matriz. O vetor, que pode também ser
representado por uma matriz diagonal e denominado de matriz espectral, contém todos os
autovalores obtidos (Equacdo 71). A matriz, por sua vez, contém todos os autovetores do sistema

e é denominada de matriz modal (Equacao 72).
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I
[A] = IA:Z ‘ 1)
/121\/

W] = [{o1} {92} - {@2n]] (72)

A Equacdo 71 permite a montagem do diagrama de Campbell, quando calculada para
diversas velocidades de rotagcao do eixo. Como a variacao da rotag¢do do sistema altera as matrizes
que compdem a equacdo de movimento do sistema, especialmente por influéncia da matriz
giroscopica, os autovalores resultantes mudam, e, consequentemente, as frequéncias naturais do
sistema sdo alteradas. Assim, o diagrama de Campbell consiste na plotagem das frequéncias

naturais do sistema em fun¢ao da velocidade de rotacao do sistema.

Costuma-se plotar no diagrama de Campbell uma reta na qual os valores da velocidade de
rotacao sdo iguais aos valores das frequéncias naturais. Esta reta, chamada de linha 1X ou linha de
rotacdo, facilita a determinacdo dos pontos onde a velocidade de rotacdo coincide com as
frequéncias naturais do sistema. As velocidades criticas, como sdo chamados esses pontos, sdo
fundamentais para a correta observacdo e interpretacdo do diagrama de Campbell, pois indica a

velocidade na qual determinada frequéncia natural estd sendo excitada.

Aplicando a Equacdo 70 no vetor representado na Equacdo 71, para cada velocidade de
rotacdo, pode-se plotar um grafico andlogo ao diagrama de Campbell: o grifico do decremento
logaritmico. O decremento logaritmico reflete a variacdo da parte real do autovalor, que indica o
carater de decaimento, ou aumento, da resposta ao longo do tempo, caracterizando uma resposta
estavel, ou instavel, respectivamente. Assim, para modos do sistema cujo decremento logaritmico

tem valor menor que zero, pode-se concluir que tais modos sdo instaveis.
3.6.3. Orbitas

As 6rbitas do movimento do rotor sdo de grande importancia na andlise e visualiza¢do do

comportamento dindmico do sistema rotativo. Diferentemente das andlises de FRF e do diagrama
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de Campbell, as orbitas contemplam a combinacdo das respostas livre e for¢cada do sistema,
visualizadas ao longo de um periodo de tempo definido. Entretanto, por envolverem um niimero
muito elevado de varidveis, as solugdes analiticas ndo sao um caminho vidvel, sendo necessario,

portanto, recorrer a integracdo numérica da equacio de movimento apresentada na Equacao 50.

Apesar de serem calculadas para uma velocidade de rotacdo por vez, com elevado custo
computacional, fornecem fécil visualizag¢do do carater estavel ou instavel do sistema. Desse modo,
optou-se por calcular as orbitas de movimento do eixo durante a sua operagdo apenas em
velocidades de rotacdo de interesse, determinadas pela andlise do diagrama de Campbell e do

gréfico do decremento logaritmico.
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4. RESULTADOS

Este capitulo é dividido em quatro secdes que apresentam, separadamente, as simulacdes
realizadas para os diferentes tipos de mancal, de selo, de amortecimento interno e as combinagdes
escolhidas. O modelo em Elementos Finitos do eixo encontra-se na Figura 15 e as dimensdes deste

encontram-se na Tabela 1.

Figura 15 — Modelo em Elementos Finitos do Eixo Simulado

Tabela 1 — Dimensoes dos Elementos do Eixo

Elemento | Comprimento (mm) | DiAmetro Interno (mm) | Didmetro Externo (mm)
1 124.,0 0,0 50,0
2 123,0 0,0 50,0
3 123,0 0,0 50,0
4 130,0 0,0 130,0
Disco 260,0 130,0 200,0
5 130,0 0,0 130,0
6 123,0 0,0 50,0
7 123,0 0,0 50,0
8 124.,0 0,0 50,0

Em todas as andlises realizadas os mancais sdo posicionados nas extremidades do eixo, nds
1 e9, e os selos, quando presentes, sao adicionados nos nés 4 e 6. A inclusdao do amortecimento
interno, conforme explicado anteriormente, consiste na modifica¢do das matrizes de cada elemento
de viga do modelo, portanto todos os elementos sdo alterados na montagem da matriz global.
Considera-se, para as andlises de movimento forcado, que a excitacdo de massa desbalanceada

localiza-se no n6 5, com magnitude de 1,5.10* kg.m.
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O estudo do comportamento dindmico do sistema rotativo inicia-se com a andlise do mesmo
suportado por mancais rigidos, para a identificacdo dos modos vibracionais do eixo. A utilizacdo
de mancais rigidos, ou mancais ideais, pressupde que os nds dos mancais apenas rotacionam, nao
apresentando movimento de translacdo nestes nds. Apresentam-se para este caso o diagrama de

Campbell na Figura 16 e o gréfico do decremento logaritmico na Figura 17.

Diagrama de Campbell - Rotor com Mancal Rigido X
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Figura 16 — Diagrama de Campbell — Mancal Rigido

A Figura 16 identifica os dois primeiros modos do eixo. O primeiro modo tem precessao
direta e retrograda sobrepostas, conforme esperado. O segundo modo, entretanto, exibe diferencas
entre os modos precessionais, resultado da influencia do efeito giroscépico do disco, que é
proporcional a velocidade de rotagdo. A frequéncia natural do rotor encontra-se em 3060 RPM,
indicada pelo cruzamento das frequéncias do primeiro modo com a linha de rotagdo, ou linha 1X,

representada em vermelho tracejado.

A Figura 17 mostra o comportamento do decremento logaritmico de cada modo mostrado no

diagrama de Campbell, ao longo da faixa de rotagdes estudada. O valor mais baixo corresponde ao
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decremento do primeiro modo, com duas curvas sobrepostas, referentes as precessoes direta e
retrograda. Também sobrepostos estdo os decrementos correspondentes ao segundo modo.
Observa-se que nao existem variacdes observaveis nos valores de decremento para o primeiro
modo e para o segundo modo, o que indica que hé baixa alteragdo no nivel de amortecimento do
sistema em fun¢do da velocidade. Por fim, a auséncia de valores negativos no grifico do

decremento permite afirmar que o rotor opera de modo estdvel.

Decremento Logaritmico - Rotor com Mancal Rigido
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Figura 17 — Decremento Logaritmico — Mancal Rigido
4.1. Mancais

Os resultados apresentados para os mancais sdao divididos em mancais de geometria fixa e
mancais de geometria varidvel. Na primeira parte, cinco mancais dos tipos cilindrico, eliptico e
trilobular serao avaliados. Na segunda parte, apenas um mancal segmentado serd utilizado, porém

comparando-se as modelagens reduzida e completa dos seus coeficientes.
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4.1.1. Mancais de Geometria Fixa

Os dados dos cinco mancais de geometria fixa utilizados estdo identificados na Tabela 2.

Tabela 2 — Dados dos Mancais de Geometria Fixa

Mancal Cilindrico | Eliptico 1 | Eliptico 2 | Trilobular 1 | Trilobular 2
Diametro (mm) 50 50 50 50 50
Largura (mm) 50 50 50 50 50

N° Lébulos 1 2 2 3 3
Folga Radial (um) 110 110 110 110 70
Angulo Separacao (°) — 15 15 15 15
Pré-Carga - 0,3 0.4 0,3 0,3

A Figura 18 apresenta o diagrama de Campbell para o rotor suportado pelo mancal cilindrico

considerado. A Figura 20 apresenta o griafico do decremento logaritmico desta configuragao.

Diagrama de Campbell - Rotor com Mancal Cilindrico
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Figura 18 — Diagrama de Campbell — Mancal Cilindrico
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A Figura 18 mostra, tal como na Figura 16, as curvas referentes aos dois primeiros modos do
eixo. Observa-se que a frequéncia natural ndo foi alterada, permanecendo em 3060 RPM.
Entretanto, ocorre o surgimento de duas novas curvas, indicando as frequéncias dos mancais,
adicionados ao conjunto. Os modos naturais, calculados para a velocidade de 2400 RPM, como
destacado na Figura 18, permitem a identificacdo dos modos correspondentes ao mancal e ao eixo.
Os dois primeiros modos, mostrados nas Figuras 19a e 19b, que correspondem aos modos do
mancal, exibem comportamento de corpo rigido. Os dois segundos modos, mostrados nas Figuras

19c e 19d, correspondem aos primeiros modos préprios do eixo e exibem comportamento flexivel,

como esperado para o rotor analisado.

1° Modo Natural - Mancal Cilindrico - wn= 20 Hz 2° Modo Natural - Mancal Cilindrico - wn= 20 Hz
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Figura 19 — Modos Naturais do Eixo a 2400 RPM— Mancal Cilindrico — As figuras possuem

indicagdo das correspondéncias com as frequéncias naturais (®,) do diagrama de Cambpell
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Retomando a andlise do diagrama de Campbell da Figura 18, observa-se que o cruzamento
das frequéncias dos mancais com as frequéncias do primeiro modo ocorre préximo a 6000 RPM.
Sabe-se que esta intersecao indica a ocorréncia do oil-whip, pois a frequéncia induzida pelo filme
de 6leo estd excitando o primeiro modo do rotor. Conforme descrito na teoria, o cruzamento ocorre
aproximadamente no dobro da frequéncia natural nos rotores com mancais cilindricos. Deve-se
ressaltar, porém, que tal cruzamento € apenas um indicio da ocorréncia do oil-whip, sendo
necessdria a andlise do decremento logaritmico para a verificacdo da sua influéncia na estabilidade

do rotor.

Decremento Logaritmico - Rotor com Mancal Cilindrico
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Figura 20 — Decremento Logaritmico — Mancal Cilindrico

A Figura 20 apresenta o grafico do decremento logaritmico para o rotor, onde estdo
representadas as curvas referentes aos dois primeiros modos livres do eixo e aquelas
correspondentes aos mancais. Observa-se que os valores do decremento logaritmico
correspondentes ao segundo modo vibracional do sistema ndo sofrem grandes variagdes, ao

contrério das existentes nas curvas relacionadas ao primeiro modo. Este comportamento € esperado
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segundo a teoria, pois a instabilizacdo de um sistema, sob o efeito do whirl/whip induzido por

mancais hidrodinAmicos, afeta o modo mais basico do rotor.

No inicio da faixa de frequéncias, visualiza-se uma queda pronunciada das duas frequéncias
dos mancais, sendo que uma destas, mostrada em verde, assume valores negativos a partir da
velocidade de 4740 RPM, constituindo o limiar de estabilidade deste sistema. Para a verificacao
desse comportamento, optou-se por integrar a equa¢do de movimento em velocidades antes e

depois do limiar de estabilidade, conforme mostrado na Figura 21.

Orbita - Primeiro Mancal Cilindrico - Q = 4680 RPM Orbita - Primeiro Mancal Cilindrico - = 4800 RPM

- : “05

X vl 2 0 i X [m] E Tls]

(a) (b)
Figura 21 — Orbitas do Eixo antes (a) e depois (b) do limiar de estabilidade — Mancal Cilindrico

A Figura 21a mostra a 6rbita descrita pelo eixo no né do mancal, operando na velocidade de
4680 RPM, antes do limiar de estabilidade determinado pela andlise do decremento do sistema.
Nota-se que a orbita do movimento decresce de amplitude com o tempo, caracterizando uma
operacdo estavel, conforme previsto. Entretanto, a proximidade do limiar de estabilidade altera o
formato da orbita descrita, emergindo desta outra frequéncia além da excitadora, modulando o
movimento do eixo. A Figura 21b mostra a 6rbita descrita no mesmo né da anélise anterior, porém
acima do limiar de estabilidade, na velocidade de 4800 RPM. Observa-se que a amplitude do

movimento cresce continuamente com o tempo, caracterizando uma operacgao instavel.
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A composi¢do de frequéncias observada na Figura 21a € investigada pela transformada de
Fourier, apresentadas na Figura 22. Observa-se que existem dois picos de amplitudes em
frequéncias diferentes: um a 78 Hz (4680 RPM) e outro a 38,6 Hz (2316 RPM). O pico na
velocidade mais elevada corresponde a resposta ao desbalanceamento, pois se trata de uma
excitacdo com frequéncia igual a velocidade de rotagdo. O pico de menor frequéncia, subsincrona

em relacdo a velocidade de rotacdo, encontra-se aproximadamente a metade desta.

x10° FFT do Movimento do N6 do Mancal - © = 4680 RPM
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Figura 22 — FFT do Movimento do Mancal Cilindrico — Q = 4680 RPM

Conforme detalhado na Secdo 3.5, ndo existe outra forca excitadora, externa ao sistema, que
poderia causar uma vibracao com esta frequéncia. Portanto, tais vibracdes s6 podem se originar da
influéncia do mancal. Outro indicio € que a frequéncia de vibracdo deste movimento &
aproximadamente igual a metade da velocidade de rotacdao do eixo, caracteristica do oil-whirl.
Nota-se, ainda, que o valor das amplitudes subsincronas € mais elevado do que o correspondente

para a frequéncia sincrona, sendo este o motivo pelo qual se observam duas frequéncias distintas

na Figura 21a.

Por fim, a ultima andlise realizada é o diagrama em cascata. O diagrama em cascata é

composto de vérias transformadas de Fourier, em velocidades de rotacdo diferentes, de modo a
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determinar o comportamento das frequéncias envolvidas na composi¢do do movimento, tomando-
se como base para o seu cdlculo o deslocamento do n6 do mancal. Dois diagramas em Cascata
foram plotados, para melhor observacdo das interagdes existentes no inicio e ao fim da faixa de

velocidades, sendo o primeiro diagrama mostrado na Figura 23.

Diagrama emCascata - Cilindrico
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Figura 23 — Diagrama em Cascata no Inicio da Faixa de Velocidades — Mancal Cilindrico

Analisando a Figura 23, verifica-se que o movimento do eixo no mancal € composto por duas
frequéncias distintas: uma sincrona com a velocidade de rotacao, indicada pela linha 1X, e outra
com cardter subsincrono. As amplitudes excitadas ao longo da linha 1X correspondem ao efeito
causado pelo desbalanceamento, cuja frequéncia de vibracdo € igual a velocidade de rotacdo do
sistema. Nota-se que a amplitude sobe continuamente ao aproximar-se da frequéncia natural (51

Hz), no qual ocorre o valor mdximo de amplitude deste tipo de excitacao.

A anélise da Figura 22 identifica que as frequéncias subsincronas presentes no sinal temporal
sdo relacionadas com o oil-whirl do mancal. Os picos de frequéncias subsincronas observados na

Figura 23 t€m a mesma origem e mantém a mesma propor¢do. Observa-se que o whirl possui trés
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comportamentos distintos, com a variacdo das velocidades de rota¢do no diagrama em cascata. Em
baixas velocidades, a amplitude de whirl se sobrepde as amplitudes do movimento sincrono. Com
o aumento da velocidade de rotacdo, ocorre a transi¢do para a segunda regido, na qual a vibracao
sincrona se sobrepde a subsincrona, devido a proximidade da frequéncia natural do rotor. Por fim,
ap6s a frequéncia natural, as amplitudes de whirl tornam-se continuamente crescentes com o

aumento da velocidade de rota¢do, tendendo a instabilizar o sistema.

Diagrama em Cascata - Mancal Cilindrico
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Figura 24 — Diagrama em Cascata ao Final da Faixa de Velocidades — Mancal Cilindrico

A Figura 24 mostra o diagrama em Cascata para a faixa final de velocidades analisada. Deve-
se destacar que as amplitudes dos movimentos foram limitadas para um valor méximo, de 1,5.10
6, para melhor visualizar os efeitos envolvidos. Observa-se que as amplitudes sincronas tornam-se
cada vez menos influentes no sistema em relagao as subsincronas, com o aumento da velocidade
de rotacdo. As frequéncias subsincronas mantém a sua proporcao com a velocidade de rotacdo até
aproximadamente Q = 100 Hz, valor a partir do qual o aumento da velocidade de rotagdo nao
resulta em um aumento da frequéncia subsincrona. As frequéncias subsincronas, portanto,

assumem o valor do whip, pois permanecem iguais a frequéncia natural do eixo.

71



As andlises realizadas até este ponto servem para definir as bases do comportamento
dinamico do rotor, observando e determinando o comportamento esperado para os modos livres e
o efeito do mancal cilindrico. As andlises seguintes utilizardo os resultados obtidos anteriormente
para comparar as semelhancas e diferencas nos novos mancais adicionados, evitando a repeticao
de algumas observacdes. Os casos analisados a seguir sdo os dos mancais de geometria eliptica,
detalhados na Tabela 2. Destaca-se que a tnica diferencga entre as caracteristicas dos dois mancais

€ a sua pré-carga.

Diagrama de Campbell - Rotor com Mancal Eliptico 1

300 T T ] T T T T | == 1X
: ' : ; — Efeito Mancal
—— Efeito Mancal
250 | ——1° Modo
—1° Modo
2° Modo
200~ 2° Modo
N
L. 150~
=
8
100+

0 i I i i i i i i i
1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000
Q [RPM]

Figura 25 — Diagrama de Campbell — Mancal Eliptico 1

A Figura 25 mostra o diagrama de Campbell para o eixo suportado pelo mancal Eliptico 1,
conforme identificado na Tabela 2. Observa-se que os modos naturais sofreram poucas alteracoes,
em relacdo ao rotor com mancal rigido, tal como ocorrido com a adi¢do do mancal cilindrico. A
frequéncia natural do eixo ndo se altera, também conforme esperado. Entretanto, as curvas relativas
as frequéncias dos mancais sofreram um deslocamento, no qual o cruzamento com as frequéncias

naturais ocorre na regido de 4500 RPM, e ndo a velocidade de 6000 RPM como no mancal
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cilindrico. Isto denota um enrijecimento do mancal eliptico em relagc@o ao cilindrico, pois, para
uma mesma velocidade de rotacdo, a frequéncia do mancal Eliptico 1 € mais elevada. Novamente,
para a correta determinagdo da regido de estabilidade do rotor, € necessdria a andlise do grafico do

decremento logaritmico.

