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RESUMO

O estudo de miquinas rotativas ocupa uma posi¢do destacada no contexto de maquinas e
estruturas, tendo em vista a grande aplicacdo das maquinas rotativas e a importancia de conhecer
o seu funcionamento com fins de otimizacdo e de projeto para diminui¢do de custos, melhora de
qualidade e aumento da vida util dos componentes.

Estas mdquinas, e seus componentes, possuem caracteristicas peculiares em seu
funcionamento, as quais se refletem em seu comportamento dinamico e, conseqiientemente, nos
problemas mecanicos a estes associados. A andlise do comportamento das mdquinas rotativas
envolve considerdvel complexidade, ja que sdo constituidas, geralmente, por um sistema de
equipamentos que abrangem, além do rotor, eixos e mancais, fundag¢do e outros equipamentos
auxiliares, como, por exemplo, selos de fluxo. Portanto, para se estudar o comportamento
dindmico desses sistemas, € necessario determinar a interacdo de todos os componentes para o
entendimento dos fendmenos envolvidos.

O sistema rotativo foi matematicamente modelado através da modelagem do eixo por
elementos finitos, através de um conjunto de discos rigidos e segmentos de eixo com massa e
elasticidade distribuidas, e dos mancais hidrodindmicos, cuja representacdo ocorre a partir de
seus coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento. A fundagdo também teve sua
influéncia contemplada pelas representagdes por Parametros Concentrados, Impedancia Mecanica
e Coordenadas Mistas.

Portanto, neste trabalho, desenvolveu-se a configuracio do pacote computacional, a
padronizacdo da entrada e saida dos arquivos, a implementacdo dos elementos de viga e de disco
rigido, a excitacdo por desbalanceamento, a determinagcdo dos carregamentos nos mancais € a
resposta dindmica do sistema no dominio da freqii€ncia, tendo como objetivo robustez,

flexibilidade, confiabilidade, além de usabilidade e interface amigavel do pacote.

Palavras-chave: Maquinas Rotativas, Andlise Dinamica, Método dos Elementos Finitos,

Integracdo de Sistemas, Pacote Computacional.
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ABSTRACT

The Rotordynamics occupies a prominent position in the design of machines and structures,
due to the wide application of rotating machinery and the importance of the knowledgment of its
operation for purposes of optimization and design for cost reduction, quality improvement and
increased component life cycle.

These machines and their components have peculiar characteristics in its operation, which
will reflect in its dynamic behavior and, consequently, on the mechanical problems associated
with these. The behavior of rotating machinery involves considerable complexity, as they are
composed, usually by a system of equipment which includes, besides the rotor, shafts and
bearings, foundation and other auxiliary equipment, for example, shaft seals. Therefore, to study
the dynamic of these systems, it is necessary to determine the interaction of all components for
understanding the phenomena involved.

The rotation system was mathematically modeled by the shaft modeling through the Finite
Element Method, through a set of disks and shaft segments with elasticity and mass distribution,
and hydrodynamic bearings, whose representation occurs through the coefficients of equivalent
stiffness and damping. The foundation also had its influence covered by the formulation of
Concentrated Parameters, Mechanical Impedance and Mixed Coordinates.

Therefore, in this work, it is developed the computational package configuration,
standardization of input and output files, the implementation of beam elements and disks, the
unbalance excitation, the determination of loads on the bearings and the frequency dynamic
response of the system, aiming at robustness, flexibility, reliability, usability and user-friendly of

the software.

Key Words: Rotating Machinery, Dynamic Analysis, Finite Element Method, Systems

Integration, Computational Package.
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1 INTRODUCAO

Entende-se por rotores os elementos acoplados radialmente aos eixos rotativos, 0s quais
apresentam considerdveis massas e inércias em relacdo ao sistema, € possuem movimento girante

solidario ao eixo.

Os rotores de maquinas t€ém como objetivo transmitir poténcia através de seu movimento de
rotacdo. Estdo presentes na vida cotidiana de grande parte da populagdio mundial, em inimeras
aplicacdes, desde rodas de bicicletas, ventiladores, eixos de motor, compressores, discos rigidos
de computadores até giroscopios de alta precisdo, utilizados em equipamentos sofisticados de
orientacdo. Esses equipamentos muitas vezes sdo parte integrante de plantas de producdo ou
centrais de geracdo de energia, de forma que, uma parada imprevista pode acarretar grande perda

financeira.

Na figura 1.01 observa-se o esquema de um turbo-gerador a vapor composto por turbinas
de alta, média e baixa pressdo, utilizadas para maximizar o aproveitamento energético do vapor.
As turbinas, o gerador e o excitador formam o conjunto rotativo desta miquina que € sustentado

por mancais.

O hANCAlS
BB ruNDachD

ALTA, WED A4, BLAL A
GERADOR EXCITADOR

PRESSAND PRESSAD PRESSAD

Figura 1.01: Esquema de turbo-gerador composto de trés turbinas.

Rotores de maquinas tém, enquanto em operagdo, grande quantidade de energia rotacional,

e pequena quantidade de energia vibracional. O objetivo da dinamica de rotores, enquanto



aplicada a maquinas rotativas, € analisar como os niveis de vibracdo em torno da posi¢do

desejada podem ser mantidos tdo pequenos quanto possivel. (KRAMER, 1993).

Portanto, como seu projeto e otimizacdo sdo de extrema importancia para a diminuicdo de
custos e melhora da qualidade de grande parte das mdquinas, torna-se fundamental estudar o

comportamento do sistema.

A anélise do comportamento das miquinas rotativas envolve considerdvel complexidade, ja
que estas maquinas sao constituidas, geralmente, por um sistema de equipamentos que abrangem,
além do rotor, eixos e mancais, fundacdo e outros equipamentos auxiliares, como, por exemplo,
selos de fluxo. Portanto, para se estudar o comportamento dindmico desses sistemas, € necessario

determinar a interacdo de todos os componentes para o entendimento dos fendmenos envolvidos.

Virios modelos matematicos tém sido desenvolvidos para simular as condi¢des de trabalho
de sistemas rotativos e avaliar seu comportamento real, isto €, sdo desenvolvidos métodos para
melhor modelar maquinas reais, como no caso de maquinas rotativas de grande porte. Entretanto,
segundo Lees, Sinha e Friswell (2009), determinar um modelo confidvel de maquina rotativa,
capaz de prever seu comportamento dindmico, assim como as possiveis falhas nesses sistemas, é

um grande desafio, ainda em aberto.

Metodologias analiticas sdao aplicadas no estudo do comportamento dindmico de estruturas
ou sistemas mecanicos apresentando, porém, a desvantagem de solucionar na precisdo necessaria
somente sistemas mais simples. J4& modelos matemdticos computadorizados sdo amplamente
desenvolvidos com objetivo de solucionar problemas mais complexos de vibracdes em maquinas
e sua estrutura de suporte. Tais metodologias utilizam modelos refinados que, no entanto, nem
sempre apresentam uma resposta rapida, devido ao elevado tempo computacional envolvido no

processo, para obten¢do das respostas dindmicas.