Decremento Logaritmico - Rotor com Mancal Eliptico 1
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Figura 26 — Decremento Logaritmico — Mancal Eliptico 1

As diferencgas entre o eixo com mancal Eliptico 1 e com mancal cilindrico sdo mais evidentes
na andlise da Figura 26. Apesar do decremento para o segundo modo manter-se inalterado,
observam-se comportamentos distintos para os decrementos do primeiro modo e das frequéncias
dos mancais. As curvas relativas aos mancais exibem um comportamento decrescente no inicio da
faixa de velocidades, entretanto, uma delas estabiliza-se por volta de J = 2,5, enquanto que a outra
curva prossegue até atingir valores negativos a partir de 5340 RPM. A curva dos valores de
decremento para o primeiro modo eleva-se acima de 0 = 3,0, enquanto que, para o rotor com mancal
cilindrico, este valor ndo superava ¢ = 2,0. Tais altera¢des nos valores do decremento logaritmico
sdo um indicativo da altera¢do dos niveis de rigidez e amortecimento do mancal. Essa alteracdo se

deve parcialmente a possibilidade de aplicag¢do de pré-carga no mancal de geometria eliptica, o que
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eleva arigidez direta do mancal. Porém, o nivel de pré-carga utilizado ndo foi suficiente para evitar

a desestabilizacdo do eixo.

O diagrama de Campbell para o eixo suportado pelo mancal Eliptico 2 encontra-se na Figura

27.
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Figura 27 — Diagrama de Campbell — Mancal Eliptico 2

Os modos naturais ndo se alteram em relagdo as andlises anteriores, assim como a frequéncia
natural, ao analisar-se a Figura 27. As curvas das frequéncias do mancal sao deslocadas em relacdo
as do mancal Eliptico 1, indicando um enrijecimento maior do mancal Eliptico 2 em relacdo ao
primeiro. Este resultado era esperado para a configuragdo utilizada, pois o segundo mancal eliptico
possui uma pré-carga mais elevada do que o primeiro. O cruzamento das curvas dos efeitos dos

mancais com as frequéncias do primeiro modo encontra-se na velocidade de 3800 RPM.
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Decremento Logaritmico - Rotor com Mancal Eliptico 2
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Figura 28 — Decremento Logaritmico — Mancal Eliptico 2

O gréfico do decremento logaritmico € mostrado na Figura 28 e observa-se que ndo ocorrem
valores negativos de decremento para nenhuma curva, determinando um comportamento estivel
do rotor suportado pelo mancal Eliptico 2. Comparando-se com a Figura 26, observa-se que a curva
do mancal que levava o sistema a instabilidade no primeiro caso, permanece na regiao estavel no
segundo. Uma das direcdes precessionais do primeiro modo mantém-se inalterada, entretanto a
outra dire¢cdo do mesmo modo sofre variacdes significantes na magnitude do decremento, ao longo
da faixa analisada. Podem-se atribuir as diferencas encontradas a elevagdo da rigidez do mancal
Eliptico 2, em relacio ao primeiro mancal desta geometria, o que altera o comportamento dindmico

do conjunto, de modo a estabilizar a operacao do rotor.

Analisados os mancais elipticos, pode-se prosseguir para os mancais de trés 16bulos, ou
trilobulares. Novamente, os dados dos mancais encontram-se na Tabela 2, destacando-se que a

unica diferenca entre os mancais com essa geometria ¢ a sua folga radial, mais elevada no

Trilobular 1.
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Diagrama de Campbell - Rotor com Mancal Trilobular 1
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Figura 29 — Diagrama de Campbell — Mancal Trilobular 1

A Figura 29 mostra o diagrama de Campbell do rotor sustentado pelo mancal Trilobular 1.
Observa-se que, como em todas as andlises anteriores, os modos e as frequéncias naturais nao
sofrem alteragdes significativas. As curvas dos efeitos dos mancais sao alteradas, pois refletem as
caracteristicas dindmicas destes e as suas interagdes com a dindmica do eixo. Destaca-se que a pré-
carga aplicada tem influéncia menor na rigidez deste tipo de mancal, em relacdo a influéncia que
este parametro exerce no mancal eliptico. Desse modo, a comparacdo direta com os efeitos dos
mancais de outras geometrias pode nao refletir a real influéncia destes na dindmica do rotor, sendo

necessdria a comparacdo dos decrementos logaritmicos.

A andlise da Figura 30, referente ao grafico do decremento logaritmico, inicia-se com as
semelhancas encontradas entre os mancais anteriormente analisados. O segundo modo novamente
permanece com baixa variagao nos valores de decremento, tal como uma das direcdes precessionais
do primeiro modo. As curvas dos efeitos dos mancais sofrem uma queda acentuada no inicio da

faixa, com uma destas tendendo a estabilidade no valor de ¢ = 2,0, para o caso aqui estudado.
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Decremento Logaritmico - Rotor com Mancal Trilobular 1
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Figura 30 — Decremento Logaritmico — Mancal Trilobular 1

Como nos casos precedentes analisados (mancais Cilindrico e Eliptico 1), outra vez ocorre a
queda de uma das curvas do mancal para valores negativos de decremento, a0 passo que uma
direcdo precessional do primeiro modo assume valores continuamente crescentes, até atingir 6 =
2,5. A introducdo do mancal Trilobular 1 no eixo alterou o limiar de estabilidade para um valor
mais elevado em relagdo aos precedentes, ou seja, a operacdo € instavel para velocidades maiores

do que 6180 RPM.

A ultima andlise dos mancais de geometria fixa € realizada no eixo sustentado pelo mancal
Trilobular 2. O diagrama de Campbell encontra-se na Figura 31 e o grifico do decremento
logaritmico na Figura 32. A adi¢do do mancal, novamente, ndo altera os parametros anteriormente
destacados: modos vibracionais e a primeira frequéncia natural. A curva relativa aos efeitos do
mancal modifica-se, refletindo a alteracdo do mancal. Nota-se que a atual ¢ bem distinta da
encontrada para o mancal Trilobular 1, com o cruzamento com as curvas do primeiro modo bem

definido, na velocidade de 6000 RPM.
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Diagrama de Campbell - Rotor com Mancal Trilobular 2
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Figura 31 — Diagrama de Campbell — Mancal Trilobular 2

O gréfico do decremento logaritmico também apresenta caracteristicas em comum com as
andlises realizadas anteriormente. O segundo modo do eixo ndo se altera e uma direcdo
precessional do primeiro modo, neste caso, € pouco afetada. As curvas dos efeitos do mancal sdao
tipicas de uma operagdo estdvel, apresentando uma queda no inicio da faixa de velocidades e
estabilizando-se em ¢ = 2,0. Os outros modos também ndo apresentam valores de decremento
negativos, portanto o sistema € estavel. A estabilidade na operagdo pode ser atribuida a reducao da
folga radial do mancal Trilobular 2 em relacdo ao Trilobular 1. A reducdo da folga eleva a rigidez

direta equivalente do mancal, contribuindo para a estabilizacdo da operacao.
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Decremento Logaritmico - Rotor com Mancal Trilobular 2
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Figura 32 — Decremento Logaritmico — Mancal Trilobular 2

A Tabela 3 apresenta um resumo das analises dos mancais de geometria fixa, com os dados
das frequéncias naturais e de instabiliza¢do encontradas para cada caso analisado. Observa-se que
cada mancal possui uma razdo de frequéncia de instabilizacio pela frequéncia natural diferente,

uma vez que este dado é determinado pelas caracteristicas geométricas dos mancais utilizados.

Tabela 3 — Resumo das Analises dos Mancais de Geometria Fixa

Analise on (RPM) Qinst (RPM) Qinst/On
Cilindrico 3060 4740 1,549
Eliptico 1 3060 5340 1,745
Eliptico 2 3060 Estdvel —

Trilobular 1 3060 6180 2,020
Trilobular 2 3060 Estavel -

4.1.2. Mancal de Geometria Variavel

As andlises para o mancal de geometria varidvel, ou mancal segmentado, sao realizadas para

apenas um tipo de mancal. A diferenca nas andlises encontra-se no uso do modelo reduzido ou
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completo de coeficientes, conforme abordado na Secdo 3.1. A Tabela 4 apresenta os dados
geométricos utilizados para o cédlculo dos coeficientes do mancal segmentado. Além da
comparacdo entre os dois modelos de coeficientes, o mancal segmentado proporciona a

visualiza¢ao do comportamento dindmico de um mancal considerado inerentemente estavel.

Tabela 4 — Dados do Mancal Segmentado

Quantidade de Segmentos 4
Diametro do Mancal (mm) 50
Largura do Mancal (mm) 50
Folga Radial (um) 110
Espessura do Segmento (mm) 13,5
Angulo do Segmento (°) 75
Angulo de Separacio (°) 15
Posicao do 1° Segmento (°) 0
Pré-Carga 0,5
Caracteristica da Carga sobre 0 segmento
Viscosidade do Lubrificante (Pa.s) 5,01.1072
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Figura 33 —Diagrama de Campbell — Mancal Segmentado (Modelo Reduzido)
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A Figura 33 mostra a primeira analise do diagrama de Campbell para o mancal segmentado,
considerando o modelo reduzido. Observa-se uma pequena alteracio nas frequéncias do primeiro
e segundo modos, no inicio da faixa de velocidades, em relacdo as andlises de mancais com
geometria fixa. Esta variacdo é suficiente para alterar a frequéncia natural para 2700 RPM,

conforme pode ser visto pelo cruzamento da linha de rotacdes com o primeiro modo.

As variacdes ocorridas nos modos livres do rotor podem ser atribuidas as alteragdes do nivel
de rigidez e amortecimento do sistema, com a introdu¢do do mancal segmentado. Segundo Daniel
(2012a), os mancais segmentados possuem coeficientes diretos muito elevados, tanto de rigidez
quanto de amortecimento, se comparados com os cruzados. Em contrapartida, os resultados
apresentados por Machado (2009) indicam que os coeficientes obtidos para mancais de geometria
fixa exibem, em geral, relac@o inversa: os cruzados sdo mais elevados dos que os diretos. Sabe-se,
da teoria revisada na Secdo 3.5, que os coeficientes cruzados estdo diretamente relacionados com
a instabilizacdo do sistema. Os coeficientes diretos, entretanto, sdo responsaveis pela sustentacao
do eixo e estabilizacdo da operacdo; portanto, se elevados o suficiente, em relacdo aos cruzados,

estes coeficientes podem resultar em alteracdes na dinamica do rotor, como visto na Figura 33.

Nota-se que as curvas referentes as frequéncias dos mancais também surgem com os mancais
segmentados, tal como ocorrido nas anélises anteriores. Entretanto, as curvas cruzam o primeiro
modo antes da primeira frequéncia natural. Em mancais de geometria fixa, suas respectivas curvas
podem ser entendidas como a frequéncia equivalente do filme de 6leo, ou frequéncia de whirl.
Conforme discutido na andlise do mancal cilindrico, a frequéncia de whirl se manifesta como um
sinal subsincrono em um diagrama em cascata, visualizado na Figura 23. A Figura 34 mostra o
diagrama em cascata para o rotor com mancais segmentados. Observa-se que a unica frequéncia
que compde o sinal da resposta € sincrona com a velocidade de rotacdo, causada pela resposta ao
desbalanceamento do rotor. Portanto, pode-se concluir que o mancal segmentado nao induz

frequéncias subsincronas na resposta, ao contrario do observado em mancais cilindricos.
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Figura 34 — Diagrama em Cascata — Mancal Segmentado (Modelo Reduzido)

As alteragdes nos niveis de amortecimento do primeiro e segundo modos sdo facilmente
percebidas pela anélise do grafico do decremento logaritmico, mostrado na Figura 35. Observa-se
que as duas dire¢des do primeiro modo t€m valores elevados de decremento no inicio da faixa de
velocidades, decrescendo continuamente para o valor de 0 = 0,25 ao final da faixa. Comparando
com o grafico do decremento da Figura 17, com mancais rigidos, observa-se que o nivel para o
primeiro modo € ligeiramente superior a 0 = 0,2, constante durante toda a faixa e igual para ambas
as direcOes precessionais. Portanto, em relagdo as analises com o mancal rigido, pode-se afirmar
que a adicdo dos mancais segmentados elevou o amortecimento do sistema. O segundo modo
também conta com uma elevacao dos valores do decremento: de 0 = 1,0 para o mancal rigido, para
valores entre 0 = 1,1 e 6 = 1,5. Ndo se observam valores negativos de decremento logaritmico,

portanto, o rotor opera em condi¢des estaveis.
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Decremento Logaritmico - Rotor com Mancal Segmentado R
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Figura 35 — Decremento Logaritmico — Mancal Segmentado (Modelo Reduzido)

As alteracdes nos niveis de amortecimento do sistema ndo sdo as unicas conclusdes
relevantes na andlise da Figura 35. Nota-se que, ao contrario do ocorrido nas andlises dos mancais
de geometria fixa, os valores de decremento logaritmico correspondentes ao efeito do mancal
segmentado estdo ausentes deste grafico. Esta auséncia se deve ao fato destes autovalores serem
puramente reais, possuindo, portanto, parte imagindria nula. Observando as Equacdes 67 a 70, a
componente imagindria de um autovalor sé € nula quando o seu fator de amortecimento (&) for
igual a unidade. A consequéncia fisica deste fato é que os modos correspondentes aos efeitos dos

mancais sao superamortecidos.

As observagdes corroboram o conceito da estabilidade inerente de um mancal segmentado.
O diagrama em cascata da Figura 34 mostra que ndo existem frequéncias subsincronas,
responsdveis pela instabilidade fluido-induzida em mancais de geometria fixa. A andlise do gréfico
do decremento logaritmico permite visualizar que os modos dos efeitos dos mancais sdo
superamortecidos, nio apresentando comportamento oscilatério e, portanto, tendéncia a

instabilizacdo.
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Diagrama de Campbell - Rotor com Mancal Segmentado C
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Figura 36 — Diagrama de Campbell — Mancal Segmentado (Modelo Completo)

A andlise do modelo de coeficientes completos do mancal inicia-se com o diagrama de
Campbell desta configuragdo, mostrado na Figura 36. Nota-se o surgimento de quatro novas curvas
de efeitos do mancal, identificadas pelo subscrito S, além das duas ja observadas no modelo
reduzido. O modelo completo de coeficientes considera explicitamente os graus de liberdade dos
segmentos, portanto, podem-se associar tais curvas a oscilacdo de cada segmento do mancal.

Comparando-se com o diagrama de Campbell do modelo reduzido, os modos e as frequéncias

naturais nao se alteram.

A Figura 37 apresenta o grafico do decremento logaritmico para o modelo de coeficientes
completos do mancal segmentado. Observa-se que as quatro curvas observadas na Figura 36,
associadas aos efeitos dos segmentos do mancal, também aparecem neste grafico com magnitude
bem elevada, em comparag¢do com os decrementos dos modos naturais. Seus valores de decremento
variam entre 0 = 4,5 e J = 8,5. Destaca-se que as duas curvas dos efeitos do mancal, associadas aos

graus de liberdade de translacdo, ndo estdo presentes neste grafico, também por serem modos
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superamortecidos, como analisado na Figura 35. Devido a escala da Figura 37, a observacao
detalhada do primeiro e segundo modos € dificultada, entretanto o seu comportamento € semelhante

ao observado na analise do modelo reduzido de coeficientes.

Decremento Logaritmico - Rotor com Mancal Segmentado C
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Figura 37 — Decremento Logaritmico — Mancal Segmentado (Modelo Completo)

O modelo de coeficientes completos permite a visualizacdo do movimento dos segmentos
durante a operagdo, o que constitui um ganho em compara¢do com o modelo reduzido. Os graus
de liberdade extras também afetam a quantidade de curvas existentes no diagrama de Campbell e
no grafico do decremento logaritmico, permitindo a visualizacdo do nivel de amortecimento dos
segmentos. Isto implica em uma estimativa mais precisa do comportamento dindmico e do limiar

de estabilidade do sistema, caso existam fatores desestabilizadores.
Similarmente ao realizado para a andlise do modelo reduzido, pode-se verificar, com o

auxilio do diagrama em cascata da Figura 38, as frequéncias envolvidas no movimento calculado

pela simulacdo do modelo completo. Esta investigacdo € necessdria porque a modelagem dos
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coeficientes calcula explicitamente o movimento dos segmentos, portanto o movimento destes

pode afetar a resposta do conjunto.

Diagrama em Cascata - Mancal Segmentado C
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Figura 38 — Diagrama em Cascata — Mancal Segmentado (Modelo Completo)

Observam-se, pela andlise do diagrama em cascata da Figura 38, que ndo sdo detectadas
frequéncias subsincronas na resposta do mancal. Consequentemente, 0 movimento oscilatério dos
segmentos dos mancais ndo exerce influéncia detectdvel no movimento do eixo, tal como

observado pela andlise do modelo reduzido.

4.2. Selos

A andlise da influéncia dos selos de fluxo cilindricos € realizada comparando-se os efeitos
causados pela adic@o de quatro selos distintos, cujos dados estdo mostrados na Tabela 5. Os dados
presentes na Tabela 5 foram extraidos do trabalho de Nordmann e Diewald (1989), com excec¢ao
do parametro referente a velocidade de referéncia do cdlculo do gradiente de pressdo, variado entre

os quatro selos. Este parametro esté relacionado com a velocidade axial do fluido de trabalho no
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selo, que, por sua vez, estd relacionado com a rigidez direta de Lomakin. O eixo € o mesmo
utilizado nas andlises dos mancais, mostrado na Figura 15, com os selos adicionados nos nds 4 e
6. Deve-se ressaltar que, para as andlises desta se¢do, mancais rigidos foram posicionados nas

extremidades do eixo, para se visualizar apenas a influéncia do selo na dinamica do rotor.

Tabela 5 — Dados dos Selos de Fluxo Cilindricos

Selo Selol | Selo2 | Selo3 | Selo 4
Velocidade de Referéncia de AP (RPM) — Qgrer | 2000 3000 3500 4000
Gradiente de Pressao AP (bar) 10
Folga Radial (um) 200
Largura do Selo (mm) 10
Raio do Selo (mm) 100
Fluido de Trabalho Agua
Viscosidade Absoluta do Fluido (Pa.s) 0,7977.1073
Densidade do Fluido (kg/m?) 998

A Figura 39 ilustra o diagrama de Campbell obtido para a andlise do rotor sustentado por
mancais rigidos e com os selos posicionados nos seus respectivos nés. A comparagdo deste caso
deve ser feita com a simulagdo do eixo somente com mancais rigidos, mostrado na Figura 16.
Observam-se expressivas alteracoes no primeiro € no segundo modos livres do rotor, com as
frequéncias naturais assumindo valores crescentes com o aumento da velocidade de rotagcdo. Nota-
se que a linha de rotacdes ndo cruza, na faixa analisada, com o primeiro modo do rotor com o Selo
1. A presenca do selo no sistema causou um enrijecimento elevado no sistema, a ponto de ndo
existir velocidade de rotacdo na qual alguma frequéncia natural seja excitada pela velocidade de

rotacdo, devido a rigidez direta de Lomakin.

Outra caracteristica encontrada na andlise do diagrama de Campbell é que a adi¢cdo de um
selo ndo resulta no aparecimento de curvas referentes aos seus efeitos, tal como ocorre para os
mancais. Isto ocorre porque o selo ndo sustenta a carga exercida pelo peso do eixo, ao contrario de
um mancal, alterando as caracteristicas das interacoes dindmicas ocorridas entre o eixo e o selo.
Além disso, a quantidade de fluido presente no selo é maior do que a existente em um mancal,
resultando em valores distintos de rigidez e amortecimento, o que, por sua vez, afeta a dindmica

do rotor. Também se pode considerar o fato de que o fluido do selo encontra-se em regime
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turbulento e que a variacdo de pressdo predominante € na dire¢do axial, alterando o comportamento

dindmico destes componentes.

Diagrama de Campbell - Selo 1 (AP @ 2000 RPM)
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Figura 39 — Diagrama de Campbell — Selo 1

A Figura 40 apresenta o grafico do decremento logaritmico. Observa-se, comparando com o
grafico da Figura 17, que ambos os modos mostrados sofrem variacdes na sua magnitude, em
funcdo da velocidade. Pode-se concluir que o selo influencia, além das frequéncias naturais do
sistema, o nivel de amortecimento de cada modo do eixo. Comparando com as andlises dos
mancais, nota-se que o selo altera os modos do eixo, em ambas as dire¢des de precessao. Por fim,
a auséncia de valores negativos para o decremento logaritmico caracteriza uma operagao estdvel

do rotor.
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Decremento Logaritmico - Selo 1 (AP @ 2000 RPM)
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Figura 40 — Decremento Logaritmico — Selo 1

A Figura 41 mostra o diagrama de Campbell para a anélise utilizando o Selo 2. Nota-se que
o Selo 2 também enrijece o sistema, se compararmos com a andlise do mancal rigido. Porém, em
relacdo ao efeito do Selo 1, o selo em questdo afeta o comportamento dinimico em menor grau,
podendo ser considerado mais flexivel do que o primeiro. Destaca-se também que, ao contrério do
Selo 1, nesta andlise é possivel determinar a primeira velocidade critica do sistema, localizada a
6000 RPM. A Figura 42 apresenta o grafico do decremento logaritmico do rotor. Verificam-se
alteracdes nos valores do decremento, principalmente para o primeiro modo, em relacao a Figura
40, mas compativeis com o nivel de rigidez adicionado pelo Selo 2. Observa-se também que o selo
resulta na instabilizacio de uma direcdo precessional do primeiro modo, com o limiar de

estabilidade, para este caso, localizado na velocidade de 8460 RPM.
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Diagrama de Campbell - Selo 2 (AP @ 3000 RPM)
350 : | ! ‘ ! . —— - 1X

300

250 | § ; ‘ , ]

[

0 i I i i i i i i i
1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000
Q [RPM]
Figura 41 — Diagrama de Campbell — Selo 2
Decremento Logaritmico - Selo 2 (AP @ 3000 RPM)
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Figura 42 — Decremento Logaritmico — Selo 2
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As Figuras 43 a 46 apresentam os diagramas de Campbell e os grificos de decremento
logaritmico para os Selos 3 e 4. Analisando o diagrama de Campbell da Figura 43, observa-se que
a rigidez do sistema com o Selo 3 decresce, em relacdo ao Selo 2. O mesmo comportamento é
verificado no Selo 4, em relagc@o ao Selo 3, ao analisar a Figura 45. Comparando todos os quatro
casos, pode-se concluir que o nivel de rigidez adicionada ao sistema pelo selo diminui em funcdo

do aumento da rotacdo de referéncia.

Diagrama de Campbell - Selo 3 (AP @ 3500 RPM)
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Figura 43 — Diagrama de Campbell — Selo 3

A queda no nivel de rigidez, refletida na sucessiva diminui¢do da primeira frequéncia natural
dos sistemas com os selos 1 a 4, também afeta o limiar de estabilidade, previsto nos gréficos de
decremento logaritmico. As Figuras 44 e 46 mostram que o limiar de estabilidade para o Selo 3
encontra-se na velocidade de 6540 RPM e, para o Selo 4, o limiar encontra-se em 5880 RPM.
Observa-se que o aumento de Qrer, relacionado ao nivel de rigidez do selo adicionado ao sistema,

resulta na diminui¢@o do limiar de estabilidade do sistema,
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Decremento Logaritmico - Selo 3 (AP @ 3500 RPM)
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Figura 44 — Decremento Logaritmico — Selo 3
Diagrama de Campbell - Selo 4 (AP @ 4000 RPM)
: ! : SR p— 1X

350 ‘ . :

300

250

[

0 i I i i i i i i
1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000
Q [RPM]

Figura 45 — Diagrama de Campbell — Selo 4
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Decremento Logaritmico - Selo 4 (AP @ 4000 RPM)
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Figura 46 — Decremento Logaritmico — Selo 4

Por fim, a Tabela 6 resume os dados relevantes encontrados nas andlises anteriores para as
quatro configuracdes de selos. Os selos, ao contrario dos mancais, influenciam o primeiro e
segundo modos naturais do eixo, alterando o nivel de rigidez e de amortecimento destes, afetando,

também, a frequéncia natural do sistema.

Tabela 6 — Resumo das Analises dos Selos

Analise on (RPM) Qinst (RPM) Qinst/On
Selo 1 - Estavel —
Selo 2 6000 8460 1,410
Selo 3 4650 6540 1,406
Selo 4 4140 5880 1,420

A Tabela 6 também permite visualizar a razdo entre a velocidade do limiar de estabilidade

pela frequéncia natural. Observa-se que esta razdo € muito proxima entre os selos instdveis

analisados e ndo € influenciada pela variacao no nivel de rigidez causada pelo selo ao sistema.
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Diagrama emCascata - Selo 4
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Figura 47 — Diagrama em Cascata — Selo 4

Por fim, apresenta-se o diagrama em cascata do rotor simulado com o Selo 4, pois sua
frequéncia natural é a mais baixa dentre os selos analisados. Observam-se as frequéncias sincronas,
caracteristicas da resposta ao desbalanceamento, além de uma frequéncia assincrona. Similarmente
ao ocorrido na anélise do mancal cilindrico, sabe-se que nao existe for¢a excitadora externa com
frequéncia igual as assincronas observadas, portanto tais frequéncias sdo resultado da influéncia

dos selos na dinamica do sistema.

Ao contrario do visualizado para os mancais cilindricos, as vibracdes assincronas sao
constituidas de duas regides distintas: a primeira com amplitude menor do que as amplitudes
causadas pela resposta ao desbalanceamento, e a segunda com amplitudes maiores. A partir de 95
Hz, as vibragdes subsincronas superam a amplitude das sincronas, levando o sistema a
instabilidade, cujo limiar encontra-se a velocidade de 98 Hz (5880 RPM). Observa-se também que
as frequéncias assincronas causadas pelo selo nao seguem a mesma relagdo de proporcionalidade

com a velocidade de rotagao observada nos mancais cilindricos.
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4.3. Amortecimento Interno

As andlises da influéncia do amortecimento interno na dinamica do eixo sao realizadas com
base no nivel de amortecimento externo equivalente observado no eixo, suportado por mancais
rigidos. Conforme detalhado na Sec¢do 3.4, o amortecimento interno foi adicionado como um dado
de entrada no modelo de elementos finitos do eixo. Embora haja um ganho na flexibilidade da
avaliacdo de varias intensidades de amortecimento interno, perde-se no processo necessario para a

obtencao de um nivel de referéncia, tal que influencie a dinamica do rotor.

Desse modo, deve-se determinar o valor do amortecimento externo equivalente do eixo, para
estabelecer-se uma referéncia nas analises de amortecimento interno. O valor obtido nesse processo
€ uma aproximagao, feita com base na observacao de varios niveis de amortecimento interno no
limiar de estabilidade do rotor. O processo de determinacao do valor equivalente de amortecimento
externo € detalhado no Apéndice A. Obtido o valor equivalente de amortecimento externo,

procede-se as andlises da influéncia de trés niveis de amortecimento interno.

A Figura 48 mostra o diagrama de Campbell para o eixo com amortecimento interno igual
ao amortecimento externo equivalente. Observa-se que a frequéncia natural encontra-se em 3120
RPM, préximo ao determinado para o rotor com mancais rigidos. Também semelhantes sdo os
comportamentos das frequéncias dos modos naturais. Segundo as teorias das Se¢des 3.4 € 3.5, isso
era esperado, pois 0 amortecimento interno causa uma defasagem angular na linha neutra de tensao,
ndo exercendo significativa influéncia nas primeiras e segundas frequéncias naturais do eixo. Na
modelagem matemadtica, isso se reflete na componente puramente instabilizadora da rigidez

adicionada pelo amortecimento.

O grifico do decremento logaritmico encontra-se na Figura 49. A influéncia do
amortecimento interno € claramente observada na andlise deste grafico. Os decrementos
correspondentes a ambos os modos sdo alterados, entretanto o primeiro modo sofre alteragdes
significativas, levando o sistema a instabilidade. O limiar de estabilidade encontra-se na velocidade
de 6240 RPM, exatamente no dobro da primeira frequéncia natural, como previsto pela Equacao

49.
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Figura 48 — Diagrama de Campbell — Amortecimento Interno (n =v)
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Figura 49 — Decremento Logaritmico — Amortecimento Interno (n = v)
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Ainda analisando a Figura 49, as curvas de precessdes direta e retrégrada do primeiro modo
possuem um comportamento linear com o aumento da velocidade de rotagdo. A teoria exposta na
Secdo 3.4 mostra que a rigidez causada pelo amortecimento interno € proporcional a velocidade de
rotacao do eixo. Portanto, o comportamento observado para o decremento logaritmico é compativel

com o esperado.

As Figuras 50 a 53 mostram os dois outros casos simulados, com o amortecimento interno
sendo igual a metade do externo (Figuras 50 e 51) e igual ao dobro do externo (Figuras 52 e 53).
Novamente observa-se baixo efeito do amortecimento interno nos diagramas de Campbell (Figuras

50 e 52).

Diagrama de Campbell - Amortecimento Interno (n = v/2)
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Figura 50 — Diagrama de Campbell — Amortecimento Interno (n = v/2)
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Figura 51 — Decremento Logaritmico — Amortecimento Interno (n =v/2)

Diagrama de Campbell - Amortecimento Interno (n = 2*v)
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Figura 52 — Diagrama de Campbell — Amortecimento Interno (n = 2v)
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Decremento Logaritmico - Amortecimento Interno (n = 2*v)
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Figura 53 — Decremento Logaritmico — Amortecimento Interno (n = 2v)

Os gréficos do decremento logaritmico do sistema (Figuras 51 e 53) mostram comportamento
andlogo ao observado na primeira andlise: ambos os modos afetados, com influéncia maior no
primeiro. Uma das dire¢des do primeiro modo tém valores de decremento crescentes, a0 passo que

a outra decresce até valores negativos, levando o sistema a instabilidade.

Ambos os grificos do decremento logaritmico preveem limiares de estabilidade distintos,
porém compativeis com o previsto pela Equacdo 49. O grafico da Figura 51 tem seu limiar em
9300 RPM, enquanto que a Figura 53 apresenta um limiar de estabilidade na velocidade de 4680
RPM.

A Tabela 7 apresenta um resumo dos limiares de estabilidade encontrados, assim como as
frequéncias naturais observadas. Sdo mostradas, também, as razdes do limiar de estabilidade pela
frequéncia natural observadas nas simulacdes e previstas pela Equacdo 49. Analisando a Tabela 7,

observa-se grande concordancia entre os valores previstos e observados nas simulagdes.
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Tabela 7 — Resumo das Analises de Amortecimento Interno

Analise on (RPM) Qs (RPM) QINS/On (vt
n=v 3120 6240 2,0 2,0

n=v/2 3120 9300 2,98 3,0
n=2v 3120 4680 1,5 1,5

4.4. Combinacoes de Diferentes Fontes de Instabilidade

A presente secdo dedica-se a estudar as combinacdes entre alguns dos fatores analisados
anteriormente. As secdes anteriores dedicaram-se em analisar isoladamente cada elemento e sua
influéncia na dindmica do eixo. Tais informacdes sdo de grande importancia na avaliacdo dos
efeitos combinados, facilitando a determinacio de como tais elementos interagem entre si e afetam

a dinamica do sistema.

Esta secdo € dividida em trés partes para facilitar as comparacdes dos casos analisados. Na
primeira se¢do, sdo estudados os efeitos combinados entre os mancais e os selos, para quatro
arranjos distintos. A segunda secdo dedica-se a analisar as interagdes entre os mancais € o
amortecimento interno, para trés cendrios diferentes. A ultima se¢do combina todos os efeitos
analisados em trés casos criticos, de modo a simular um caso mais proximo da realidade.
Paralelamente a avaliagdo das interacdes e influéncias dos elementos analisados, é feita a
comparacdo entre os modelos de coeficientes do mancal segmentado, visando determinar as

diferencas no limiar de estabilidade determinado pelo modelo reduzido e pelo modelo completo.

4.4.1. Mancais e Selos

O estudo dos efeitos combinados de um mancal e um selo, em um mesmo rotor, é feito por
meio de quatro andlises distintas. A primeira leva em considera¢do o mancal cilindrico utilizado
na Secdo 4.1.1, cujos dados encontram-se na Tabela 2. Simula-se este mancal com um selo com
comportamento instdvel, de modo a observar as interacdes entre estes componentes. O selo
escolhido para a andlise é o Selo 4, detalhado na Tabela 5. A segunda simulagdo € feita com o
mesmo mancal cilindrico, combinado com um selo estavel, o Selo 1, também descrito na Tabela 5.

Nestas andlises deseja-se visualizar a interacdo da instabilidade resultante do selo com a
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instabilidade fluido-induzida do mancal cilindrico, na primeira combinac¢do. O segundo arranjo

visa avaliar se a estabilidade causada pelo selo € sobreposta pelos efeitos do mancal cilindrico.

As duas andlises finais combinam o Selo 4, de comportamento instdvel, com o mancal
segmentado utilizado na Sec¢do 4.1.2. Estas andlises visam observar a interacdo de um mancal de
estabilidade elevada com um selo com grande efeito instabilizador. Além disso, serdo simuladas
ambas as modelagens de coeficientes para o mancal segmentado, de modo a comparar as

informacdes provenientes do modelo de coeficientes reduzidos e completos.

Diagrama de Campbell - Combinagao 1 (Cilindrico + Selo 4)
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Figura 54 — Diagrama de Campbell — Combinacao 1

A primeira combinacio analisada encontra-se na Figura 54. O cruzamento do primeiro modo
do eixo com a linha de rotagdes indica que a primeira frequéncia natural encontra-se em 4020 RPM.
Observa-se que ocorreu um enrijecimento em ambos os modos naturais mostrados na Figura 54.
Analisando os comportamentos isolados do Selo 4 e do mancal cilindrico, pode-se concluir que o
enrijecimento do sistema se deve a adicao do selo. Ambos os modos da Figura 54 sdo similares aos

observados na andlise isolada do Selo 4 e a frequéncia natural encontra-se proxima ao valor
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determinado por esta andlise. Os mancais alteram o diagrama de Campbell apenas com o
surgimento das curvas relativas as suas frequéncias. Observa-se que nao houve alteracdo nestas
frequéncias, em comparagao com o mancal cilindrico isolado, conforme esperado, pois estas curvas

sao caracteristicas especificas de cada mancal.

Decremento Logaritmico - Combinagao 1 (Cilindrico + Selo 4)
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Figura 55 — Decremento Logaritmico — Combinagao 1

A Figura 55 mostra o grafico do decremento logaritmico da Combinacdo 1. Nota-se que as
curvas referentes aos efeitos dos mancais comportam-se como na anélise do mancal cilindrico, na
Figura 20, com uma abrupta queda na sua magnitude no inicio da faixa de velocidades estudada,
até a estabilizac@o dos valores ao fim da faixa. Entretanto, a instabilidade no caso do mancal isolado

era induzida por estes modos, o que ndo € observado na anélise da Figura 55.

Ambos os modos naturais do eixo sofrem alteracdes compativeis com a adi¢ao do selo no
eixo, com a instabilidade ocorrendo em uma direc¢ao precessional do primeiro modo, na velocidade
de 7980 RPM. O modo instavel € o mesmo observado na analise isolada do Selo 4, portanto pode-

se concluir que o sistema combinado teve sua instabilidade causada pelos efeitos do selo na
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dindmica do rotor. Entretanto, observam-se diferencas nos valores dos decrementos do primeiro
modo, ao comparar a Figura 55 com a Figura 46, sendo adequado afirmar que a adicdo do mancal
cilindrico alterou o comportamento do decremento dos modos naturais do rotor. A Tabela 8 mostra

os resultados encontrados para elementos isolados e a combinacao destes.

Tabela 8 — Comparacgdo entre as andlises isoladas e a Combinagao 1

Analise on (RPM) Qinst (RPM) Qinst/On
Cilindrico 3060 4740 1,549
Selo 4 4140 5880 1,420
Combinacio 1 4020 7980 1,985

Analisando a Tabela 8, observa-se que a Combinacdo 1 teve seu limiar de estabilidade
aumentado, em relagdo ao limiar dos componentes sozinhos. O mancal cilindrico tem seus efeitos
de instabilidade suprimidos pelo aumento de rigidez do selo, pois as curvas do decremento dos
mancais ndao assumiram valores negativos. Entretanto, o selo também tem sua influéncia
instabilizadora afetada pelo mancal cilindrico, notada pela alteracdo da razdo Qins/n. Conclui-se
que o amortecimento e a rigidez adicionados ao sistema pelo mancal cilindrico contrabalancaram
os efeitos desestabilizadores do selo, aumentando o limiar de estabilidade do eixo, ndo evitando,

porém, a instabilidade.