1.1 Justificativa e Objetivo do trabalho

Tendo em vista a grande aplicacdo das maquinas rotativas e a importancia de conhecer o
seu funcionamento com fins de otimiza¢do, de melhor entendimento dos parametros de projeto
para diminui¢do de custos, melhora de qualidade e aumento da vida util dos componentes, para
diagnose de falhas, para controle robusto baseado em modelos, entre outros, € que o presente

trabalho propde a modelagem computacional do sistema completo.

1.2 Descricao do trabalho e dos capitulos

A presente dissertacao € composta por sete capitulos, além dos seus anexos. O conteudo de

cada capitulo esta resumido abaixo.

O Capitulo 1 apresenta o objetivo do trabalho e a visdo geral do tema desenvolvido nesta

dissertacao de mestrado.

O Capitulo 2 contém uma revisdo bibliogrifica dos assuntos abordados, apresentando
trabalhos expressivos e relevantes nas dreas de modelagem de rotores pelo método dos elementos
finitos, de mancais hidrodindmicos e da estrutura de suporte (fundagdo). A modelagem
matemadtica do sistema rotativo e a teoria de dindmica de rotores utilizada neste trabalho sdo
detalhadas no Capitulo 3. No Capitulo 4 € apresentada a modelagem computacional do sistema,
mostrando a logistica das informacdes para atingir o objetivo de analisar o sistema. Dessa forma,

os capitulos 3 e 4 s@o complementares para um total entendimento da modelagem adotada.

Os resultados das simulagdes, a discussdo e validagdo dos sistemas integrados sao
apresentadas no Capitulo 5, avaliando-se os resultados para o modelo de elementos finitos
proposto e para a fundacio considerada flexivel. Ja o Capitulo 6 tem o objetivo de apresentar os

recursos em modelagem até entdo disponiveis no programa de simulagdo numérica, permitindo a
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andlise do rotor, dos mancais hidrodindmicos radiais de configuracdo fixa, da excitacdo por
desbalanceamento de massa, além dos resultados que podem ser visualizados por diferentes
ferramentas a fim de auxiliar o analista a interpretd-los, valendo-se, para tanto, de sistemas

mecanicos de maior complexidade.

O Capitulo 7, finalmente, contém as observacdes e conclusdes finais da dissertagcdo, além

das sugestdes para trabalhos futuros.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste capitulo, € apresentado um levantamento bibliografico envolvendo diversos temas
relacionados a dindmica de rotores, revelando parte do que j4 foi pesquisado e das contribuicdes
cientificas fornecidas a drea. Sdo abordados os conceitos envolvidos na integracdo do sistema
completo rotor-mancais-fundacdo, como: modelagem do sistema rotativo através do Método dos
Elementos Finitos, os mancais hidrodindmicos, a estrutura de suporte ou fundagdo e,

conseqiientemente, 0 método das coordenadas mistas e a utilizagdo do diagrama de Campbell.

2.1 Modelagem do rotor pelo Método dos Elementos Finitos (MEF)

Nos primérdios da dindmica de rotores, Rankine (1869) observou a existéncia de
velocidades criticas. Em 1883, Laval construiu a turbina que, posteriormente, recebeu seu nome,
e resolveu o problema de operacdo silenciosa, utilizando um eixo extremamente flexivel e sua
faixa de operacgdo era de até 40000 rotacdes por minuto. O objetivo era a auto-centragem do disco

acima da velocidade critica, um fendmeno que ele intuitivamente reconheceu.

Em 1895, surgiram as investigacdes fundamentais de Dunkerley e Foppl. Entdo, torna-se
conhecido que um eixo tem diversas velocidades criticas e que, sob certas circunstancias, estas
eram coincidentes com as freqii€ncias naturais de um eixo nao-rotativo. Com a finalidade de
calcular as velocidades criticas de eixos cilindricos com vérios discos e mancais, a teoria de
Reynolds foi aplicada e o rotor Jeffcott foi, entdo, introduzido por Foppl. O efeito giroscopico
também foi considerado, juntamente com sua dependéncia da velocidade. A solu¢do requerida da
equagdo da freqii€éncia, aquela época, somente foi possivel para modelos simples. Dunkerley
descobriu, como resultado de numerosas medi¢Oes, a relacio conhecida atualmente como
Southwell, pela qual a primeira velocidade critica pode ser calculada, mesmo para sistemas

complexos.



Jeffcott (1919) explica a ciéncia da dinamica dos rotores em uma forma gréfica, ainda
utilizada atualmente e, por esta razdo, o rotor introduzido por Foppl futuramente recebeu seu

nome.

Stodola (1910) apresentou um procedimento grafico para o cédlculo de velocidades criticas,
o qual foi largamente utilizado até o advento da computacdo digital, sendo substituido pelo

método da matriz de transferéncia de Myklestad (1944) e Prohl (1945).

Portanto, os sistemas rotor-mancais flexiveis t€ém sido analisados por muitos métodos

matematicos diferentes ao longo do tempo e Eshleman (1972) apresentou uma revisao deles.

Entretanto, desde 1970, diversos pesquisadores da drea de andlise dindmica de rotores tém
estudado a utilizacdo do método dos elementos finitos para a modelagem de sistemas rotativos,

tal como introduzido por Archer (1963).

Os primeiros trabalhos na drea foram de Ruhl (1970) e de Ruhl e Booker (1972), os quais
utilizavam um modelo de elemento finito de um sistema turbo rotor a fim de estudar a
estabilidade e a resposta desbalanceada. O elemento finito de Ruhl incluia a energia de flexdo
eldstica e a energia cinética de translacdo. Aproximadamente no mesmo periodo, Thorkildsen
(1972) desenvolveu um elemento mais geral que o de Ruhl ao incluir a inércia de rotacdo e
momentos giroscopicos. Polk (1974) apresentou um estudo sobre a freqii€ncia natural de rotacao
e andlise da velocidade critica, utilizando um elemento finito de viga de Rayleigh. Em uma
adi¢cdo ao artigo de Polk, apresentou o desenvolvimento de um elemento de viga de Timoshenko,
mas ndo apresentou resultados numéricos. Diana, Massa e Pizzigoni (1975) publicaram
resultados de uma anélise de elemento finito de um eixo rotativo, possuindo um elemento similar
ao de Ruhl. Ainda no mesmo ano, Dimaragonas (1975) apresentou uma formulacido geral para
um elemento com os efeitos de inércia translacional, inércia rotacional, momentos giroscopicos,

flexdo e amortecimento interno.