A segunda andlise desta sec¢ao consiste na combina¢do do mancal cilindrico com o Selo 1, de
comportamento estavel. O diagrama de Campbell encontra-se na Figura 56, no qual se observa que,
assim como ocorrido na andlise isolada do mesmo selo, a rigidez adicionada por este € muito
elevada, a ponto de ndo ser possivel determinar a primeira velocidade critica do sistema. Nota-se
que as curvas das frequéncias dos mancais mantém-se iguais as observadas isoladamente, como

esperado.
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Figura 56 — Diagrama de Campbell — Combinagao 2
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Figura 57 — Decremento Logaritmico — Combinagao 2
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O decremento logaritmico mostrado na Figura 57 apresenta comportamento similar ao
observado na Figura 55. Observa-se que as curvas do decremento do mancal apresentam o
comportamento caracteristico destes elementos: queda no inicio da faixa e estabilizacdo ao fim. A
rigidez adicionada pelo selo ao sistema € suficiente para elevar o decremento dos modos relativos
aos mancais, evitando, assim, a instabilidade por influencia deste componente, na faixa de
velocidades mostrada. Outra semelhanga € a influéncia da rigidez do selo na magnitude do
decremento dos dois modos naturais do eixo. Nao se observam decrementos negativos, portanto a

Combina¢do 2 mantém a estabilidade observada na andlise isolada do Selo 1.

Observa-se em ambos 0s casos apresentados que o selo preserva sua caracteristica de elevar
a rigidez do sistema, mesmo quando influenciado por um mancal cilindrico. Este, por sua vez, é
fortemente afetado pela presenca do selo, que altera as suas interagdes com o eixo a ponto de evitar
a instabilidade por influéncia do mancal. Os dois proximos casos utilizam o Selo 4 com o mancal

segmentado, para fazer a comparacdo dos modelos de coeficientes existentes.

Diagrama de Campbell - Combinagéo 3 (Seg R + Selo 4)
350 T T f T T T I 1X

— Efeito Mancal
—— Efeito Mancal

i 1° Modo
1° Modo
250;__;;;;;;;;;;_ 2° Modo
— 200
N
T
=
& 150

0 o \ i i i i I i
1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000
Q [RPM]

Figura 58 — Diagrama de Campbell — Combinagao 3
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A Figura 58 apresenta o diagrama de Campbell da Combinagdo 3. Observa-se que o diagrama
desta combinacdo €, aproximadamente, uma composi¢do dos diagramas dos efeitos isolados do
Selo 4 e do mancal segmentado de coeficientes reduzidos. Os modos sdo enrijecidos e tém
caracteristicas similares aos observados na analise do Selo 4; as curvas dos efeitos dos mancais
também sdo iguais as obtidas para o mancal segmentado. O cruzamento da linha de rotag¢des indica

a primeira velocidade critica do sistema: 3780 RPM.

Decremento Logaritmico - Combinagédo 3 (Seg R + Selo 4)
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Figura 59 — Decremento Logaritmico — Combinacao 3

A Figura 59 apresenta alteracdes profundas nos valores observados para o decremento, em
relac@o aos obtidos com os elementos isolados. Em comparagdo com o Selo 4, todos os valores dos
decrementos foram aumentados, sendo que as duas dire¢des precessionais do primeiro modo sao
as de maior mudanca. O mancal segmentado isolado ndo previu um comportamento instavel,
portanto pode-se afirmar que o selo influencia a dindmica do conjunto suficientemente para levar

a instabilizacdo deste, na velocidade de 6300 RPM.
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Retomando as andlises isoladas, sabe-se que o primeiro modo apresenta as duas curvas das
precessoes com decremento decrescente, quando simulado somente com mancais segmentados.
Quando analisado somente com o Selo 4, as precessdes do primeiro modo tem comportamentos
opostos: uma direcdo possui valores crescentes de decremento, ao passo que a outra dire¢do

decresce até a instabilidade.

O decremento logaritmico da combinacdo apresenta um comportamento misto, com estes
valores sendo uma conjugacdo dos decrementos logaritmicos encontrados nas andlises isoladas.
Estas interagdes ocorrem, pois a grandeza do decremento observado no mancal segmentado isolado
€ proxima da observada para o Selo 4 isolado, ao contririo dos niveis envolvidos no mancal
cilindrico. As curvas dos efeitos dos mancais conservam as caracteristicas observadas na andlise

1solada, pois ainda constituem modos criticamente amortecidos, ndo sendo apresentados no gréfico.

Diagrama de Campbell - Combinagao 4 (Seg C + Selo 4)
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Figura 60 — Diagrama de Campbell — Combinacio 4

A Combinacio 4 consiste na mesma simulagao realizada anteriormente, porém € utilizado o

modelo completo de coeficientes do mancal segmentado. A Figura 60 apresenta o diagrama de
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Campbell dessa configuracdo. No diagrama, observa-se o aparecimento de quatro curvas novas, de
efeito do mancal, associados aos graus de liberdade do segmento. Tal como observado para o
modelo reduzido, na Figura 58, o diagrama de Campbell pode ser encarado como uma combinacao
dos diagramas isolados dos elementos. A primeira velocidade critica do sistema encontra-se em

3780 RPM, ndo ocorrendo diferenca entre esta e a determinada pelo modelo de coeficientes

reduzidos.

Decremento Logaritmico - Combinacgéo 4 (Seg C + Selo 4)
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Figura 61 — Decremento Logaritmico — Combinagdo 4

O grafico do decremento logaritmico, visualizado na Figura 61, mostra as quatro curvas
relacionadas ao movimento dos segmentos, como analisado na Sec¢do 4.1.2. Novamente, as curvas
dos efeitos de translagdo dos mancais estdo ausentes por tratar-se de modos criticamente
amortecidos. A visualizacdo do comportamento dos dois primeiros modos € dificultada por causa
da escala da figura, porém o comportamento das curvas € andlogo ao observado no modelo
reduzido. Entretanto, os valores apresentados tém diferencas entre si, pois o limiar de estabilidade
determinado pelo modelo de coeficientes completos € diferente do obtido pelo modelo reduzido.

Enquanto o modelo reduzido estima o limiar em 6300 RPM, o modelo completo indica que o
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sistema se torna instdvel a 6720 RPM. Desse modo, observa-se que o modelo de coeficientes

completos prevé um limiar mais elevado do que o limiar previsto pelo modelo reduzido.

A diferenca entre os modelos de coeficientes completos e reduzidos, na avaliagao do limiar
de estabilidade, encontra-se, respectivamente, na presenca ou auséncia das curvas relativas aos
efeitos da rotacdo dos segmentos do mancal. O modelo de coeficientes reduzidos assume que os
segmentos dos mancais vibram de maneira sincrona com a velocidade de rotagdo, viabilizando a
redugdo da sua influéncia nas coordenadas translacionais do mancal. Neste processo, devido a
supressdo dos graus de liberdade dos segmentos, o comportamento dindmico do sistema e a
previsdao do limiar de estabilidade de um rotor instidvel sdo alterados. A Tabela 9 mostra a
comparacdo dos casos isolados do mancal segmentado e do Selo 4 com a combinacdo destes
elementos. Também € mostrada a diferenca entre as andlises realizadas por meio dos modelos

reduzido e completo.

Tabela 9 — Comparagdo entre andlises isoladas e Combinagdes 3 e 4

Anadlise on (RPM) | Qinst (RPM) Qinst/dn
Mancal Segmentado 2700 Estavel —
Selo 4 4140 5880 1,420
C3 — Seg. Reduzido e Selo 4 3780 6300 1,667
C4 — Seg. Completo e Selo 4 3780 6720 1,778

4.4.2. Mancais e Amortecimento Interno

Nesta secdo comparam-se as andlises considerando as interacdes entre oS mancais € O
amortecimento interno do eixo. Serdo avaliadas trés combinagdes: o primeiro caso € simulado com
o mancal cilindrico, o segundo com o mancal segmentado de coeficientes reduzidos e o terceiro
com coeficientes completos. As trés andlises utilizam o mesmo nivel de amortecimento interno,

considerado igual ao externo equivalente (1 = v).

A primeira analise, a Combinagdo 5, simula o rotor com amortecimento interno, suportado
pelos mancais cilindricos analisados na Secdo 4.1.1. O diagrama de Campbell dessa configuracao

encontra-se na Figura 62. Pode-se notar que este grafico apresenta o comportamento tipico de um
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eixo com amortecimento interno, no qual as frequéncias naturais dos modos sdo pouco afetadas
por este efeito, como descrito na Secdo 4.3. Portanto, observa-se um comportamento similar ao
visto para o mancal cilindrico isolado, com os modos naturais e as frequéncias oriundas dos efeitos
dos mancais iguais aos observados na andlise realizada para o mancal cilindrico. A primeira

velocidade critica do sistema encontra-se em 3060 RPM, também igual aquela andlise.

Diagrama de Campbell - Combinagao 5 (Cilindrico + Al (n = v))
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Figura 62 — Diagrama de Campbell — Combinagao 5

A Figura 63 mostra o decremento logaritmico para a Combinagdo 5. Em relacdo ao grafico
do decremento levando em considera¢ao apenas o amortecimento interno, mostrado na Figura 49,
nota-se que houve profundas alteracbes no seu comportamento. Nao se observa mais o
comportamento linear na variacdo do decremento, caracteristico deste efeito no eixo. O limiar de
estabilidade também foi drasticamente reduzido, de 6240 RPM para 4500 RPM. A reducdo,

portanto, deve-se a influéncia do mancal cilindrico no eixo.

As diferencas entre os valores do decremento do caso isolado do mancal e os observados na

Figura 63 sdo menos pronunciadas: as curvas dos mancais apresentam o comportamento esperado
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para o mancal adicionado. Entretanto, os modos proprios sofreram alteragdes, mais evidentes ao se
analisar o primeiro modo flexional do eixo. Observa-se que uma das dire¢des precessionais do
primeiro modo, representada em azul claro na Figura 63, tem seu valor elevado de 6 = 0,4 no inicio
da faixa de velocidades para 6 = 1,2 ao fim da mesma. No decremento mostrado na Figura 20,
referente a andlise do mancal, este valor é praticamente constante em ¢ ~ 0,4. Ou seja, 0
amortecimento interno afeta os modos naturais do rotor, de modo a causar uma diminui¢do do

limiar de estabilidade do sistema, em relagao a andlise do mancal isolado, de 4740 RPM para 4500

RPM.

Decremento Logaritmico - Combinagao 5 (Cilindrico + Al {n =v))
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Figura 63 —Decremento Logaritmico — Combinagao 5

A Figura 64 apresenta o diagrama de Campbell da Combinag¢do 6, que une o mancal
segmentado, modelado com coeficientes reduzidos, com 0 amortecimento interno igual ao externo
equivalente. Observa-se novamente que o amortecimento interno nao alterou significativamente as
frequéncias do eixo, resultando em um diagrama com grande semelhanca ao observado para o
mancal segmentado de coeficientes reduzidos, com as curvas dos efeitos dos mancais sendo iguais

em ambos os casos. A primeira frequéncia natural do sistema encontra-se em 2820 RPM,
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N

ligeiramente superior a determinada na andlise isolada deste mancal, indicando que o

amortecimento interno exerce uma pequena influéncia nas frequéncias.

Diagrama de Campbell - Combinacéo 6 (Seg R + Al (n = v))
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Figura 64 — Diagrama de Campbell — Combinagao 6

O decremento logaritmico da Combinacgao 6 encontra-se na Figura 65. O comportamento das
curvas € o mesmo observado na andlise da Combinagdo 5: o nivel de amortecimento adicionado
pelo amortecimento interno ao sistema € relativamente baixo, se comparado com as variagoes
induzidas pelo mancal segmentado. Isso resulta em um nivel de decremento similar ao observado

para o mancal segmentado isolado, porém influenciado pelo amortecimento interno.

Observa-se que nesta combinacdo o eixo ndo € estavel em toda a faixa de velocidades, o
limiar de estabilidade encontra-se em 6660 RPM. O valor € superior ao determinado pela analise
isolada do amortecimento interno, no qual esta foi estimada em 6240 RPM. Entretanto, a andlise
isolada do mancal segmentado previu que o sistema € estivel em toda a faixa; portanto o
amortecimento interno levou o primeiro modo do sistema a instabilidade. Destaca-se ainda que as

curvas dos mancais apresentam-se superamortecidas, ndo sendo exibidas no decremento.
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Decremento Logaritmico - Combinag¢ao 6 (Seg R + Al (n =v))
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Figura 65 — Decremento Logaritmico — Combinagdo 6

A Combinagdo 7 consiste na alteragdo do modelo de coeficientes para o modelo completo,
mantendo-se o amortecimento interno utilizado. A Figura 66 mostra o diagrama de Campbell para
esta andlise. Observa-se que as curvas relativas aos dois modos livres do eixo comportam-se como
na andlise anterior, considerando o modelo reduzido. O cruzamento da linha de rotag¢des indica que
a primeira frequéncia natural do sistema se encontra em 2820 RPM, tal como ocorrido para o
modelo de coeficientes reduzidos. As curvas do mancal relacionadas aos graus de liberdade de
translacdo também ndo se alteram. Como esperado, o modelo completo adiciona novas curvas,
relacionadas aos graus de liberdade de rotacdo do segmento, indicadas pelo subscrito S. Estas
também mantém o comportamento esperado, sendo semelhantes as observadas na andlise
precedente para este modelo de mancal. Tais semelhangas com o modelo reduzido se devem a
baixa influencia do amortecimento interno nas frequéncias naturais do sistema, como mencionado

anteriormente.
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Diagrama de Campbell - Combinagéao 7 (Seg C + Al (n =v))
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Figura 66 — Diagrama de Campbell — Combinagdo 7

A Figura 67, referente ao grafico do decremento logaritmico para a Combinacdo 7, mostra
que o amortecimento interno afeta consideravelmente os niveis de amortecimento dos modos e,
consequentemente, a dinamica do sistema. Observam-se alteracdes no decremento dos modos
naturais do eixo, em relacdo a andlise isolada do mancal segmentado completo. Em particular, para
o primeiro modo, ambas as direcdes precessionais convergiam para 0 mesmo valor na andlise da
Figura 37, ao passo que, no caso analisado, as curvas divergem para valores distintos. Uma destas
direcdes assume valores negativos a partir de 6840 RPM, constituindo o limiar de estabilidade do

sistema.

As curvas relativas aos efeitos dos mancais segmentados apresentam o comportamento
esperado. As duas curvas dos efeitos translacionais sao modos superamortecidos e, portanto, nao
aparecem no grafico da Figura 67. Nota-se, também, que as curvas relativas aos decrementos dos
graus de liberdade do segmento, indicadas pelo subscrito S, ndo s@o afetadas pelo amortecimento

interno, tendo comportamento semelhante ao observado na anélise isolada do mancal segmentado.
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Decremento Logaritmico - Combinagao 7 (Seg C + Al (n =v))
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Figura 67 — Decremento Logaritmico — Combinagado 7

Pode-se concluir, tal como mencionado na andlise do modelo reduzido, que o limiar de
estabilidade € estendido com a adi¢ao do mancal segmentado, em relagdo a um sistema com apenas
amortecimento interno. Observa-se, também, que os modelos de coeficientes reduzidos e
completos determinaram limiares de estabilidade distintos, como ocorrido na andlise da Secao
4.4.1. O modelo completo estima um limiar ligeiramente mais elevado, a 6840 RPM, do que o
modelo reduzido, que o estima a 6660 RPM. Entretanto, o mancal segmentado, em qualquer
modelagem utilizada, ndo € suficientemente estidvel para evitar a instabilidade do sistema sob o

efeito do amortecimento interno.

A Tabela 10 resume as andlises desta secdo. Nota-se que a estabilidade dinamica do sistema
da Combinacdo 5 € muito influenciada pelo mancal cilindrico, pois os limiares de estabilidade sao
préximos e o modo instabilizado € principalmente relacionado ao efeito do mancal. Entretanto, esta
combinacdo tem o limiar inferior ao que foi determinado para as anélises isoladas do mancal
cilindrico e de amortecimento interno. Para os casos envolvendo o mancal segmentado,

Combinacgdes 6 € 7, o limiar de estabilidade do sistema foi mais elevado do que o encontrado para
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o amortecimento interno isolado. Entretanto, o comportamento estdvel visto na andlise especifica
deste mancal, ndo € mais observado. Nota-se, por fim, a diferenca nos limiares de estabilidade

obtidos pelos modelos de coeficientes completos e reduzidos, ja discutidos anteriormente.

Tabela 10 — Comparacao entre os casos isolados e as combina¢des Mancal/Al

Analise On (RPM) Qinst (RPM) Qinst/On
Cilindrico 3060 4740 1,549
Segmentado 2700 Estavel —
Amortecimento Interno (n = v) 3120 6240 2,0
CS — Cilindrico e Al 3060 4500 1,470
C6 — Seg. Reduzido e Al 2820 6660 2,362
C7 — Seg. Completo e AI 2820 6840 2,425

4.4.3. Mancais, Selos e Amortecimento Interno

As duas secOes anteriores dedicaram-se a analisar as combinacdes dos elementos
instabilizadores dois a dois, para determinar as influéncias dominantes na dinamica do sistema. A
Secdo 4.4.1 estabelece que o selo eleva a rigidez do sistema e altera o nivel de amortecimento dos
modos, prevenindo a instabilidade por efeito de whirl-whip dos mancais cilindricos. Entretanto,
além da rigidez direta, o selo é o responsdvel pela instabilizacdo de uma dire¢ao do primeiro modo,

quando combinado com qualquer mancal.

As andlises da Secdo 4.4.2 concluem que o amortecimento interno reduz o limiar de
estabilidade de um sistema j4 instdvel, no caso do mancal cilindrico. Nos mancais segmentados,
entretanto, o limiar de estabilidade foi elevado, em relagdo a andlise com o amortecimento interno
isolado. Porém, o efeito instabilizador ocorre em uma direcdo precessional do primeiro modo,

sendo este 0 modo instabilizado por influéncia do amortecimento interno.

Percebe-se que existem muitas interagOes e efeitos dinAmicos associados entre si, causados
pelos componentes analisados, sendo necessdria a andlise combinada de todos os efeitos para
corretamente avaliar a influéncia real destes elementos na dindmica do sistema. Esta secdo dedica-
se as analises dos efeitos dinAmicos em um eixo com mancal, selo e amortecimento interno. O

mancal utilizado nas andlises é a Unica variante, pois trés tipos serdo simulados: o mancal
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cilindrico, o segmentado de coeficientes reduzidos e o segmentado de coeficientes completos. Os
demais parametros ndo se alteram entre as andlises: o selo estudado é o Selo 4, de comportamento
instavel, e o amortecimento interno € considerado com o mesmo nivel que o amortecimento externo

equivalente.

A Combinagdo 8, a primeira a ser analisada nesta se¢do, € visualizada por meio do seu

diagrama de Campbell, Figura 68, e por meio do grafico do decremento logaritmico, Figura 69.