Gasch (1976) publicou artigo que evoluia a partir do modelo de Dimaragonas, incluindo

também os efeitos de excentricidade distribuida. Nelson e McVaugh (1976) também

6



apresentaram um estudo que utilizava um elemento de viga de Rayleigh de eixo rotativo, similar
ao de Polk. Em adi¢do, as equagdes do elemento foram desenvolvidas tanto no sistema de
referéncia fixo quanto no sistema moével rotacional e, considerava a carga axial, momentos
giroscopicos, inércia de translagdo e rotacdo além da rigidez a flexdo. Este trabalho também
apresentou um elemento de disco rigido, e foi generalizado, por Zorzi e Nelson (1977), pela
inclusdo de amortecimento interno viscoso e histerético, como apresentado anteriormente por
Dimaragonas e por Gasch. Finalmente, Zorzi e Nelson (1980) apresentaram um trabalho que
considerava o torque axial, desenvolvendo ainda as equacdes de movimento do elemento nos
sistemas de referéncia fixo e mével. Ainda no mesmo ano, Nelson (1980) adicionou deformagao
por cisalhamento transversal a teoria de viga de Rayleigh para desenvolver um elemento de viga
de Timoshenko. Este trabalho comparou os resultados obtidos com as solugdes cldssicas de forma
fechada de sistemas continuos, como os apresentados por Dym e Shames (1973) e por Eshlemans

e Eubanks (1969) em seus estudos da velocidade critica de um rotor continuo.

Todos estes equacionamentos possuem em comum a consideracdo da sec¢do transversal do
elemento como sendo cilindrica, de onde vem a drea e a inércia serem constantes ao longo do
comprimento. O movimento destes elementos € representado por oito graus de liberdade: duas
translacdes e duas rotacOes, em cada uma das extremidades do elemento. Contudo, modernos
rotores podem apresentar geometrias longe de serem uniformes em funcdo do comprimento;
sendo estas mudangas na secc¢do transversal acomodadas, principalmente, pela modelagem do
rotor como uma série de cilindros intercalados. Para sec¢Oes coOnicas, os erros induzidos pela
aproximacdo por cilindros intercalados podem ser grandes. Como um resultado disto, Rouch e
Kao (1979) desenvolveram um elemento de viga linearmente conico de Timoshenko para uso na
dindmica de rotores. Este elemento foi baseado no trabalho de Thomas, Wilson, ¢ Wilson (1973),
que determinaram que a representacdo 6tima da deformacao por cisalhamento era adicionar duas
coordenadas em cada extremidade do elemento, resultando em doze graus de liberdade por
elemento. O elemento de Rouch e Kao estendeu a formulagdo anterior pela inclusdao dos efeitos
giroscopicos e pela representagdo da drea e da inércia como polindmios de segunda e quarta
ordem, respectivamente, como fun¢cdo dos raios. As matrizes do elemento foram obtidas por
integracdo numérica, e, portanto, nenhuma expressdo de forma fechada foi apresentada. Também

foi indicado que as coordenadas do cisalhamento poderiam ser condensadas fora do elemento ou

7



sistema de equacdes sem significativa perda de precisdo. Posteriormente, To (1981) desenvolveu
expressoes polinomiais de forma fechada para a massa e rigidez, para o elemento linearmente

conico de Timoshenko, novamente utilizando doze graus de liberdade.

J4 em 1985, Greenhil, Bickford e Nelson estenderam a teoria do elemento de viga de
Timoshenko para seccdo transversal linearmente cOnica, utilizando a representag@o cinemadtica de
Thomas, Wilson, e Wilson, a fim de desenvolver expressdes polinomiais fechadas para matrizes
do elemento adequadas a utilizagdo em programagdo computacional. O elemento incluiu os
efeitos de inércia translacional e rotacional, momentos giroscOpicos, carregamento axial,

amortecimento interno e desbalanceamento de massa concentrado, e o sistema de equacdes de

movimento também € apresentado em ambos os referenciais fixo e rotacional.

Uma formulagdo alternativa € dada por Genta e Gugliotta (1988), os quais modelam um
elemento conico de Timoshenko com dois graus de liberdade complexos por né. Os autores
discordam da abordagem que adiciona dois graus de liberdade em cada nd, referente a
deformacdo por cisalhamento, por duas razdes: a primeira é acreditarem que esta ¢ adequada
apenas para aplicacOes envolvendo estruturas simples, sem descontinuidades geométricas e
restringidas apenas nas extremidades, uma vez que € necessdrio ou realizar a condensacio das
matrizes dos elementos no sistema de coordenadas local, a fim de diminuir os graus de liberdade
relacionados ao cisalhamento, ou negligenciar as descontinuidades do cisalhamento; a segunda
razdo € por este tipo de elemento se comportar ndo muito diferentemente do elemento sem as
coordenadas adicionadas, apesar do nimero de graus de liberdade ser maior e sua formulagcdo
mais complexa. Uma vantagem apresentada pelo elemento apresentado por Genta e Gugliotta é a
possibilidade de representar rotores que possuam grande conicidade, tais como turbinas
aeronduticas, sem a necessidade de reducdo excessiva do comprimento do elemento, pois isto
acarreta a diminuicao da razdo entre o comprimento e o didmetro. Uma vez que a teoria de viga
utilizada na formulacdo do elemento € correta para altos valores da relacdo supracitada é
interessante ndo reduzir sobremaneira seu comprimento. Além disto, o elemento cOnico aproxima

melhor perfis parabdlicos, comumente encontrados em turbinas de geragcdo de energia.



Geralmente, os métodos numéricos sao utilizados para a determinacdo do comportamento
estatico ou dindmico dos componentes do sistema (KRAMER, 1993; LALLANE e FERRARIS,
1998). Desde entdao, o MEF foi extensamente aplicado a anélise de dinamica de rotores, incluindo
outros efeitos aos modelos, para mais precisamente representar um sistema real e, portanto,

proporcionar um estudo tedrico confidvel dos sistemas em questao.

A modelagem dindmica do sistema rotativo estudado deve conter interagdes entre todos 0s
seus sub-componentes: eixos, mancais, selos de fluxo, acoplamentos, discos, fundagdo e solo. O
MEF trata um sistema continuo através de uma aproximacdo para sistema discreto, cuja
modelagem consiste em um conjunto de elementos que, individualmente, sdo considerados
continuos, 0 que torna o método muito interessante em aplicacdes para a dindmica de rotores.
Este método expressa o deslocamento de qualquer ponto do sistema continuo em termos dos
deslocamentos de um conjunto finito de pontos, obtidos através de uma fun¢do de interpolagdo.
Resultados satisfatorios, no estudo de problemas estruturais, tém sido obtidos com essa

abordagem.

2.2 Mancais hidrodinamicos

Os primeiros estudos relacionados a influéncia do comportamento dindmico dos mancais
lubrificados sobre as maquinas rotativas sdo datados de 1883 e 1885, e foram realizados por
Tower, onde foi relatado o fato de que um rotor quando corretamente colocado em movimento de
rotacdo seria sustentado pelo filme de 6leo. Em 1884, com algumas simplifica¢cdes nas equagdes
de Navier-Stokes, Reynolds estabeleceu a equacio diferencial para o perfil de pressdes que atuam
entre duas superficies em movimento relativo, devido a variacdo da pressdo interna no filme de

fluido existente entre duas superficies.