Diagrama de Campbell - Combinagao 8 (Cil + Selo 4 + Al (n =v))
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Figura 68 — Diagrama de Campbell — Combinacao 8

Analisando o diagrama de Campbell, observa-se grande semelhanca com a Combinagdo 1,
que considera apenas o mancal e o selo. Isso era esperado, pois 0 amortecimento interno tem baixa
influéncia nas frequéncias naturais do eixo. Os modos do eixo apresentam o comportamento
enrijecido, devido ao selo, e as curvas relativas aos efeitos do mancal sdo consistentes com o
observado em andlises anteriores. O cruzamento da linha de rotacdes determina a primeira

frequéncia natural na velocidade de 4020 RPM.
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Decremento Logaritmico - Combinagao 8 (Cil + Selo 4 + Al (n = v))
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Figura 69 — Decremento Logaritmico — Combinagao 8

A Figura 69 mostra o grafico do decremento logaritmico para a Combinagdo 8. Sao mostradas
as duas dire¢Oes precessionais do primeiro e segundo modos, assim como as duas curvas relativas
aos efeitos do mancal cilindrico no sistema. Observa-se que o grafico apresenta semelhangas com
o decremento da Combinacdo 1. O efeito estabilizador do selo sobre o mancal cilindrico é
observado nas curvas dos efeitos dos mancais, que apresentam o comportamento caracteristico e
convergem para um valor positivo. Entretanto, o limiar de estabilidade determinado pela andlise
da Figura 69 encontra-se na velocidade de 7440 RPM, mais baixo do que o encontrado na analise
da Figura 55. Portanto, pode-se dizer que o amortecimento interno contribuiu com a instabilizacao
do eixo, levando a direcdo precessional do primeiro modo a instabilidade em uma velocidade

menor do que a encontrada nas andlises anteriores.
A Tabela 11 facilita a comparagdo de todos os casos analisados envolvendo o mancal

cilindrico. Nota-se que o maior limiar de estabilidade, em valores absolutos, encontra-se na

Combinacdo 1. A queda de desempenho na Combinagdo 5 se deve a influéncia do amortecimento
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interno nos modos instaveis do sistema. A Combinacdo 8 também tem o seu limiar reduzido em

relacdo a Combinagdo 1 devido a influéncia do amortecimento interno no sistema.

Tabela 11 — Comparacao entre os casos isolados e as combinacdes Mancal/Selo/Al

Analise On (RPM) Qinst (RPM) Qinst/On
Cilindrico 3060 4740 1,549
Selo 4 4140 5880 1,420
Amortecimento Interno (n =v) 3120 6240 2,0
C1 - Cilindrico e Selo 4 4020 7980 1,985
C5 - Cilindrico e AI 3060 4500 1,470
C8 — Cilindrico, Selo 4 e AI 4020 7440 1,851

Diagrama de Campbell - Combina¢ao 9 (Seg R + Selo 4 + Al ( = v))
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Figura 70 — Diagrama de Campbell — Combinagdo 9

A Figura 70 mostra o diagrama de Campbell para a Combinacdo 9. Assim como Visto
anteriormente, as frequéncias naturais dos modos e as curvas relativas aos efeitos dos mancais
sofrem poucas altera¢des, quando comparados com a Combinacdo 3, sem amortecimento interno.
Ambos os modos naturais apresentam o enrijecimento devido a introducdo do selo no sistema. O

comportamento das curvas do mancal segmentado € caracteristico deste tipo de mancal, conforme
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observado nas andlises com este elemento. A primeira frequéncia fundamental do sistema encontra-

se em 3780 RPM.

Decremento Logaritmico - Combinagédo 9 (Seg R + Selo 4 + Al (n = v))
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Figura 71 — Decremento Logaritmico — Combinagdo 9

A Figura 71 mostra o comportamento do decremento logaritmico da Combinacdo 9.
Novamente pode-se dizer que este decremento possui valores similares aos encontrados na
Combinacdo 3, porém com uma influéncia do amortecimento interno. Esta € suficiente para reduzir
o limiar de estabilidade do sistema para 5940 RPM, ao contrario do encontrado para a Combinacao
3, a 6300 RPM. Os modos apresentam comportamentos similares com os observados na anélise
sem o amortecimento interno. Destaca-se ainda que os modos relativos aos efeitos do mancal

segmentado sdo, como esperado, superamortecidos e, portanto, nao representados no grafico.

A ultima combinacdo considerada consiste na simula¢do do eixo suportado por mancais
segmentados, modelados com coeficientes completos, com o Selo 4 adicionado e considerando o
amortecimento interno igual ao externo equivalente. O diagrama de Campbell da Combinagdo 10

encontra-se na Figura 72. A primeira frequéncia natural deste sistema é 3780 RPM, indicada pelo
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cruzamento da linha de rotacdes com o primeiro modo flexional do eixo. Observa-se o
enrijecimento caracteristico da introducdo do selo de fluxo, alterando o primeiro e o segundo
modos do eixo. As curvas dos mancais t€ém seu comportamento igual ao observado nas andlises
isoladas. Sdo exibidas mais curvas relacionadas aos efeitos do mancal, indicadas pelo subscrito S,
pois sdo relacionadas aos graus de liberdade de rotacao do segmento. Finalmente, tal como ocorrido
nas andlises anteriores, 0 amortecimento interno ndo resulta em alteragcdes visiveis no diagrama de

Campbell do sistema.

Diagrama de Campbell - Combinagao 10 (Seg C + Selo 4 + Al (n = v))
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Figura 72 — Diagrama de Campbell — Combinagao 10

O decremento logaritmico da Combina¢do 10, mostrado na Figura 73, também mantém as
semelhangas encontradas com as andlises anteriores. As curvas relacionadas aos efeitos de
translacdo dos mancais ainda sdo modos superamortecidos, portanto ndo aparecem no grafico. O
nivel elevado de amortecimento das curvas dos efeitos dos mancais ndo permite observar
diferencas resultantes da adi¢do do selo ou por influéncia do amortecimento interno. Tal como nas

outras andlises do modelo completo, o comportamento dos modos naturais tem sua observacao
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dificultada pela escala da figura; entretanto estes modos comportam-se de forma similar ao

observado no decremento do modelo reduzido correspondente, neste caso, mostrado na Figura 71.

Decremento Logaritmico - Combinagédo 10 {(Seg C + Selo 4 + Al {n = v}))
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Figura 73 — Decremento Logaritmico — Combinacdo 10

Entretanto, o modelo completo prevé um limiar de estabilidade diferente do previsto pelo
modelo reduzido. A Combinacdo 9 estima que o rotor € estavel até a velocidade de 5940 RPM. A
Figura 73, relativa ao decremento do modelo completo, estima o0 mesmo limiar em 6300 RPM.
Novamente, atribui-se essa diferencga ao processo de redugdo dos coeficientes, dado que no modelo
reduzido ndo € possivel visualizar os graus de liberdade dos segmentos. A Tabela 12 mostra que o
limiar de estabilidade obtido por meio do modelo completo € ligeiramente maior do que o obtido

pelo modelo reduzido em todas as anélises realizadas neste trabalho.
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Tabela 12 — Comparacao entre os modelos de coeficientes reduzidos e completos

Analise n (RPM) Qinst (RPM) Qinst/On
C3 — Seg. Reduzido e Selo 4 3780 6300 1,667
C4 — Seg. Completo e Selo 4 6720 1,778
C6 — Seg. Reduzido e Al 2320 6660 2,362
C7 — Seg. Completo e AI 6840 2,425
C9 — Seg. Reduzido, Selo 4 e Al 3730 5940 1,571
C10 — Seg. Completo, Selo 4 e AI 6300 1,667

Retomando as andlises desta secao, observa-se que o nivel de influéncia do selo na dinamica
do sistema € considerdvel, equiparando-se com a rigidez e o amortecimento do eixo e do mancal.
O selo instabiliza o primeiro modo flexional do eixo, em todos os casos observados e é o elemento
que domina a andlise de estabilidade do sistema. Os mancais cilindricos sdo muito afetados pela
variacdo de rigidez do selo, tornando os seus modos estdveis. Em contrapartida, estes também
interagem com os selos no sistema, sendo necessdria a avaliacdo cuidadosa das relacdes entre os

mesmos.

O amortecimento interno influencia o sistema de maneira menos marcante do que o selo ou
os mancais. No entanto, mesmo com essa caracteristica, o amortecimento interno afeta a dinimica
do sistema, alterando o limiar de estabilidade nos casos analisados. Sua influéncia € observada em

todos os modos flexionais do eixo, em especial o primeiro.

Por fim, observou-se que o método do decremento logaritmico foi bem sucedido na detec¢ao
dos diferentes mecanismos de instabilizacdo analisados. Observaram-se diferengas compativeis
com a teoria revista nos modos instabilizados por cada efeito, assim como o efeito instabilizador
predominante na dindmica do rotor, quando combinados varios elementos. Desse modo, podem-se
avaliar as diferencas entre as instabilidades resultantes do efeito do whirl/whip dos mancais, dos

selos de fluxo e pelo amortecimento interno do eixo.
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5. CONCLUSOES E COMENTARIOS

A hipétese inicial do trabalho consiste na possiblidade de andlise de estabilidade de sistemas
rotativos através observacao da variagdo do decremento logaritmico (ou fator de amortecimento)

associado a cada modo de vibrar, em funcao da velocidade de rotacao da maquina.

As andlises dinamicas realizadas neste trabalho possibilitaram a visualizacdo de diversos
comportamentos relacionados as interacdes dinamicas decorrentes da adicao dos mancais, selos e
intensidades de amortecimento interno, em um modelo de eixo. Foi tomado como base de
comparacdo o comportamento observado nos diagramas de Campbell e nos graficos dos

decrementos logaritmicos.

A primeira anélise tem seu foco no comportamento basico do eixo, identificando os seus dois
primeiros modos naturais. As analises dos mancais, por sua vez, permitiram a conclusdo de que o
decremento logaritmico ¢ um método matematicamente preciso na avaliacdo do limiar de
estabilidade, sem a necessidade da integracdo numérica para visualizacdo das 6rbitas. Também foi
visualizado que, neste sistema rotativo analisado, os mancais ndo alteraram as frequéncias naturais

do eixo, mostradas no diagrama de Campbell; entretanto, os valores do decremento podem sofrer

grandes alteracdes.

Com relagdo as instabilidades fluido-induzidas, as frequéncias subsincronas por estas
induzidas, ou frequéncias de whirl, podem ser claramente visualizadas por meio dos diagramas em
cascata. Também se observou que, em mancais que apresentaram instabilidades, os modos
relacionados aos mancais foram aqueles cujo decremento assume valores negativos. Por outro lado,
uma das dire¢des precessionais do primeiro modo do eixo tem seu nivel de amortecimento alterado
pelo mancal, como observado nos graficos de decremento. Por fim, a adicdo do mancal
praticamente nao altera os comportamentos observados do segundo modo nos diagramas de
Campbell e nos graficos de decremento logaritmico, confirmando a tendéncia da instabilidade

fluido-induzida afetar o primeiro modo fundamental do eixo.
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Os mancais multilobulares analisados apresentaram interacdes dindmicas semelhantes as
encontradas para o mancal cilindrico. Entretanto, deve-se ressaltar que a alteracdo da geometria do
mancal ndo € garantia de operacdo estdvel, sendo necessdrio analisar criteriosamente a folga
utilizada e as pré-cargas aplicadas no mancal. Os mancais multilobulares com caracteristicas
similares aos mancais cilindricos, com baixa pré-carga e alta folga, t€m caracteristicas dinamicas

suficientes para alterar o limiar de estabilidade, mas podem nao garantir o melhor desempenho.

A segunda secdo de andlise dos mancais estudou os mancais segmentados, com geometria
varidvel. O mancal segmentado estudado possui comportamento estavel, para ambos os modelos
de coeficientes analisados. Tal caracteristica foi visualizada nos diagramas em cascata, devido a
auséncia de frequéncias subsincronas neste grafico. Este mancal também possui caracteristicas
dindmicas que alteram ligeiramente as frequéncias naturais do eixo deste sistema rotativo

analisado.

A comparacao entre os modelos de coeficientes reduzidos e completos resumiu-se, na anélise
isolada do mancal segmentado, na comparagdo das curvas referentes aos seus efeitos. O modelo
reduzido mostra as duas curvas de efeitos do mancal em condi¢do superamortecida, sendo mais um
indicio da estabilidade deste tipo de mancal. O modelo completo, conforme esperado, apresenta os
graus de liberdade dos segmentos explicitamente. Portanto, os diagramas de Campbell e os
decrementos logaritmicos obtidos por meio deste modelo refletem essa caracteristica na forma de

curvas adicionais, relacionadas aos efeitos dos segmentos na dinamica do eixo.

As andlises dos selos revelaram a grande influéncia deste componente na dindmica do
sistema, mesmo em uma andlise com mancais rigidos. Os selos enrijecem o sistema, alterando
profundamente as frequéncias naturais dos modos observados e o nivel dos seus respectivos
decrementos. Pode-se concluir, pelas andlises realizadas, que o grau de enrijecimento causado pelo

selo estd relacionado com a rigidez direta de Lomakin.

O limiar de estabilidade, observado nos selos instaveis, esta fortemente relacionado com a

frequéncia natural, portanto a rigidez de Lomakin também influéncia o limiar de estabilidade do
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selo. Entretanto, manteve-se a razao entre a velocidade do limiar pela frequéncia natural do eixo
para estes selos. Ao contrdrio do ocorrido para os mancais, os selos analisados causaram a

instabiliza¢do do primeiro modo do eixo, em uma de suas dire¢des precessionais.

A adicdo do efeito do amortecimento interno no eixo ndo alterou significativamente as
frequéncias naturais observadas no diagrama de Campbell. Entretanto, este efeito altera o nivel do
decremento logaritmico de todos os modos do eixo, levando o primeiro modo vibracional do
sistema a instabilidade. A relacdo entre a primeira frequéncia natural e a velocidade de
instabilizacdo depende da magnitude do amortecimento interno utilizado e a relacdo entre os niveis

de amortecimento interno e externo equivalente.

As combinacdes dos efeitos previamente descritos resultaram em diferentes condi¢des de
estabilidade e influenciaram o limiar de estabilidade, conforme as tendéncias anteriormente
descritas. Ou seja, os efeitos se sobrepuseram de diferentes formas, dependendo dos parametros de
projeto associados aos principais fatores aqui estudados (mancais, selos e amortecimento interno
do eixo). Contudo, o método aplicado sempre permitiu a identificagdo do limiar de estabilidade do
sistema para os diferentes casos. Assim sendo, conclui-se que € vélida a informacdo obtida a partir
do decremento logaritmico, associados aos modos do diagrama de Campbell, e sua tendéncia de
acordo com a velocidade de rotacdo do sistema, sendo a técnica promissora para aplicagdo em

casos praticos de avaliacdo de estabilidade.

5.1. Sugestoes para Trabalhos Futuros

o Estudo de técnicas experimentais para validacao dos resultados;

o  Aplicag@o de modelos mais elaborados para o amortecimento interno;

o} Estudo da influéncia de uma estrutura flexivel na analise de estabilidade.
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APENDICE A — Determinacio do Nivel de Amortecimento Externo do Eixo

A aplicagdo e avaliacdo do efeito do amortecimento interno na dinAmica de um eixo exige a
determinac¢do do seu nivel de amortecimento externo equivalente (v), pois a modelagem utilizada
dificulta a determinacdo direta de um valor de amortecimento interno (#) tal que influencie o
comportamento do eixo. Reescrevendo a Equacdo 49, mostrada como Equacdo A1, observa-se que

existe uma propor¢do definida entre a frequéncia natural e a frequéncia de instabilizacdo.

Qins _ v+ (A1)

(ON) n

Portanto, introduzindo um valor conhecido de # ao rotor e avaliando-se sua frequéncia natural
e limiar de estabilidade, pode-se estimar o amortecimento externo equivalente (v). Desse modo,
introduziram-se ao sistema quatro valores distintos de amortecimento externo (50, 100, 150 e 200

Ns/m) e avaliou-se a sua resposta dinamica, sustentado por mancais rigidos.

Diagrama de Campbell - Amortecimento Interno - n = 50 Ns/m
350 T T T T T T I

1° Modo ||
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Figura A1 — Diagrama de Campbell — Amortecimento Interno
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A Figura Al mostra o diagrama de Campbell para o primeiro caso estudado, com # = 50
N.s/m. Observa-se que o diagrama de Campbell ndo apresenta diferencas relevantes, comparado
ao caso com mancais rigidos. Ambos os modos mostram frequéncias iguais as obtidas
anteriormente e a primeira frequéncia natural encontra-se em 3060 RPM, indicado pelo cruzamento

da linha de rotagcdes com o primeiro modo, tal como na anélise de mancal rigido.

Decremento Logaritmico - Amortecimento Interno - n = 50 Ns/m
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Figura A2 — Decremento Logaritmico — Amortecimento Interno

A Figura A2 mostra o decremento logaritmico encontrado para a analise com amortecimento
interno de # = 50 N.s/m. Observa-se que, ao contrario do ocorrido para o diagrama de Campbell,
notam-se diferencas nos valores deste decrementos e o encontrado para os mancais rigidos. Ambos
os modos sdo afetados, entretanto a diferenca maior encontra-se nas duas direcdes precessionais
do primeiro modo: ao passo que o decremento cresce continuamente em uma dire¢do, indicada em
verde, a outra direcdo precessional decresce até a instabilidade, ilustrada em azul. O limiar de

estabilidade para esta configuracdo encontra-se em 12600 RPM.

As andlises com novos niveis de amortecimento interno resultaram em diagramas de

Campbell iguais e valores de limiar de estabilidade diferentes. Podem-se resumir as andlises na
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Figura A3, que mostra apenas as curvas de decremento logaritmico do modo instavel, variados

entre os niveis escolhidos de amortecimento interno.

Decremento Logaritmico - Compara¢cdo Amortecimentos
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Figura A3 — Comparac¢do de decrementos logaritmicos para os niveis de amortecimento interno
Nota-se que o aumento do nivel de amortecimento interno resulta na diminuicao do limiar de
estabilidade do sistema, em conformidade com o determinado pela Equacdo Al. A Tabela Al

resume os dados encontrados nas analises realizadas e o valor de v.