A equacdo diferencial desenvolvida por Reynolds (1886) é do tipo parcial ndo homogénea,
com coeficientes varidveis e de complexa resolucdo matemdtica direta. Assim, Petrov e Tower,

que trabalhavam no campo experimental, tiveram seus trabalhos confirmados teoricamente. Esta
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equacgdo descreve, em sua forma simplificada, o desenvolvimento da pressdo interna nas diregcoes
circunferencial e axial do mancal. Uma limitacdo para a resolucdo da equacido de Reynolds, por
muito tempo, foi o desconhecimento das condi¢des de contorno necessarias para sua integracao,
diretamente relacionadas ao conhecimento da pressio do filme de 6leo nas extremidades do

mancal.

O trabalho publicado por Reynolds apresentou muitos conceitos novos para o nivel do
conhecimento dos pesquisadores da época, tais como: folga radial, relacdo com o fendmeno de
cavitacdo nas partes divergentes dos mancais, além do préprio conceito de mancais infinitamente
longos, desprezando o termo referente ao fluxo do lubrificante e os gradientes de pressdao na

direcdo axial.

Em 1904, Sommerfeld publicou uma solucdo analitica para a equacdo de Reynolds,
aplicada a mancais longos. Esta solu¢do foi obtida integrando a Equa¢do de Reynolds a partir de
novas condi¢des de contorno, considerando, para tanto, a inexisténcia de perdas de 6leos na
extremidade do mancal. Desta forma, foi obtida a equacdo do perfil de pressdo em funcdo de
parametros especificos, como por exemplo, posicdo angular, folga radial, razao de

excentricidade, velocidade de rotacdo do eixo e viscosidade do fluido.

Embora ja existisse uma solugdo para o mancal longo, a aplicacdo desses mancais
apresentava ainda algumas restricdes. Entre essas, destacam-se a possibilidade de redugdo da
folga radial a zero, devido a ocorréncia de pequenas deflexdes do eixo ou também
desalinhamentos. Com isso, houve a necessidade de estudar e analisar o comportamento
hidrodindmico em mancais curtos. Desta forma, Ocvirk prop6s em 1952, uma solucdo da equagdo
de Reynolds para aplicagdo em mancais curtos, no qual € considerado o termo de perdas nas
extremidades. Essa solucdo negligencia o termo que leva em conta o fluxo circunferencial do
mancal, por considerar 0 mesmo pequeno quando comparado ao fluxo na direcdo axial do eixo

(fluxo de perda).

A 1déia de representar as caracteristicas dindmicas de um mancal hidrodinamico por meio

de coeficientes de rigidez e amortecimento foi introduzida por Stodola (1925) e Hummel (1926).
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O objetivo era aperfeicoar o célculo da velocidade critica de um rotor incluindo a flexibilidade do
filme de 6leo do mancal. Paralelamente, Newkirk e Taylor (1924 e 1925) descreveram o
fenomeno de instabilidade fluido-induzida e, desde entdo, vérios pesquisadores relacionaram o
problema de instabilidade com as propriedades dos coeficientes dos mancais (BENTLY et al.,

2001; GUNTER, 2006; CASTRO e CAVALCA, 2008).

Lund (1964) publicou um método para o cdlculo de coeficientes dindmicos de rigidez e
amortecimento linearizados, a serem introduzidos na equa¢do de movimento matricial do sistema

rotativo.

Os modelos numéricos para mancais cilindricos, elipticos e tri-lobulares foram propostos

por Pinkus (1956; 1958; 1959) e recentemente implementados por Machado (2009).

2.3 Fundacao e Método das Coordenadas Mistas

A fundagdo € toda a estrutura que sustenta o rotor, € 0S mancais sao os pontos de conexao
desta estrutura de suporte com o rotor. Em outras palavras, o rotor se conecta com a fundacdo
através dos mancais. Através destas conexdes, as forgcas causadas pelo movimento do rotor
desbalanceado sdo transmitidas a fundagdo, que reage nos mancais, interferindo na resposta do
rotor. Essa reacdo da fundagcdo depende de seu amortecimento e rigidez. A fundacdo pode

apresentar rigidez elevada e, por essa razao, muitas vezes € considerada como infinita.

Para simular o comportamento de uma fundagcdo, Weber (1961) estendeu o método da
matriz de transferéncia, aplicando-o a um modelo com duas vigas, as quais representavam o rotor
e uma fundacdo de mesa. Como resultado deste modelo, obteve-se uma combinacdo do
comportamento vibratério do rotor e da funda¢do, demonstrando a influéncia da estrutura de

suporte, apesar do modelo simplificado da fundagao.
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Wilson e Brebbia (1971) propuseram uma solucdo para representar o comportamento de
fundacdes de aco para maquinas rotativas, no qual utilizaram o método dos elementos finitos para
obter as matrizes de massa e rigidez e, deste modo, calcular as freqiiéncias naturais e os modos de

vibrar, através do calculo dos auto-vetores e auto-valores.

Morton (1972) propds um modelo matemédtico para o calculo de um rotor suportado por
varios mancais, considerando os acoplamentos entre movimentos horizontais e verticais dos
mancais (coeficientes cruzados). Os mancais hidrodindmicos foram incorporados ao sistema
através dos coeficientes de rigidez e amortecimento lineares do filme de 6leo e, considerou-se a

estrutura de suporte representada por sistemas massa-mola.

Gasch (1976) prop0s representd-la através das suas matrizes de rigidez dinamica, obtidas
através da inversdo da soma das matrizes de receptiancia dos deslocamentos horizontais e
verticais da fundagdo obtidas experimentalmente. Beolchini (1982) propds um sistema de
parametros de massa e realizou uma andlise paramétrica para demonstrar a influéncia dos vérios

parametros da fundagdo.

Craggs (1987) prop6s um método para a montagem de um sistema completo para simular o
comportamento de um turbo-gerador. A fundacdo e os mancais hidrodindmicos foram
representados por coordenadas generalizadas e acoplados ao eixo pelos nés de conexdo. O autor
propde que o modelo de elementos finitos do rotor seja condensado através da utilizagdo de
coordenadas generalizadas contendo seus modos de vibrar mais significativos, permitindo-se

concentrar no calculo dos deslocamentos das coordenadas de interesse.