Tabela A1 — Resumo das Analises de Amortecimento Interno

1 (Ns/m) on (RPM) Qs (RPM) v (Ns/m)
50 3120 12600 151,92
100 3120 7860 151,92
150 3120 6300 151,88
200 3120 5520 153,84

Amortecimento Externo Equivalente (v™mED) 152,39

Observa-se consisténcia entre os valores de amortecimento externo equivalente (v), como
esperado. Desse modo, pode-se assumir, para o propdsito das andlises dinamicas envolvendo o
amortecimento interno, o valor médio encontrado nas quatro analises mostradas na Tabela Al

como o valor de amortecimento externo do €ixo.
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Abstract. The dynamic analysis of rotating machines involves an elevated degree of
complexity. In the analysis, the dynamic behavior of the rotor should be analyzed considering its
interaction with other components of the same system. In a rotor-bearing-foundation system, the
vibration applied by the rotor is transferred through the bearings to the supporting structure, in
which interacts with the bearings retransmitting the vibration to the rotor. In this way, the bearings
have an important role in this system, because this component is responsible to transmit forces
between the rotor and the support structure. For this reason, the dynamic behavior of the bearings
must be considered in the mathematical model of the complete system. This work aims to evaluate
the tilting pad bearings’ stability condition, because the dynamics characteristics of these bearings
allow its application on machines with high rotation speed and low load, which can lead to fluid-
induced instability in journal bearings with fixed geometry. In face of that, the stiffness and
damping coefficients of a tilting pad journal bearing are determined and applied in the dynamic
analysis of rotating systems supported by these components to evaluate the stability condition of
the complete system. The first analysis is accomplished to a cylindrical journal bearing with similar
dimensions of the tilting-pad bearing. The second analysis uses the reduced equivalent coefficients,
in which a reduction of the dynamic model of the bearing is accomplished in order to obtain
equivalent coefficients represented only by the translational coordinates. In both approaches, the
stability analysis aims to understand and evaluate the sensitivity degree of the design parameters
involved in this phenomena.

Keywords: tilting-pad journal bearings, rotordynamics, hydrodynamic lubrication, stability

1. INTRODUCTION

The dynamic analysis of rotating machinery involves an elevated number of variables, which
require a careful treatment and great attention, in order to reach high accuracy and representative

solution of the real behavior of the machine. This is more evident when the analysis has to represent
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the interaction with others components and elements, for instance, a rotor-bearing system. The
bearings play an important role in the dynamic analysis of rotating systems, in which they can be
represented by dynamic coefficients that must be accurately determined and carefully added to the

rotor model.

There are numerous kinds of bearings, but one of the most commonly used in rotating
machines is the hydrodynamic, due its high life cycle and load capacity. Among the lubricated
bearings, the tilting-pad journal bearings stands out, because it can be used in critical operation
conditions, i.e. high rotational speed and low load, without to become susceptible to fluid-induced
instabilities (oil-whirl and oil-whip). Prior to the development of tilting-pads, due to critical
operational conditions, design engineers used to focus on geometry changes applied to cylindrical
bearings, resulting in multilobe and elliptical designs. Still, even those bearings configurations are
likely to present the whirl-whip phenomenon, which partially explains the development of tilting-

pad journal bearings.

The development of the theory for hydrodynamic bearings started with Reynolds (1886), who
first created the mathematical model for the hydrodynamic lubrication. The Reynolds’ Equation
relates the pressure field caused by two surfaces separated by a fluid film. Along with the analytical
solution for long bearings, as proposed by Sommerfeld (1904), these two events initiated the
theoretical development of the hydrodynamic bearings. In the years that succeeded, it can be
highlighted the works of Stodola (1925) and Hummel (1926), that proposed the equivalent stiffness

and damping coefficients in order to represent the effects caused by the fluid film.

Another important observation was made by Newkirk and Taylor (1925), who published that
the vibration on a hydrodynamic bearing could not be due by unbalancing forces or internal friction,
but induced by the fluid itself. These fluid-induced instabilities were, and still are, widely studied
to predict the behavior of the shaft, to improve the machine’s and bearings’ designs, and to prevent
serious operational failures. Presently, it is well established that oil-whirl is related to the lubricant

fluid characteristics, and oil-whip is relative to the system’s natural frequencies.
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Therefore, most of the bearings used in the real applications were short bearing and there was
not an analytical solution to describe the behavior of this kind of bearing. Thus, Ocvirk (1952)

accomplished a highlighted work in which presented a solution to the problem for a short bearing.

The development of computational systems had great influence on the evolution of bearings’
theory. From that period, Pinkus (1956, 1958, 1959) used the finite differences method to model

the pressure inside a bearing, resulting on great advances on the research’s field.

The tilting-pad journal bearings only became relevant in the industry when the cylindrical
bearings were not able to operate safely with the growing needs of rotational speeds. The
groundbreaking work on the subject was published by Lund (1964), where a methodology was
presented to obtain the dynamic coefficients of a tilting-pad journal bearing. It’s important to
highlight that Lund’s method compress the influence of the pads’ tilting motion into shaft
translation degrees of freedom, by assuming that the frequency of the pads’ motions are
synchronous with the shaft rotation speed. Lund’s work opened a new path in bearings’ research,

allowing a large expansion in the usage of tilting-pad journal bearings.

Another advance was made by Allaire, et al. (1981), which were able to obtain coefficients
that explicitly represented the tilt motion, through a pad-perturbation method, resulting in full
dynamic coefficients. Afterwards, those coefficients could be synchronously reduced, if necessary,

in order to obtain equivalent coefficients related only with the translational degrees of freedom.

Through the 1980°s and 1990°s more effects were investigated in analyses made by several
authors, such as pivot elasticity, pad deformation, oil temperature; all aiming to a more precise

representation of the bearing and system behavior.

This work goal is to compare the stability margin of a Laval rotor supported by two different
kinds of bearings: a cylindrical bearing, and a 5-pad tilting-pad journal bearing, in order to evaluate

the stability region of both rotors configurations.

2. METHODOLOGY
143



The dynamic analysis of a rotating system has to join different kinds of analyses, such as the
determination of damping and stiffness coefficients or modeling of the shaft. Moreover, one must
know that these distinct analyses depend on each other; for instance, to obtain the coefficients it’s

necessary to know the static load that the shaft exerts on the bearings.

An analysis starts with the obtaining of the static load of the bearing. After that, bearing’s
stiffness and damping coefficients were obtained and finally the finite element modeling of the
shaft is made. The shaft’s global matrixes (Mass, Damping, Stiffness, and Gyroscopic Effect) are
assembled, altogether with the bearings’ and discs’ representations being added into their

corresponding nodes’ positions, in the matrixes.

Finally, there are many ways to observe and analyze the system’s dynamic behavior:
applying the concept of mechanical impedance into the equation of motion, one can obtain the
frequency response of the system and, therefore, to verify the amplitude and phase of the shaft’s
circular motion. Also, the system’s equation of motion can be written in state-space representation,
which allows the integration of the equation in time domain; in this way, one can observe the orbits
of the shaft inside the bearing. The state-space representation also permits the obtaining of the
Campbell’s diagram and the free vibrational modes, through the solution of an eigenvalue and

eigenvector problem.

2.1 Determination of Dynamic Coefficients

The determination of the dynamic coefficients of a bearing is a procedure that has to combine
knowledge from fluid mechanics, when evaluating the Reynolds’ Equation, and solid mechanics,

when using the concept of equivalent dynamic coefficients.

The stiffness and damping coefficients of a journal bearing are obtained through the solution
of the Reynolds’ Equation, shown in Eq. (1). Equation (1) relates the pressure field, which arises
from the relative motion inside the bearing, with the bearing’s internal oil-film thickness and

velocity of the relative motion. Therefore, it’s possible to determine the pressure field and, hence,
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the hydrodynamic forces and dynamic coefficients. However, Reynolds’s Equation has limited
analytical solutions available; so its solution tends to be obtained through mathematical methods,

such as the finite volume method.

o (h’opP L0 h’ oP L N 0
ox\pox) Ta\na) " T

Where P(x,z) is the pressure distribution in the oil film, x and z are the rectangular
coordinates, u is the absolute viscosity, R is the radius of the shaft, £ is the thickness of the oil film,

w is the rotational speed and ¢ is the time.

The solution starts with the search for the equilibrium position of the shaft inside the bearing
through a Newton-Raphson method, for each rotational speed. Afterwards, a small perturbation
around the equilibrium is applied separately to every degree of freedom, which induces a perturbed
pressure profile; then the pressure can be integrated to give the perturbed forces, as described by
Lund (1964, 1979, and 1987). The perturbed forces can be represented through a first order Taylor

series expansion, as showed in Eq. (2).

Fy = Fyy + KoAx + K Ay + By Ax + By Ay

_ , (2)
F,=F,)+K,Ax+ K, Ay + B,,Ax + B, Ay

Equation (2) relates the perturbed forces, indicated by Fx and Fy, with the perturbations
applied on each degree of freedom (4x, Ay, 4x, Ay ). Therefore, the coefficients can be evaluated

as partial derivatives at the equilibrium position (Lund, 1987), as showed exemplified in Eq. (3).

The remaining coefficients are similarly obtained.

K = (8Fx) B (an)
Xy ay o xy — ay 0 (3)

This paper compares the dynamic behavior of a rotating shaft, under the same operational

conditions, but firstly supported by cylindrical bearings and secondly by tilting-pad journal
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bearings. It must be highlighted that in the cylindrical case, the perturbations are applied in the
displacement and velocity of the shaft, exactly as shown in Egs. (2) and (3). This procedure results

in four stiffness and four damping coefficients (Machado, 2009).

However, in the tilting-pad journal bearing, in addition to the perturbations applied to the
shaft’s translational degrees of freedom, the perturbations in displacement and velocity must be
done to every pad’s tilting degree of freedom (a;, a2 to an, in a tilting-pad bearing with N pads).
The presence of extra degrees of freedom results in more coefficients than the eight previously
mentioned; in a journal bearing with 5 pads, for instance, 18 coefficients are obtained (Daniel,

2012).

To overcome this excess of coefficients, it is usual to reduce the equivalents coefficients
related to pads’ motions, leading to the coefficients with translational coordinates only, giving, like
the cylindrical ones, eight coefficients. However, the coefficient’s reduction procedure depends on
the vibration frequency that must be assumed to the pads’ vibration. In this paper, the frequency of
the pad’s motion is assumed to be synchronized with the shaft rotational speed, giving

“synchronously reduced” coefficients.

2.2 Finite Element Representation

The mathematical model of the shaft is obtained by the finite element method, which turn
possible the representation of a continuum object into discrete elements. Regarding the
rotordynamics, a discretization based on a two-node finite element is adequate to represent the
shaft’s dynamic behavior. The matrixes used in this work were presented in Nelson and McVaugh
(1976) and Nelson (1980), where the Timoshenko’s beam theory is employed, as implemented by
Tuckmantel (2010). Each element’s matrixes are combined together to form global matrixes,
containing all the degrees of freedom of the shaft’s model. These global mass (/M]), stiffness (/K]),
damping (/C]), and gyroscopic (/G]) matrixes are used in the equation of motion of the rotating
system, as showed by Eq. (4), where the vector {F} contains the external forces and € is the shaft’s

rotational speed.
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[M{g} + ([C] = QIGDAg} + [Kl{g} = {F} 4)

The damping matrix, which represents the structural damping of the rotor, is considered

proportional with the mass and stiffness matrixes, as indicated by Eq. (5).

[C] = alM] + BIK] S

In this work, the damping matrix is considered to be proportional only with the stiffness

matrix; hence, f = 0.0002.

After the assembly of the global shaft’s matrixes, the shaft’s external elements, such as rigid
discs and the bearings, must be added on their corresponding nodes. The disc presents effects that
must be added into the mass and gyroscopic effect matrixes; the bearings have stiffness and

damping terms, as described in section 2.1.

2.3 Dynamic Analyses

The dynamic analyses of a rotating system have to observe several effects and phenomena,
resulting from the shaft’s motion, in order to correctly characterize the rotor behavior. In particular,
there are some interactions that are only detected through studying the free vibration of the system,
which is the homogeneous solution of the equation of motion. For this reason, it is possible to sort
the different analyses into two types: the free response, or free vibration of the system, and the

forced response, or vibration, of the system (Mendes, 2011).

2.3.1 Free Response

The free response analysis is useful to observe and estimate the natural frequencies of the
system, and the free vibrational modes. This analysis is accomplished by rewriting Eq. (4) in a
state-space form, as showed by Eq. (6). Since is a free response analysis, only the system’s dynamic
matrix, defined by Eq. (7), is accounted in the solution. Then, an eigenvalue and eigenvector

problem is applied to the dynamic matrix to determine the natural frequencies of the system.
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The resulting eigenvalues of the dynamic matrix are complex numbers, where the real part is
related to the amplitude’s decaying of the response, and the imaginary term gives the oscillatory
feature of the response. The absolute value of the eigenvalue is the natural frequency of the system,
and the damping ratio is the ratio between the real part of the eigenvalue and its modulus. For the
purpose of stability analysis, the real part must be observed: if the signal is negative, the function
decays with time, giving a stable system. However, if the real part of the eigenvalue is positive, the

function increases continuously with time, leading the system to instability condition.

With the solution of the eigenvalue problem, it is possible to elaborate the Campbell’s
diagram and observe the damping ratio of the system. The Campbell’s diagram shows the variation
of the natural frequencies of the system, versus the rotational speed of the shaft. The same can be
done to the damping ratio. From the variation of the real portion of the eigenvalue, it is possible to

observe the onset of instabilities, by observing the signal of the real part of the eigenvalue.
2.3.2 Forced Response

The forced response analysis is required for the dynamic analysis of a rotating system
because a rotor is not perfectly balanced, having a residual mass located offset to the shaft’s
geometric center. This residual mass excites the rotor in the same frequency as its rotational speed,
s0, to observe the full system response, it is necessary to evaluate the particular solution of the

equation of motion, given by the forced vibration of the shaft.

When the shaft is excited by a harmonic force, the system vibrates in the same frequency,

but with different amplitude and phase. The frequency response function (FRF) provides a complex
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result, which can be graphically represented by module and phase, giving an overview of the

system’s response with the excitation frequency.

Since the force’s and the response’s frequencies are the same, the FRF can be evaluated using
the mechanical impedance concept. The resulting equation, after manipulating Eq. (4), is shown in
Eq. (8), where {F} is the vector of unbalancing forces, {Q} is the vector of amplitudes, and the

mechanical impedance matrix is represented by Eq. (9).
-1
(0} = [~ M) +je(c] - 26D + [K]| {F} (8)

[H] = |-’ [M] +;2((C] - QIG]) + [K]] 9)

The second approach that is usually used is the evaluation of operational modes, or forced
modes, of the shaft. The forced mode is a linear combination between all the natural modes existing
within the shaft. This procedure allows the visualization of the displacement of the shaft and

deformed shape of the mechanical system, under an external force.
3. RESULTS

The dynamic analysis is based on the Laval rotor, shown in Fig. 1. Table 1 presents the
dimensions considered for the rotor, where the disc’s data has to account for the inner and outer
diameters. Excitation is considered as unbalanced mass, and is positioned at node 11, on the disc,
with a magnitude of 5.10” kg.m. The dynamic coefficients of the bearings are calculated from 600

RPM to 24000 RPM. The parameters for both bearings are in Tab. 2 and Tab. 3.

9 1047 f2 13 14 15 16 17 18 | [20 21

Figure 1. Schematic representation of the Laval rotor.
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Table 1. Dimensions of the shaft

Element Element | Length | Radius Element Element | Length | Radius
Type | (10°m) | (10°m) Type | (10°m)| (10°m)
outer =
I Beam | 250 | 150 | 11 Disc | 470 | .29
inner =
25.0
2 Beam 12.5 50.0 12 Beam 23.5 25.0
3 Beam 12.5 50.0 13 Beam 40.0 15.0
4 Beam 40.0 15.0 14 Beam 40.0 15.0
5 Beam 40.0 15.0 15 Beam 40.0 15.0
6 Beam 40.0 15.0 16 Beam 40.0 15.0
7 Beam 40.0 15.0 17 Beam 40.0 15.0
8 Beam 40.0 15.0 18 Beam 40.0 15.0
9 Beam 40.0 15.0 19 Beam 12.5 50.0
10 Beam 23.5 25.0 20 Beam 12.5 50.0
21 Beam 25.0 15.0

Table 2. Parameters for the cylindrical bearing

Diameter of the Shaft 0.050 m

Width of the Bearing 0.025 m

Radial Clearance 70 um
Lubricant Viscosity 5,01.102 Pa.s (ISO-VG 32)

Table 3. Parameters for the tilting-pad bearing

Diameter of the Shaft 0.050 m

Width of the Bearing 0.025 m

Radial Clearance 70 um
Lubricant Viscosity 5,01.10% Pa.s (ISO-VG 32)
Pad Radius 0.0254575 m

Pad Thickness 0.0135m

Pad Angle 63.5°

Angle Between Pads 8.5°

Pre-Load 0.847

Load Characteristic On Pad

There are two analyses being considered: in the first, the shaft is assembled with cylindrical
bearings; and in the second, the same simulation is made with a 5-pad tilting-pad journal bearing.

For the cylindrical case, the Campbell’s diagram and damping ratio graphic are shown in Fig. 2.
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Figure 2. Free response for cylindrical bearing case: (a) Campbell’s diagram; (b) Damping ratio.

x10*

Figure 2(a) shows the shaft’s natural frequencies curves, the bearings’ frequencies curve, and
the dashed line is the rotation line (1/60 line), that indicates where the shaft rotational speed is
equal to the natural frequencies. When the 1/60 line crosses one of the shaft’s natural frequencies

curves, the rotational speed is equal to a natural frequency. Thus, this crossing point is called critical

speed, and in this case, it is close to 2400 RPM as in Fig. 2(a).

Another information is where the bearings’ frequencies line crosses the shaft’s frequencies.
From the literature, this crossing point indicates the onset of fluid-induced instabilities (oil whip)
and, for the cylindrical bearings case, is about to 2 times the shaft’s first critical speed. This point

is located on the rotational speed of 4800 RPM. For this reason, it is expected that instabilities

occur, starting from this rotational speed.

Figure 2(b) shows the damping ratios related to the natural frequencies presented in Fig. 2(a).
As discussed on the methodology, the damping ratio gives information about the threshold of
instability, observing the point where the damping ratio becomes negative. As a result, it is possible

to observe that around 4800 RPM the damping ratio is negative, indicating the imminence of an
instable operational condition.
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As expected, both graphics of Fig. 2 show consistent and coherent results, in agreement with

the instable operation of the shaft observed around 4800 RPM.

Fig. 3 shows the orbits found through the response in time domain at a rotational speed of
4320 RPM, i.e. before the evaluated threshold of instability. A decreasing behavior for the orbits
can be noticed over the time, for both Fig. 3(a) and (b), which indicates that the shaft have a stable

operation in this rotational speed.