Em 1992, Stephenson e Rouch incluiram os efeitos de fundacdo no modelo de uma
maquina rotativa através de seus parametros modais. A FRF de uma estrutura de fundacio foi
medida e, usando-se andlise modal, massa, amortecimento, rigidez da fundagdo foram calculados.
Contudo, este método apresenta o inconveniente de que, quando o nimero de modos
identificados € menor que o nimero de pontos medidos, devem ser criados modos ficticios para

manter a matriz de auto-vetores quadrada, facilitando sua inversao.
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Cavalca (1993) utilizou o método das coordenadas mistas para incluir o efeito da fundacao
nos rotores, utilizando coordenadas fisicas do rotor e coordenadas modais da fundag¢do. O método
apresenta como vantagem ndo requerer a inversdo da matriz de flexibilidade para obter a matriz
de impedancia mecanica da fundacdo, permitindo, desta forma, a utilizacio de um ndmero
variavel de modos, pois ndo € necessdria a inversdo da matriz dos auto-vetores para o calculo do
sistema completo. Cavalca et al. (2006) apresentou uma metodologia para analisar a influéncia da
fundacdo no sistema rotor-mancais € comparar a resposta do sistema rotor-mancais com o sistema
rotor-mancais-fundagdo. E utilizado um modelo de elementos finitos do rotor ¢ um modelo

experimental da fundag@o.

Okabe (2007), em seu trabalho, investigou os efeitos da fundacio e dos mancais
hidrodindmicos no comportamento dindmico de uma méquina rotativa. Andlises experimentais
foram feitas na fundacio e seus parametros modais foram obtidos através da andlise modal das
funcOes resposta em freqii€ncia. Utilizando o método das coordenadas mistas (CAVALCA,
1993), a fundacdo foi incorporada ao sistema rotor-mancais. Andlise modal complexa foi
realizada no sistema rotor-mancais-fundacgao e a influéncia dos efeitos da fundagdo na resposta do

rotor foram analisados.

A fundacdo, quando incorporada ao sistema rotor-mancais, aumenta, portanto, a
complexidade do modelo, resultando em um sistema com maior nimero de graus de liberdade. O
método das coordenadas mistas consiste em, através da aplicagdo da aproxima¢ao modal, reduzir
o nimero de graus de liberdade do modelo da fundagdo, considerando apenas os modos de vibrar
mais significativos na faixa de freqiiéncias operacionais do rotor. Os pardmetros modais da
fundagdo sdo obtidos através de andlise modal. Os graus de liberdade relacionados aos modos
mais significativos da fundagdo sdo transformados para coordenadas principais, permitindo,
assim, representar diretamente esses modos. Portanto, o sistema final ¢ modelado através de uma
equacdo de movimento em coordenadas mistas (CAVALCA, 1993): coordenadas fisicas para o
rotor e coordenadas principais para a fundacdo. As coordenadas principais permitem a
diagonalizacdo das matrizes de massa, amortecimento e rigidez da fundacdo. O modelo do

sistema rotor-mancais-fundacdo € dividido em dois subsistemas (rotor-mancais e fundacdo),
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sendo cada um deles analisado separadamente. A resposta do sistema completo € obtida

integrando-se os modelos dos dois sub-sistemas.

2.4 Diagrama de Campbell

Em 1924, Wilfred Campbell utilizou diagramas de freqiiéncia de vibragdo por rotacio pela
primeira vez, para avaliar a vibracio axial de volantes de disco de turbinas a gds em funcdo da
rotacdo. O objetivo foi contribuir para estudos das vérias formas de vibragdo axial e propagacao
de ondas nos discos, pela General Electric Company. Estudos foram realizados para investigar as

constantes falhas por fadiga observadas nos equipamentos da empresa.

A funcdo do diagrama de freqii€ncia-rotacao, que mais tarde passou a ser conhecido como
diagrama de Campbell, € determinar as freqiiéncias naturais de vibragcdo do sistema,
determinando-se, nas curvas, quais freqii€ncias coincidem com a freqiiéncia de rotagdo. Campbell
(1924) utiliza este diagrama para registrar as freqiiéncias de onda de corrente elétrica de bobinas
que detectavam, por variacdo do fluxo de campo magnético, a aproximacdo e o afastamento do
volante do disco, devido as vibragdes axiais. Com a freqiiéncia da corrente elétrica das bobinas,
podia-se obter a freqiiéncia de vibracdo axial do disco. Bobinas estaciondrias eram capazes de
diferenciar duas formas de vibracdo axial do disco caracterizadas pela forma de propagagdo: a
direta, onde a vibracdo se propaga no mesmo sentido de rotacdo da turbina, e a retrograda, onde a

propagagdo ocorre em sentido oposto.

Desde entdo, o diagrama de Campbell tem grande importancia na dinamica de rotores,
podendo ser obtido analiticamente através do calculo dos auto-valores do sistema em funcio da
rotacdo. E amplamente utilizado em projetos de maquinas rotativas para prever provaveis regides

de ressonancia.
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3 MODELAGEM MATEMATICA

A modelagem dindmica do sistema rotativo deve contemplar as interacOes entre os seus
componentes ou sub-sistemas, a saber: rotores, mancais, selos de fluxo, acoplamentos, fundacao.
Dentro deste contexto, o Método dos Elementos Finito trata um sistema continuo, discretizando-o
em um conjunto de elementos que, individualmente, sdo considerados continuos. Este método
expressa o deslocamento de qualquer ponto do sistema continuo em termos dos deslocamentos de
um conjunto finito de pontos, obtidos através de uma funcdo de interpolacdo. Resultados
satisfatorios, no estudo de problemas estruturais, t€m sido obtidos com esta abordagem, contudo,
os problemas ndo sdo considerados resolvidos, e, desta forma, a investigacdo dos fendmenos e o

desenvolvimento de diferentes modelos e abordagens continua.

Sendo o foco deste trabalho a estruturacdo do programa de andlise do sistema rotativo,
optou-se por, em uma primeira versdo do pacote computacional, implementar os algoritmos
referentes a modelagem do eixo por elementos finitos, através de um conjunto de discos rigidos e
segmentos de eixo com massa e elasticidade distribuidas, e dos mancais hidrodinamicos, cuja
representacdo ocorre a partir de seus coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento.
Também a fundacdo foi considerada, sendo sua modelagem também apresentada no decorrer do
presente capitulo. Os efeitos dos acoplamentos, dos selos de fluxo e de excitacOes tais como o
empenamento e o desalinhamento do eixo, entre outras, ndo estdo presentes na atual versdo,

sendo, porém, objetos de estudo esperados para futuras atualizacdes.
Uma configuracdo tipica de um sistema rotativo, o qual inclui discos, elementos de eixo e

mancais, € ilustrada a seguir, juntamente com os dois sistemas de coordenadas que sdo utilizados

para a descri¢do do movimento do sistema.
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Figura 3.01: Configuracio tipica de um sistema rotativo (NELSON e McVAUGH, 1976).

O sistema de referéncia XYZ ('3 ) apresentado € o referencial inercial adotado também neste
trabalho. X € o eixo axial, enquanto Y e Z sdo os eixos transversais horizontal e vertical,
respectivamente. O sistema de referéncia xyz (R) € o referencial rotacional e € definido em

~

relacdo ao referencial inercial 3 pela rotagdo ¢ ao redor do eixo X, com @ denotando a
velocidade de rotacdo de precessdo, ja que os eixos X e x sdo colineares e coincidentes com a

linha de centro do rotor ndo-deformado.

Para pequenas deformacdes transversais os vetores de deslocamentos angulares (B,I") sdo
aproximadamente colineares com os eixos (Y,Z), respectivamente, e, portanto, o angulo de
rotacdo propria ¢, para uma velocidade constante do sistema e deformacdo torsional

negligencidvel, é £ onde (2 denota a velocidade de rotacdo prépria do rotor.

Os deslocamentos ou graus de liberdade (V,W,B,I") de uma sec¢do transversal com relacao

~

a 3 sdo transformados para os correspondentes deslocamentos relativos a R (v,w,[3,7) pela

transformacao ortogonal:

{a}=[Rlp} (3.01)
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com,

\% %
W w
= = 3.02
af=1, {r} 5 (3.02)
r 14
cos@t —sin ot 0 0
[R] B sinwt  coswt 0 0 (3.03)
0 0 coswt —sin wt '
0 0 sin ot coswt

onde, {q} € o vetor deslocamento relativo ao sistema de coordenadas fixo, {p} € o vetor
deslocamento relativo ao sistema de coordenadas rotacional e [R] é a matriz de transformacao
ortogonal. A figura 3.02 mostra a geometria e a obtencdo da matriz de transformacdo de

coordenadas, aqui denominada matriz de transformacao [R].

W cosOt

¥ cosot

psenomt

-y sen@t

oW senot
Peosot

Figura 3.02: Transformacio de coordenadas entre os sistemas de referéncia inercial e rotacional.
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Os graus de liberdade V e W sdo os deslocamentos na dire¢do horizontal Y e direcdo vertical
Z, respectivamente; e B e I' sdo os deslocamentos angulares aos eixos Y e Z, respectivamente. O
mesmo vale para os graus de liberdade de deslocamento (v,w,[3,y) referentes ao sistema de

coordenadas rotacional ‘R .

E, para uso posterior, as derivadas de primeira e segunda ordem da equagdo 3.01 sdo,

{a}=o[s)ip}+ [R](p) 3.040) {}=[Rl{p}- 0 {p))+ 20s)p}  (3.04b)
onde

—sinwt —cosmt 0 0
[S] - %[R] - Cof)wt _Si(r)l ” —Si(I)l ot —cc?s ot (3.05)

0 0 coswt —sinwt

Para efeitos de modelagem através do método dos elementos finitos, o sistema continuo é
dividido em um ndmero finito de elementos, os quais sdo conectados entre si por nés. E possivel,
entdo, realizar o cédlculo da energia cinética (77), energia de deformacdo (Ui) e o termo de
dissipacdo de energia (Ri) de cada elemento i, em funcdo dos deslocamentos dos nés em sua
fronteira. Portanto, para uma estrutura com N elementos, a soma das energias de cada elemento

determina a energia estrutural global.

T=>T, U=>U, R=>R, (3.06)

A energia cinética, a energia de deformacdo e o trabalho das for¢as ndo-conservativas

globais sao,
Ly .
T=_{¢)'M] {d) (3.07)
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Com a aplicacdo da equacdo de Lagrange (Eq. 3.08), é possivel obter a equacdo de
movimento do sistema completo. Esta metodologia foi utilizada por diversos autores na literatura,

como Lallane e Ferraris (1998).

T o oU OR
i 8. - + +—=F,, parai=1,2,..,N (3.08)
di\ 0q; dq; 0q; 04,

1

em que ¢; € a i-ésima coordenada generalizada e F; € a forca generalizada atuando na direcdo da i-

ésima coordenada generalizada.

A equagdo de movimento do sistema completo €, portanto,

M Jig@)}+ [Cla(0)i+ [K Ka(0); = {F ()] (3.09)

onde,

[M], [C] e [K] sdo as matrizes globais de massa, amortecimento e rigidez, respectivamente.

{F} € o vetor de excitacdo.

{q} € o vetor dos graus de liberdade, ou ainda, o vetor deslocamento relativo ao sistema de

coordenadas inercial.

A seguir sdo apresentadas as modelagens dos componentes do sistema, ou seja, elemento de
disco rigido, elemento de viga e mancais, além da excitagdo por desbalanceamento de massa.
Duas formulagdes sdo apresentadas para o elemento de viga, ambas para o modelo de viga de
Timoshenko (com cisalhamento transversal), contudo, a primeira representa uma viga de sec¢ao

cilindrica, enquanto a segunda, um elemento de viga cOnico.
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3.1 Elemento de Disco Rigido

As equacdes de movimento do disco sdo apresentadas por Nelson e MacVaugh (1976),
considerando um disco rigido, cujo centro de massa coincide com a linha de centro eléstica do
rotor. A equacdo de movimento, resultante da aplicacdo da equacdo de Lagrange e, referenciada

no sistema inercial (X,Y,Z), assumindo-se uma restricdo da velocidade de rota¢do propria como

constante, ¢ = Q, é:

(74, ]+{M, gl -<chg =IF) (3.10)

O vetor deslocamento {q} foi apresentado anteriormente na equacdo 3.02. As matrizes de

inércia translacional [MT], de inércia rotativa [M | e giroscopica [G] sdo dadas por,

m 0 0 0 00 0 0 00 0 0
0 m 00 00 0 0 00 0 0
M,]= M, ]= G|= 3.11
[T]OOOO[R]OOJ,O []OOO—JP @1
0 0 00 00 0 J, 004J, O

onde, m € a massa do disco e J; e J, sdo os momentos de inércia transversal (ou diametral) e

polar. Para uma coroa circular, ou elemento de viga tubular, esses momentos de inércia sao,

J, =ém[%(Df +D? )+ LZ} J, = %m(Df +D}) (3.12)

Para um elemento de disco de espessura infinitesimal, ou seja, comprimento L =0, temos

J,=2J, (3.13)
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Esta aproximacdo € vélida para elementos de disco, ou seja, elementos cilindricos onde a
dimensdo do diametro predomina consideravelmente sobre a dimensdo do comprimento axial do

elemento.

3.2 Elemento de Viga Cilindrica

Um elemento de viga tipico, com sec¢do transversal uniforme circular (localizado entre
seus nds i e j), cujo equacionamento € apresentado neste trabalho, foi baseado nos trabalhos de
Nelson e McVaugh (1976) e de Nelson (1980), sendo desenvolvido no sistema de coordenadas
inercial. O elemento de viga de Timoshenko apresenta quatro graus de liberdade por nd, sendo
dois de translacdo e dois de rotacdo. Este elemento engloba os efeitos das inércias de translagcdo e
de rotacdo, momentos giroscopicos, energia eldstica de flexdo, carregamento axial, torque axial,

energia de deformacdo por cisalhamento e amortecimento interno.

A figura 3.03 apresenta uma representacdo esquematica de um elemento de viga com suas

coordenadas e graus de liberdade.