Orbit - Node 3 (First Bearing) - = 4320 RPM Orbit - Node 11 (Disc) - Q = 4320 RPM

X[m] TSl i TIsl

(a) (b)
Figure 3. Orbits at 4320 RPM for cylindrical bearing case: (a) First bearing’s node; (b) Disc’s

node
However, when simulating a rotational speed after the instability threshold, the system

presents a different behavior, as in Fig. 4. At the speed of 5220 RPM, the orbits amplitude increases

over time, for both bearing and disc nodes, characterizing an unstable operation.
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Figure 4. Orbits at 5220 RPM for cylindrical bearing case: (a) First bearing’s node; (b) Disc’s

node

Figure 5 presents the frequency response function (FRF) of the first bearing and disc nodes.
The range of the rotational speeds is limited to a maximum of 7500 RPM, to help the graphic’s

visualization.

Figure 5(a) indicates the amplitudes for both X and Y directions, described by the shaft inside
the bearing. It can be seen that the amplitude in the X direction is greater than in the Y direction,
which is characteristic of a cylindrical bearings that have anisotropic coefficients. From the phase
graphic, it can be seen that there is a variation of 180° (around 2400 RPM), indicating the critical

speed of the mechanical system.
Figure 5(b) shows the same behavior regarding the natural frequency. However, the

flexibility of the shaft overcomes the effects of anisotropy of the bearing, resulting in overlapping

curves for the X and Y displacements.
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Figure 5. FRF for cylindrical bearing case: (a) First bearing’s node; (b) Disc’s node

The results obtained for the tilting-pad bearing are analogously analyzed. As done for the

cylindrical bearing, initially the Campbell’s diagram and damping ratio graphic are discussed. After

that, the orbits at the rotational speeds of 4320 and 5220 RPM are obtained and finally the FRF is

showed.
Campbell’s Diagram - Tilting-Pad Bearing Damping Ratio - Tilting-Pad Bearing
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Figure 6. Free response for tilting-pad bearing case: (a) Campbell’s diagram; (b) Damping ratio.

Figure 6 shows the shaft’s natural frequencies curves, the bearings’ frequencies curve and

the rotational curve. When comparing Fig. 6(a) with the Campbell’s diagram for the cylindrical

bearing (Fig. 2), the curve of the bearings’ frequencies is differently positioned due to the kind of
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bearing, with different frequencies’ characteristics. The crossing points between the shaft’s curves
and the bearings’ curves are also changed, which indicates that the rotational speed where

instabilities occur with the use of cylindrical bearings is now stable.

The remaining curves presented the same behavior as viewed in Fig. 2(a). This is consistent,
as those curves are related to the shafts’ frequencies and present an indicative of the shaft’s

characteristics, not suffering significant influence of the bearings. Therefore, the first critical speed

is still at 2400 RPM.

Figure 6(b) shows the damping ratio for the tilting-pad bearing case. As discussed before, the
damping ratio value must be negative in order to be characterized as an unstable behavior.
Analyzing the graphic on Fig. 6, values of negative damping ratio cannot be observed, indicating
that the shaft is stable for the shaft’s range of speed. This conclusion agrees with the analysis of
the Campbell’s diagram where no instability can be observed in the frequency range. Above all,

no indication of instabilities at the rotational speed of 4800 RPM was found.

Orbit - Node 3 (First Bearing) - Q = 4320 RPM Orbit - Node 11 (Disc) - Q = 4320 RPM

(a)

Figure 7. Orbits at 4320 RPM for tilting-pad bearing case: (a) First bearing’s node; (b) Disc’s

node

Nevertheless, Fig. 7 and 8 shows the orbits obtained in time domain, at the rotation speed of

4320 RPM (Figure 7) and 5220 RPM (Figure 8). Those orbits present a stable condition, not
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showing great variations in the displacements’ amplitudes, as opposed as those found for the
cylindrical bearing. From the analyses of the Campbell’s diagram and damping ratio, it can be
concluded that the Laval rotor supported by tilting-pad bearings does not present instabilities in the

simulated frequency range.

Orbit - Node 3 (First Bearing) - = 5220 RPM Orbit - Node 11 (Disc) - Q = 5220 RPM
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X [m] = sl X [m] Tls]
(a) (b)
Figure 8. Orbits at 5220 RPM for tilting-pad bearing case: (a) First bearing’s node; (b) Disc’s

node

At last, the FRFs for the tilting-tad bearing case are shown in Fig. 9. Figure 9(a) shows that
the displacements X and Y are overlapped in the bearing node, so a circular trajectory can be
expected, as opposed as the cylindrical case. This is characteristic of tilting-pad bearings that

present direct coefficients approximately isotropic.

Both graphics on Fig. 9 present agreement regarding the critical velocity at 2400 RPM. This
is aresult that agrees with the previous analyses, as well. It can be observed that the graphic of Fig.
9(b), presents the same behavior as in Fig. 5(b), which means that the disc’s amplitude is practically

insensitive to the kind of bearing, because the shaft is more flexible than the bearings.
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Figure 9. FRF for tilting-pad bearing case: (a) First bearing’s node; (b) Disc’s node

4. CONCLUSIONS

The analyses accomplished in this paper verify the differences on the rotor’s dynamic
behavior when it is supported by a cylindrical or a tilting-pad bearing. The cylindrical bearing
presents an instable behavior on a specific rotational speed (about at double of the shaft’s natural
frequency), in which a negative value of the damping ratio was observed from the crossing points

in the Campbell’s diagram.

In other hand, the tilting-pad bearing did not present any kind of instabilities on the simulated
frequency range. The Campbell’s diagram showed a variation between the cylindrical and the
tilting-pad bearings’ frequencies, which is consistent with the difference between the kind of
bearings and, consequently, their coefficients. The damping ratio did not present any negative
values within the frequency range. Also, at the velocities where the cylindrical bearing had an

instable operation, the tilting-pad showed a stable behavior.
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Resumo: As mdquinas rotativas sdo empregadas nas mais diversas dreas da engenharia e possuem
um elevado grau de importdncia no contexto onde sdo utilizadas. Por isso, essas mdquinas devem
ser estudadas de modo a prever corretamente o seu comportamento durante a operagdo, visando
otimizar o seu desempenho e evitar o surgimento de problemas operacionais. Um meio de estudo
existente é a andlise por decremento logaritmico, que permite visualizar o limiar de estabilidade
do sistema, tornando possivel a determinagdo da faixa na qual a mdquina pode operar dentro dos
limites de seguranga impostos. Este trabalho tem como objetivo aplicar o método do decremento
logaritmico para a deteccdo de trés tipos distintos de instabilidade: instabilidade causada pelo
amortecimento interno do sistema, instabilidade devido ao fenémeno de oil-whirl/oil-whip de
mancais lubrificados e a instabilidade devido ao efeito dos selos de fluxo. O rotor é modelado por
meio do método dos elementos finitos. O método é o mais comumente utilizado devido a sua
robustez, facilidade de implementagdo e resolucdo das equacoes envolvidas. Desse modo, as fontes
de instabilidades estudadas sdo modeladas de forma a permitirem a sua adi¢do no modelo de
elementos finitos: nos trés casos estudados, os efeitos consistem em termos de rigidez e
amortecimento (ou coeficientes dindmicos) adicionados ao modelo completo do eixo. Os
coeficientes necessdrios a introducdo do efeito de amortecimento interno sdo obtidos diretamente
das equacoes constitutivas do elemento de eixo, para que as matrizes elementares jd possuam tal
caracteristica. Os trés tipos de instabilidades serdo primeiramente visualizados separadamente
em um mesmo rotor, de modo a analisar o comportamento especifico em cada caso e sua influéncia
nos modos do rotor. Por fim, os trés efeitos serdo combinados para a verificacdo do grau de
sensibilidade da andlise por decremento logaritmico.

Palavras-chave: instabilidade, andlise de autovalor, dindmica de sistemas rotativos, mancais
lubrificados, selos de fluxo

1. INTRODUCAO

A andlise dinamica de méquinas rotativas envolve um elevado nimero de varidveis, que
requerem um cuidadoso tratamento e atencdo na sua modelagem, de modo a atingir a precisao

necessdria para representar o comportamento real da maquina. Isto se torna mais evidente quando
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a andlise deve considerar as interagdes com outros componentes e elementos, como 0s mancais
lubrificados e selos mecanicos de fluxo. Tais componentes sdo importantes fontes de instabilidades

autoinduzidas, mais especificamente, o whirl-whip.

A ocorréncia de whirl-whip é conhecida desde meados da década de 20 (Newkirk, 1924;
Kimball, 1924; Newkirk e Taylor, 1925). Ambos os fendmenos podem ser explicados
separadamente, mas fazem parte de um mesmo mecanismo de instabilizacdo. Sob certas condi¢des
operacionais este fendmeno ocorre: as forcas atuantes nos elementos, como o mancal, sdo
convertidas da direcdo radial para a tangencial, gerando uma vibracdo subsincrona. Denominada
de whirl, esta vibracdo possui frequéncia diferente da frequéncia (ou velocidade) de rotacdo do

eixo e geralmente a ocorre em aproximadamente a metade da frequéncia de rotacao do eixo.

A medida que a velocidade de rotagdo aproxima-se do dobro da frequéncia natural do eixo,
a frequéncia de whirl aproxima-se da frequéncia natural do eixo. Nessas condi¢des, o whirl é
substituido pelo whip, pois a vibragdo subsincrona estd excitando a primeira frequéncia natural do
eixo. O whip € uma ocorréncia de grande potencial destrutivo, pois a amplitude de vibracio estd
limitada a folga dos mancais, podendo haver contato e, consequentemente, danos aos componentes
da maquina. Ao contrdrio do whirl, o whip possui frequéncia constante: 3 medida que a velocidade
aumenta, a frequéncia de whip permanece excitando a frequéncia natural do eixo (Muszynska,

1986).

As fontes mais comuns de whirl sdo os mancais (oil-whirl), os selos e 0o amortecimento
interno no rotor (whirl por histerese). Um breve histérico do desenvolvimento destas fontes de

instabilidades em rotores € apresentado a seguir.

2. HISTORICO

O desenvolvimento de uma teoria para mancais hidrodinamicos comecou com Reynolds
(1886), que foi o pioneiro na criagdo de um modelo matemadtico para a lubrificagdo hidrodinamica.
A equacdo de Reynolds relaciona o campo de pressdo resultante de duas superficies com

movimento relativo entre si e separadas por um filme de fluido. Nos anos seguintes, os trabalhos
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de Stodola (1925) e Hummel (1926) se destacam por propor que os efeitos causados pelo filme de
fluido podem ser mais bem representados por meio de coeficientes equivalentes de amortecimento

e rigidez.

O desenvolvimento computacional impulsionou a teoria dos mancais: Pinkus (1956; 1958;
1959) utilizou o método das diferencas finitas para modelar a pressdo no interior de um mancal.
Outro trabalho de grande importincia foi o de Lund (1964) que apresentou uma metodologia de
calculo de coeficientes linearizados. Desde entdo, as andlises evoluem a fim de incluir mais efeitos,

como a elasticidade do mancal, efeitos térmicos no filme de dleo, entre outros.

Os estudos envolvendo o comportamento dindmico dos selos mecanicos iniciaram-se como
uma derivacao direta da teoria aplicada aos mancais hidrodindmicos. Entretanto, a utiliza¢do da
equacdo de Reynolds requer, entre outros fatores, que o escoamento modelado seja laminar e
incompressivel. As condi¢des de operacdo dos selos de fluxo (elevadas velocidade axial, folga
radial e perda de carga) violam o requerimento de escoamento laminar do fluido.

Consequentemente, novos equacionamentos fizeram-se necessarios.

Destaca-se o trabalho de Lomakin (1958), que estudou as for¢as de restituicdo nos selos,
obtendo a rigidez direta (rigidez direta de Lomakin) devido ao salto de pressdo entre a entrada e a
saida do selo. No mesmo ano, Tao (1958) aproximou o problema da lubrificagdo turbulenta por
meio da formulacio de fluxo expandido, evitando a formulacdo por meio da representacdo fisica
do mecanismo de transporte turbulento. Childs (1982) baseou-se nas equacdes de Hirs, na qual a
turbuléncia da entrada é considerada no desenvolvimento do fluxo circunferencial do selo, para
propor um método de calculo. Anos mais tarde, Childs (1993) propds um modelo analitico, com a
solucdo sendo obtida pelo método das perturbacdes, para obtencdo dos coeficientes de inércia,

amortecimento e rigidez.

O efeito do amortecimento interno teve sua modelagem matematica iniciada por Dimentberg
(1961), que considerou duas abordagens: amortecimento do tipo viscoso e do tipo histerético.
Durante muitos anos, fez-se distin¢c@o entre os seus efeitos na estabilidade do rotor, porém Genta

(2004) expds que, do ponto de vista da andlise da estabilidade, as duas modelagens sio
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equivalentes. Destacam-se no desenvolvimento tedrico o trabalho de Zorzi e Nelson (1977), que
incluiram o amortecimento interno no modelo de elementos finitos, e o trabalho de Edney et al.

(1990), que utilizou a viga de Timoshenko para a deducio das matrizes de elementos finitos.

O objetivo deste artigo € estudar o método do decremento logaritmico como forma de
deteccao de instabilidades autoinduzidas (ou autoexcitadas) provenientes de trés fontes. A primeira
fonte sdo os mancais lubrificados do tipo cilindrico; a segunda sdo os selos mecanicos de fluxo, do
tipo plano cilindrico. Finalmente, a terceira fonte € o amortecimento interno presente no eixo. Os
efeitos na dindmica de um mesmo rotor serdo estudados separadamente e depois combinados para

visualizacdo da sensibilidade do método.

3. METODOLOGIA

3.1. Representacao pelo Método dos Elementos Finitos

A modelagem matematica do eixo utiliza o método dos elementos finitos, que possibilita a
representacdo de um sistema mecanico ou meio continuo em elementos discretizados. Para o
propésito da dindmica de rotores, a discretizacdo baseada em um elemento finito com dois nos,
cada um com quatro graus de liberdade (2 de rotacdo e 2 de translacdo), é adequada para representar
o comportamento dindmico do eixo. As matrizes empregadas neste trabalho foram apresentadas
por Nelson e McVaugh (1976) e Nelson (1980). Cada uma das matrizes elementares € combinada
para formar as matrizes globais do eixo, contendo todos os graus de liberdade do sistema rotativo.
A equacdo de movimento do sistema €, entdo, escrita em funcdo das matrizes globais de massa
([M]), rigidez ([K]), amortecimento (/C]) e efeito giroscopico (/G]), conforme indicado na Eq.
(1). A Eq. (1) também apresenta o vetor {F}, que contém as forcas externas, e a velocidade

rotacional do eixo 2 (Tuckmantel, 2010).

[M{g} + ([C] = QIGD{g} + [Kl{g} = {F} (D

A matriz de amortecimento do rotor neste caso € considerada estrutural proporcional, €

representada pela Eq. (2).
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[C] = alM] + BIK] (2)

Apds a montagem das matrizes globais do eixo, os elementos externos, como os discos,
mancais e selos devem ser adicionados em seus respectivos nés. O disco apresenta termos a serem
adicionados nas matrizes de massa e efeito giroscopico. Os mancais e selos possuem apenas termos
de rigidez e amortecimento, como serd apresentado nas secdes 3.2 e 3.3. A adicdao do

amortecimento interno é descrita na se¢ao 3.4.
3.2 Determinacao dos Coeficientes do Mancal

Os coeficientes de rigidez e amortecimento de um mancal sdo obtidos através da solug¢do da
equacgdo de Reynolds, mostrada na Eq. (3). A Eq. (3) relaciona o campo de pressao, originado do
movimento relativo do fluido dentro do mancal. Desse modo, € possivel determinar o campo de
pressdo e as forcas hidrodinamicas e, consequentemente, os coeficientes dindmicos. Entretanto, a
equacdo de Reynolds ndo apresenta uma solucdo analitica fechada; sua solu¢do € mais comumente

obtida através de métodos matematicos, como o método dos volumes finitos.

o (b’ opP L0 WP\ _ on oh 0 3
ox\uéx) oz\uoz) dx ot

Onde P(x,z) € a distribuicdo de pressdo no filme de 6leo, x e z sdo as coordenadas
retangulares, u € a viscosidade absoluta, R € o raio do eixo, & € a espessura do filme de 6leo, 2 € a

velocidade de rotacao do eixo e ¢ € o tempo.

A solugdo € iniciada com a busca pela posi¢cdo de equilibrio do eixo dentro do mancal, por
meio do método de Newton-Raphson, para cada velocidade de rotagdo. Em seguida, uma pequena
perturbacao é aplicada, separadamente em cada grau de liberdade, ao redor do ponto de equilibrio,
o que induz um perfil de pressdo perturbado. Assim, a pressdo pode ser integrada para obter as
forcas perturbadas, conforme descreve Lund (1964; 1979; 1987). As forcas podem ser

representadas por meio de uma expansao de Taylor de primeira ordem, como mostrado na Eq. (4).
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Fy = Fyy + KoAx + K Ay + ByAx + By Ay

“4)
F, = Fyp + KxAx + K, Ay + B, A% + B Ay

A Eq. (4) relaciona as forcas perturbadas, indicadas por Fy e F,, com as perturbacdes
aplicadas em cada grau de liberdade (4x, 4y, 4x, 4y'). Desse modo, os coeficientes podem ser
calculados por meio de derivadas parciais ao redor do ponto de equilibrio (Lund, 1987), como
exemplificado na Eq. (5). Os coeficientes restantes sdo obtidos de forma similar, resultando em

quatro coeficientes de rigidez e quatro de amortecimento (Machado, 2009).

K = (8Fx) B (an)
xy ay 0 xy — a)-} 0 (5)

3.3. Determinacao dos Coeficientes do Selo

A metodologia de célculo dos coeficientes dos selos segue a proposta apresentada por Childs
(1993) e implementada por Galera (2013). Os coeficientes de rigidez, amortecimento e inércia dos
selos sdo obtidos a partir das forcas de reacdo, que, por sua vez, sdo obtidas através da integracio
da distribuicdo de pressdo ao longo do selo. Estas for¢as podem ser linearizadas para pequenos
deslocamentos ao redor da posi¢ao de equilibrio do eixo, podendo ser representadas como mostrado

na Eq. (6).

_{gy}: v AOA{;}*[C; f:]gF{i dU) ©6)

Onde M ¢ o termo de inércia, K e C sdo, respectivamente, a rigidez e amortecimento diretos,

k e ¢ sdo, na ordem, os termos cruzados de rigidez e amortecimento, F e F, sdo as forcas de reacao.