Figura 3.03: Elemento de viga e suas coordenadas cartesianas.
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E importante notar que os deslocamentos (V,W,B,I') além de serem func¢do do tempo,
também o sdo da posicdo axial s ao longo do eixo X do elemento. O vetor deslocamento no

sistema fixo, para o elemento de viga apresentado, é:

{Q}T Z{Vi W, B IV, W, B, F/‘} (G.14)

A translacdo da linha de centro da seccao transversal, negligenciando o movimento axial, é

dada por dois deslocamentos (V,W') que consistem de uma contribuicdo (V,,W, ) devido a
flexdo e uma contribui¢do (V_,W_) devido ao cisalhamento. A rota¢do da sec¢do transversal é

descrita pelos angulos de rotacdo (B,I") os quais estdo associados com a deformacgdo por flexao

do elemento pelas equacdes:

B:—aW‘” F:—av‘” (3.15)
Os Os

{V(”)}[xv(s)]{q(r)} G.16)

onde a matriz de restricdo espacial € dada por

MG [wve 0 0 v, wi 0 0y,
[\P(S)]{[‘PW(S)]}{O vi v, 00y, -y, 0} G1

e € uma matriz de fungdes de forma de deslocamentos translacionais. As fun¢des de forma

individuais, v,(s)=a,(s)+ ®pB,(s) para i = 1, 2, 3, 4, representam os modos de deslocamento

estaticos associados com deslocamento unitario de uma das coordenadas da extremidade com

todas as outras coordenadas restritas a zero. As fungdes a,(s) sdo associadas com a energia de
deformac@o por flexdo e as fungdes S, (s) sdo devidas a energia de deformacdo por cisalhamento

de uma viga de Timoshenko. Estas fungdes sdo apresentadas no Anexo A.
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Portanto, as rotagdes podem ser expressas da seguinte forma:

{B(S”;}:[@(s)]{q(r)} G.18)

_[CDB(S) 10 -¢ -9 0 0 —-¢; ¢ O
[CD(S)]{ _Lbl 0 0 44 0 04 e

representando a matriz de funcdes de forma de deslocamentos rotativos. As funcdes de forma
individuais, ¢,(s)=¢,(s)+®3,(s) para i = 1, 2, 3, 4, representam fungdes de forma de rotacio
estdticas associadas com deslocamento unitario de uma das coordenadas da extremidade com
todas as outras coordenadas restritas a zero. As fungdes ¢,(s) e &,(s) estdo relacionadas a flexdo

e a deformacgdo por cisalhamento, respectivamente, para uma viga de Timoshenko e também sdo

apresentadas no Anexo A.

As equacdes dos elementos podem ser determinadas pela integral de balanco de energia,

1=[(T-U+W)r (3.20)

g
Para deslocamentos virtuais, ou ainda, alteracdes virtuais de configuracdo do elemento

estrutural, as equacdes de movimento sdo determinadas, no equilibrio, pela relacao:

Téﬁ—UkuT&Mﬁ:O (3.21)
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onde T e U sdo, respectivamente, as energias cinética e potencial do elemento e W representa o
trabalho virtual realizado pelas forcas ndo-conservativas, forcas de amortecimento, além de

qualquer outra ndo contabilizada na fun¢do de energia potencial.

A energia do elemento completo é obtida pela integracdo das equacdes acima ao longo do

comprimento do elemento, sendo cada termo dado por,

7=l [, 1+ v, Dla}- Y (l)+[e g} 622)
v =la) (&, )- [k, )-[&, Dla) (3.23)
W ={5q}" ({F. }cos Qt + {F, }sin Q) (3.24)

Sendo {F.} o vetor das componentes horizontais e {F;} o vetor das componentes verticais

das forcas externas.

A aplicagdo do Principio Estendido de Hamilton, com energia e trabalho, produz a seguinte

equagdo de movimento para o elemento finito, utilizando-se a restricdo da velocidade de rotacao

prépria constante, ¢ =Q,

(71, ]+ [m Jfg) - (@lG]+ [ g+ (&, 1=K, ]- (&, Digh={F) (3.25)

onde,

[M7] é a matriz de inércia de translagdo do elemento;
[Mg] € a matriz de inércia de rotacdo do elemento;
[G] € a matriz giroscOpica do elemento;

[C] é a matriz de amortecimento interno do elemento;
[K3] € a matriz de rigidez de flexdo do elemento;

[K4a] € a matriz de rigidez axial do elemento;

[K7] é a matriz de rigidez torsional do elemento;
24



{F} € vetor de forca externas no elemento.

Esta equacdo relaciona o movimento do elemento no sistema de coordenadas fixo e todas as
matrizes sdo simétricas, com excecdo da matriz giroscopica [G] e da matriz de rigidez torcional
[K7], que sdo anti-simétricas. Esta equagdo € a mais completa, envolvendo os termos associados
as deformacdes torsional e axial, as quais ainda ndo estdo consideradas no presente modelo. As
matrizes do elemento e os vetores de forca incluem o efeito da deformacgdo por cisalhamento
através do parametro @ (equacdo 3.26), com exce¢do das matrizes de rigidez axial e torsional. Se
os efeitos do cisalhamento sdo ignorados, o parametro @ ¢é nulo e o0 modelo torna-se idéntico a

uma viga Euler-Bernoulli.

® =12EJ, y /GAI (3.26)

onde, £ € o mdédulo de Young do material, G € o médulo de elasticidade transversal, J; € o
momento de inércia transversal, [ € o comprimento, A € a drea da seccdo do elemento e y o fator

de cisalhamento.

O fator de cisalhamento y pode ser calculado a partir do coeficiente de poisson v do
material. Para uma secdo circular com didmetro interno ndo nulo (coroa circular), o fator de

cisalhamento pode ser calculado de acordo com Cowper (1966).

= 6(1+u)1+m2)2
(7+60)1+ ) +(20+ 120}

(3.27)

onde m € a relagdo entre o raio interno r e o raio externo R, m =r/R.

As matrizes do elemento de viga cilindrico encontram-se no Anexo B, com excecdo da
matriz de amortecimento. E importante observar que o amortecimento estrutural a ser
considerado € do tipo proporcional as matrizes de massa e rigidez do elemento, dado pela relacao
(3.28). Para eixos de material metdlico, o valor de o € usualmente zero, e o valor de € um valor

estimado, que depende do material do eixo (WEIMING e NOVAK, 1996; SANTANA, 2009).
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[R]=a[M]+ BK] (3.28)

Quando os valores do amortecimento proporcional sdo fun¢do de o, espera-se que as
freqliéncias de ressondncia e os modos de vibrar em altas freqiiéncias sejam amortecidos,
predominando os modos em baixas freqii€ncias e, ao contrdrio, para quando o amortecimento

depender primordialmente de .