A determinagdo da distribuicao de pressao ao longo do selo € iniciada por meio da resolugdo
das equagdes da continuidade, de movimento axial e de movimento circunferencial, através do

método dos volumes finitos. Os campos de pressdo sdo obtidos assumindo duas configuracoes:
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com o selo centrado e aplicando-se pequenas perturbacdes. Desse modo, os campos de pressao

centrado e perturbado sdo integrados numericamente, obtendo-se, assim, as forcas de reacao.

As forgas de reacdo sdo, entdo, reescritas em funcio das coordenadas radial (f;) e tangencial
(fo), conforme indicado na forma adimensional pela Eq. (7). As forcas radiais assumem, em funcao
da frequéncia, um comportamento quadratico e as forcas radiais podem ser escritas linearmente.
Desse modo, a Eq. (7) indica o resultado do ajuste por minimos quadrados. Nesta equacdo, f € a
frequéncia adimensionalizada, K e k sdo, respectivamente, as rigidezes direta e cruzada; Cec

sao os amortecimentos direto e cruzado e M € o termo de inércia, todos adimensionalizados.

[ =-(K+fe-f'M) -
1, =%-fC

Ap0s a dimensionalizacdo dos coeficientes de inércia, amortecimento e rigidez, estes sao

adicionados nos respectivos graus de liberdade, no modelo de elementos finitos do eixo.
34. Adicao do Amortecimento Interno

O amortecimento interno no eixo € modelado segundo Zorzi e Nelson (1977). Entretanto,
segundo estudos recentes (Genta, 2004) ndo existem diferencas entre as modelagens por
amortecimento viscoso ou histerético, do ponto de vista da andlise de instabilidades. Desse modo,
as matrizes deduzidas por Zorzi e Nelson (1977) sdo utilizadas apenas com o efeito do

amortecimento interno do tipo viscoso, como indicado na Eq. (8).

MG} + (IC] + [Cy] — QLG (G} + (K] + [KyD{g} = {(F} ®)
Os termos [Cy] e [K;] s@o, respectivamente, a matriz de amortecimento e de rigidez devido

ao amortecimento interno do eixo. Essas matrizes sdo apresentadas na Eq. (9) e seus termos sao

adicionados apenas aos graus de liberdade de translacdo do eixo. Deve-se destacar que a matriz
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[K;] € antissimétrica e dependente da velocidade de rotacdo do eixo, o que traduz o cariter

instabilizador do amortecimento interno.

=10 ] Kl=|e ©)

O termo 7 € o coeficiente de amortecimento interno do eixo. Para as simulacdes deste
trabalho, buscou-se um valor de 7 tal que este fosse igual ao coeficiente de amortecimento externo
equivalente, de modo que a frequéncia de instabilizacdo seja o dobro da frequéncia natural. Isso
pode ser feito seguindo a Eq. (10), que relaciona a primeira frequéncia natural (®,), com a
frequéncia de instabilizagdo (wins) € 0s coeficientes equivalentes de amortecimento externo (v) e

interno (7).

= (10)

3.5. Analise Dinamica

A andlise dindmica de um sistema rotativo deve ser capaz de detectar diversos efeitos e
fendmenos resultantes do movimento do eixo, de modo a caracterizar corretamente o
comportamento do rotor. Em particular, certas interagdes sdo mais facilmente observadas ao
estudar a vibragdo livre do sistema, que € a solucdo homogénea da equacdo de movimento (Eq.
(1)). A secdo 3.5.1 descreve a obtencdo do decremento logaritmico por meio da andlise de
autovalor. A secdo 3.5.2 apresenta as Orbitas do movimento do eixo, provenientes da resposta
completa da equacdo de movimento, para a observacgao e verificacdo do cardter estavel ou instavel

observado pela andlise de decremento logaritmico.

3.5.1. Analise de Decremento Logaritmico

A andlise de decremento logaritmico origina-se na andlise da resposta livre do sistema. Este

tipo de andlise também ¢ til para observar e estimar as frequéncias naturais do sistema e seus
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modos livres de vibracdo. A andlise € realizada reescrevendo a Eq. (1) no formato de espaco de
estados, conforme mostrado pela Eq. (11). Como se trata de uma andlise de resposta livre, sem
forcas externas atuantes, a solug¢do leva em consideracdao apenas a matriz dindmica do sistema,
mostrada pela Eq. (12). Assim, a solu¢do da equagdo torna-se um problema de autovalores, sendo
necessdria a determinacdo das raizes do polindmio caracteristico obtido pelo determinante da Eq.

(12).

{g}: [—[A/[[]O']I[K] —[M]‘J([g}—Q[G])] &iﬂ*ﬂg} [5]]-'] {%} (H
[A]=[—[A£]0-]1[K] —[M]J([[CILQ[GD] (12

Os autovalores provenientes da matriz dinamica sdo nimeros complexos, relacionados a cada
frequéncia natural do sistema. A Eq. (13) mostra um autovalor genérico 4 e seu complexo
conjugado, do modo vibracional k£, em uma determinada velocidade de rotacio €. Os termos wui €
¢k indicam, respectivamente, a frequéncia natural do modo e o fator de amortecimento deste.
Resolvendo o problema de autovalor para cada velocidade de rotacdo Q, obtém-se o diagrama de

Campbell, que mostra a variacado das frequéncias naturais em funcao da velocidade de rotacao.

o P = E o T jou /l-c‘fi (13)

Sabe-se que a parte real da Eq. (13) estd relacionada ao decaimento da amplitude da resposta,
ao passo que a parte imagindria relaciona-se ao cardter oscilatério desta. Portanto, o termo real
deve ser observado para a determinagdo da estabilidade do sistema: se for negativo, a fungdo
decresce continuamente com o tempo, caracterizando uma operagdo estdvel. Entretanto, caso o
sinal da parte real do autovalor seja positiva, tem-se que a amplitude da resposta cresce
continuamente com o tempo, levando o sistema a instabilidade. Tal comportamento é mais
facilmente visualizado utilizando o conceito de decremento logaritmico, que pode ser calculado

como apresentado na Eq. (14).
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Similarmente ao diagrama de Campbell, elabora-se o diagrama da variagdo dos fatores de
amortecimento de cada modo vibracional k, em funcdo da velocidade de rotacao Q. Observa-se,
entdo, a faixa de velocidades na qual o eixo € estdvel, assim como a determina¢do do limite de

estabilidade do sistema.
3.5.2. Orbitas de Movimento

As orbitas de movimento do eixo sdo uma importante ferramenta na anélise de estabilidade
do sistema. Ao contrario da andlise de autovalores, as Orbitas representam a solu¢do completa da
equacdo de movimento, combinando as respostas transiente e permanente. Entretanto, por
envolverem um nimero muito elevado de varidveis, as solu¢des analiticas ndo sdo um caminho

vidvel, sendo necessdrio, portanto, recorrer a integracdo numérica da equacao.

A integracdo numérica também parte da solugdo da Eq. (11), a equacdo de movimento em
representacdo de espaco de estados. O vetor de forcas {F/, presente nesta andlise, inclui o
desbalanceamento do eixo. A integracdo numérica fornece outro desafio neste tipo de andlise: seu
custo computacional tende a ser elevado, quando comparado as andlises de autovalor. Desse modo,
optou-se por calcular as orbitas de movimento do eixo durante a sua operacdo apenas em
velocidades de interesse (antes e depois do limiar de estabilidade), determinadas pela analise do
diagrama de Campbell e do decremento logaritmico. As Orbitas, entdo, sdo analisadas para
visualizar o comportamento estdvel ou instdvel, e se estes resultados estdo de acordo com aqueles

encontrados previamente.

4. RESULTADOS
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A Fig. 1 apresenta uma representacdo esquemadtica do sistema rotativo utilizado nas

simulagdes computacionais.

Figural. Representag¢do esquematica do eixo simulado

Tabela 1. Dimensdes do eixo

Element | Compriment | Didmetr | Didmetr [|| Element | Compriment | Didmetr | Didmetr

0 0 (mm) 0 0 o 0 (mm) 0 0
Interno | Externo Interno | Externo
(mm) (mm) (mm) (mm)

1 124,0 0,0 50,0 5 130,0 0,0 130,0

2 123,0 0,0 50,0 6 123,0 0,0 50,0

3 123,0 0,0 50,0 7 123,0 0,0 50,0

4 130,0 0,0 130,0 8 124,0 0,0 50,0

Disco 260,0 50,0 200,0

Gradiente de Pressdo AP (bar) |l 10
Velocidade de Referéncia de AP ||| 4000
A g (RPM)
Tabela 2. Parametros do mancal cilindrico ;
— . Folga Radial (um) 200
Diametro Nominal (mm) || 50
Largura do Selo (mm) 10
Largura do Mancal (mm) [} 50 .
Folga Radial (um) 110 Raio do Selo (mm) 100
£ H Fluido de Trabalho Agua
Viscosidade Absoluta do Fluido (|| 0,7977.10
(Pa.s) 3
Densidade do Fluido (kg/m?) 998

Tabela 3. Parametros do selo plano cilindrico

A Tab. 1 apresenta os pardmetros geométricos considerados para o rotor. A excitagdo

utilizada é de massa desbalanceada, posicionada no né 5, no disco, com magnitude de 1,5.1073

kg.m. As simulacdes foram realizadas para uma faixa de velocidades de 600 RPM a 10000 RPM.

Os parametros geométricos do mancal cilindrico e do selo sdo apresentados na Tab. 2 e 3,

respectivamente.
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Inicialmente, simulou-se o rotor com o mancal cilindrico, posicionado nos nés 1 ¢ 9. O

diagrama de Campbell e o grafico do decremento logaritmico sdo apresentados na Fig. 2.

A andlise da Fig. 2a permite concluir que a primeira frequéncia natural do eixo encontra-se
em 3060 RPM. Como esperado, as curvas para os dois primeiros modos e as frequéncias do mancal
estdo representadas neste grafico. O cruzamento das frequéncias do mancal com o primeiro modo
do eixo ocorre por volta de 6000 RPM, aproximadamente 2 vezes a frequéncia natural, indicando
a ocorréncia do whip. A Fig. 2b nos permite visualizar que, na velocidade de 4680 RPM, o
decremento logaritmico assume valor negativo, indicando uma antecipacdo do limiar de
estabilidade. A Fig. 3 apresenta as orbitas antes, a 4260 RPM, e depois, a 5100 RPM, do limiar de
estabilidade.

Diagrama de Campbell - Mancal Cilindrico Decremento Logaritmico - Mancal Cilindrico

6 T T T

300

o [Hz]

1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 800D 9000 10000
2 [RPM] Q [RPM]
(a) (b)
Figura 2. Diagrama de Campbell (a) e decremento logaritmico (b) para o eixo com mancal
cilindrico
Orbita - Primeiro Mancal - Q = 4260 RPM Orbita - Primeiro Mancal - 2 = 5100 RPM
x10°
4 0.02
2 0.01
Eo E o
> >
2 0.01
-4 -0.02
4 ) 0.01
2 15 2 o y 06
x10° 0 R 1 20.01 " 0.4
— 0.5 o 0.2
X m] 2 0 sl X [m] 002 0 D01
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(a) (b)
Figura 3. Orbitas antes (a) e depois (b) do limiar de estabilidade para o eixo com mancal

cilindrico

Observa-se que as Orbitas confirmam os resultados encontrados pela andlise de decremento
logaritmico. Na Fig. 3a, a orbita tende a estabilidade apds decaimento do regime transiente. Ja na
Fig. 3b, depois do limiar, apresenta uma Orbita que cresce continuamente com o tempo,

caracterizando uma operacao instavel.

A andlise dos selos € realizada substituindo-se os mancais cilindricos por mancais rigidos, de
modo a observar apenas a influencia dos selos. Estes componentes sdo adicionados aos nds 4 e 6.
O diagrama de Campbell e o grafico do decremento estao apresentados na Fig. 4.

Diagrama de Campbell - Selo Cilindrico Decremento Logaritmico - Selo Cilindrico
360 T T T T T

300/ el

250 ————

= 200|
|
s 150|

100}

50

".1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000 71000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000

Q [RPM] Q [RPM]
(a) (b)

Figura 4. Diagrama de Campbell (a) e decremento logaritmico (b) para o eixo com selo plano

Observa-se que o selo enrijece o sistema, alterando a sua primeira frequéncia natural para
4000 RPM. As curvas da Fig. 4a correspondem aos primeiros dois modos vibracionais do rotor. A
andlise da Fig. 4b permite concluir que o limiar de estabilidade do sistema encontra-se em 5880
RPM, a partir do qual o decremento assume valores negativos. Similarmente ao caso anterior,

apresentam-se as Orbitas antes e depois do limiar na Fig. 5.
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Orbita - Primeiro Mancal - Q = 5340 RPM Orbita - Primeiro Mancal - 0 = 6420 RPM

x10”° x 10
1 2
0.5 1
E o : Eo.
> f >
f
05 4
A 2.0
1 § 2 i
0.5 2 1 : S 2
o 2 0 ) e 15
x10 x10 P F 1
X [m] T(s] X[m] s T(s]
(a) (b)

Figura 5. Orbitas antes (a) e depois (b) do limiar de estabilidade para o eixo com selo plano

A andlise da Fig. 5 permite concluir que o grifico do decremento logaritmico previu
corretamente o limiar de estabilidade do sistema. Antes do limiar, a 5340 RPM, o eixo descreve
um movimento estdvel. Apos o limiar, a 6420 RPM, o comportamento € instavel.

Diagrama de Campbell - Amortecimento Interno
300 - - : - - : : — 12— - — - e

—_—

Decremento Logaritmico - Amortecimento Interno

1 == = 1 ]
250~ |
\ 08 7
200
0.5/

150 w 045

o, [H2]

0.2-

[1]S

50

0.2

04000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000 04000 2000 3000 4000 5000 G000 7000 8000 9000 10000

0 [RPM] Q [RPM]
(a) (b)
Figura 6. Diagrama de Campbell (a) e decremento logaritmico (b) para o eixo com
amortecimento interno
A andlise da influéncia do amortecimento interno € realizada de forma andloga, sem a

presenca dos selos, com mancais rigidos nos nds 1 e 9. Os resultados sdo apresentados nas Fig. 6 e

Fig. 7.

A Fig. 6a mostra os dois primeiros modos do rotor; observa-se a primeira frequéncia natural

em 3060 RPM. Como ja mencionado, o limiar de instabilidade deve se encontrar no dobro da
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frequéncia natural. Observando a Fig. 6b, isso é confirmado: o decremento torna-se negativo a
partir de 6240 RPM. Também nota-se que o decremento logaritmico dos dois primeiros modos do
rotor sdo afetados pelo amortecimento interno. As 6rbitas encontram-se na Fig. 7: antes do limiar,
a 5640 RPM, o movimento tende a estabilidade. Apéds, a 6840 RPM, o movimento € instavel, como

estimado pelo grifico do decremento logaritmico.

Orbita - Primeiro Mancal - Q = 5640 RPM Orbita - Primeiro Mancal - Q = 6840 RPM

X[m] ‘ TIs] X[m] 7 TIs]
(a) (b)
Figura 7. Orbitas antes (a) e depois (b) do limiar de estabilidade para o eixo com amortecimento

interno

A ultima andlise realizada foi a combinacdo de todos os efeitos simulados anteriormente:
mancais cilindricos adicionados aos nés 1 e 9; os selos cilindricos, adicionados aos nés 4 € 6; e o

efeito de amortecimento interno. As Fig. 8 e Fig. 9 apresentam os resultados obtidos.

Diagrama de Campbell - Efeitos Combinados Decremento Logaritmico - Efeitos Combinados

07000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000 1000 2000 3000 4000 5000 €000 7000 8000 9000 10000
Q [RPM] 01 [RPM]

(a) (b)
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Figura 8. Diagrama de Campbell (a) e decremento logaritmico (b) para o eixo com todos 0s

efeitos

A combina¢do dos mancais cilindricos, dos selos cilindricos e do amortecimento interno
resulta no enrijecimento do sistema, devido ao selo, e no aparecimento das curvas dos mancais,
conforme a andlise da Fig. 8a. A primeira frequéncia natural encontra-se em 4000 RPM, a mesma
encontrada na andlise realizada somente com o selo. A Fig. 8b mostra que o limiar de estabilidade
encontra-se em 7500 RPM, posterior ao encontrado nas andlises isoladas. Observa-se, na mesma
figura, que duas curvas t€ém comportamento decrescente, correspondentes aos mancais. A
influéncia do mancal é, portanto, afetada pelo enrijecimento do sistema e seu decremento torna-se
negativo em rotagdes mais elevadas. Outra observagdo a ser feita € que o amortecimento interno
tem baixa influéncia no limiar de estabilidade neste caso: segundo a andlise deste efeito isolado, a
instabilidade deveria ocorrer apenas a velocidade de 8000 RPM. A Fig. 9 apresenta as 6rbitas antes,

a 6180 RPM, e depois, a 8220 RPM.

Orbita - Primeiro Mancal - Q = 6180 RPM Orbita - Primeiro Mancal - 0 = 8220 RPM

15 o ‘ ) o6 08

; 05 ® - 0.2
X(m] =t Tis) X(m) Tis)

(a) (b)

Figura 9. Orbitas antes (a) e depois (b) do limiar de estabilidade para o eixo com todos os efeitos
Novamente, o grafico do decremento logaritmico previu corretamente o comportamento do

eixo. Antes do limiar considerado a Orbita tende a estabilidade; ap6s o limiar, a tendéncia é de

instabilidade.
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5. CONCLUSOES

Os resultados apresentados neste trabalho permitem a conclusio de que o método do
decremento logaritmico detecta com precisdo as instabilidades causadas por mancais cilindricos,
selos planos cilindricos e devido ao amortecimento interno do eixo. Cada instabilidade tem uma
caracteristica distinta, influenciando o comportamento do rotor de diferentes maneiras, o que

confere ao método uma robustez na previsao do limiar de estabilidade do sistema.

O mancal cilindrico apresentou o menor limiar de estabilidade, quando analisado
isoladamente; o selo apresentou o maior limiar. O selo aumenta a frequéncia natural do sistema,
devido a influéncia de sua rigidez. O amortecimento interno afeta os fatores de amortecimento dos
primeiros modos do eixo. Combinando esses fatores, a influéncia da rigidez induzida pelo selo
domina a dindmica do rotor, sobrepondo-se aos efeitos do amortecimento interno e do mancal

cilindrico.
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