3.3 Elemento de Viga Conica

Um modelo linear para andlise dindmica de rotores foi desenvolvido por Genta e Gugliotta
(1988), baseado em um trabalho anterior dos autores (GENTA et al.,, 1984). Este modelo é
baseado no método dos elementos finitos e inclui uma formulagdo consistente das matrizes, para
elementos de viga de seccdo axissimétrica constante, apresentando dois graus de liberdade

complexos em cada no.

A figura 3.04 apresenta uma viga conica anular com didmetros, externo e interno, variando

linearmente.

v

by

v

Figura 3.04: Elemento de viga cénico.

26



Com a notacdo apresentada na figura, a expressdo para a drea A e para os momentos de

inércia diametral J; e polar J, da seccdo transversal sdo,
AV)=A e+’ (3.29)

Jl(v) :Jﬁ(l+0@v+@v2+}/2v3 +5Zv4) J, =27, (3.30)

onde os coeficientes sdo apresentados no Anexo C e a coordenada adimensional v é,

v=% (3.31)

Os deslocamentos da viga podem ser expressos, em notacdo complexa (Genta, 1985),

como,

fz)= { jf;} - m{c‘z} (3.32)

O vetor {7} listando as coordenadas complexas generalizadas &,

{q}T = [yi’¢zi’ yj’¢zj ]+i[zi s Pyio Zj’_(b)j] (3-33)

As funcdes de forma sdo baseadas na formulacdo usual para um elemento de viga de
Timoshenko e sdo apresentadas no Anexo D. Estas funcdes estdo em razdo do parametro @
(equacdo 3.26), que pode ser computado pela utilizacdo das propriedades geométricas A, J; e y da
seccdo transversal, no centro do elemento. O fator de cisalhamento y é dado pela equacdo 3.27.
Os efeitos contemplados por esta formulacdo sdo: inércia de translacdo, inércia de rotacado,
momentos giroscOpicos, amortecimento proporcional, e rigidez relacionada a flexdao, ao

carregamento axial e ao cisalhamento.
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Mesmo quando as matrizes do elemento forem obtidas em notagdo complexa, que € mais
adequada ao estudo da velocidade angular de sistemas axissimétricos, o elemento proposto pode
também ser utilizado para sistemas nao-axissimétricos, ou ainda, onde a presenca de mancais
hidrodindmicos introduz assimetrias nas matrizes de rigidez e amortecimento. Usualmente,
utilizando-se uma notacio baseada em coordenadas fisicas, os graus de liberdade sdo listados na

ordem a seguir,

{Q}T = [yl' DYy 2im Py 2 ’_¢,\y'] (3.34)

e a equagdo de movimento pode ser escrita como,

i gl e[l o) el ) -} oo

As matrizes do elemento sdo apresentadas no Anexo E e sdo todas simétricas quando em
coordenadas complexas. A matriz giroscopica tem a particularidade de ser proporcional a matriz
de inércia de rotacdo e a matriz de amortecimento estrutural é proporcional somente as matrizes
de rigidez relativas a flexdo e ao cisalhamento.

Contudo, conforme a equagdo 3.35, as matrizes de momentos giroscopicos e de
amortecimento interno estrutural sdo anti-simétricas quando se referem as matrizes do sistema

completo.
3.4 Mancais

Sempre que duas partes tém movimento relativo, estas constituem um mancal por
definicdo, independentemente de seu formato ou configuracdo. Em um sistema rotativo, estes sao
os dispositivos responsaveis pela ligacdo entre a parte mével e a estrutura fixa. Além de
absorvedor de vibragdes, outra importante fun¢do dos mancais € o de guiar ou restringir graus de

liberdade durante a movimentagdo do eixo, dissipando o minimo de energia possivel.
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O uso de materiais para separar as duas superficies em contato, em movimento relativo, é
amplamente utilizado e conhecido pelo termo lubrificacdo. Esse termo estd associado a
introducao de um filme de fluido entre as superficies que apresentam movimento relativo entre si,
com o objetivo de evitar o contato direto entre as partes solidas. Dessa forma, o dleo altera o

atrito seco, entre duas superficies sélidas, para atrito viscoso entre as superficies sélidas e um

fluido.

A figura 3.05 esquematiza a presenca do fluido em um mancal hidrodinamico. No inicio do
movimento desses mancais, ocorre contato direto entre o eixo e as paredes do mancal. Com o
movimento relativo entre as partes sélidas, o fluido é forcado para a regido inferior do eixo
devido as for¢as de cisalhamento geradas pelo eixo de rotacdo. Esse fato origina altas pressdes na
superficie do mancal, as quais suportam o peso préprio do rotor, € previnem o contato entre o
eixo e os mancais que o suportam, prevenindo e reduzindo, conseqiientemente, o desgaste e as

falhas em méquinas rotativas.

- 7

Figura 3.05: Representacio de um mancal hidrodindmico (MACHADO e CAVALCA, 2009).

Tapia (2003) afirma que a caracterizagdo dos mancais hidrodindmicos e do seu filme de
6leo tem por objetivo fornecer suporte numérico para a quantificacdo das forcas transmitidas por
estes componentes, forcas estas causadas pelo peso proprio do rotor, acrescida de um
desbalanceamento residual deste, e eventualmente, por outras fontes de excitagdo externa, por
exemplo. Isto € feito para que se conheg¢a o comportamento do sistema estudado, neste caso, um
rotor suportado por mancais hidrodindmicos, caracterizando os modos de vibrar deste sistema

(suas freqii€éncias naturais e formas modais).
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Machado e Cavalca (2009) acrescentam que a equivaléncia entre o filme de 6leo e conjunto
de molas e amortecedores equivalentes faz uso de equacdes linearizadas simples, cujas respostas
obtidas coincidem, em um nimero expressivo de casos, com sistemas reais estudados. Entretanto,
o estudo dos coeficientes dinamicos € uma tarefa complexa, para a qual muitos pesquisados t€m
dedicado esfor¢os para a resolucdo (LUND, 1987; WANG e KHONSARI, 2006; MERUANE e
PASCUAL, 2008; MACHADO e CAVALCA, 2009).

Para modelar os mancais hidrodindmicos, utilizou-se o modelo proposto e implementado
por Machado e Cavalca (2009) e, integrado ao pacote computacional Rotortest durante a
execucdo deste trabalho. Segundo esta metodologia, procura-se modelar o filme de o6leo
considerando o carregamento devido ao peso do rotor e as caracteristicas geométricas do mancal,
que definem a expressdo para a espessura do filme de lubrificante, responsavel, por sua vez, pelo
campo de pressdes e forcas hidrodindmicas de sustentacdo geradas. O lubrificante pode ser
discretizado por um modelo mola-amortecedor e a avaliagdo dos coeficientes é realizada através
das forcas de sustentacdo obtidas a partir da distribui¢cdo de pressdo. O método das diferencas
finitas ou o método dos volumes finitos foi aplicado para obter a solu¢do da distribuicdo de
pressdo (equagdo de Reynolds). Os autores estudaram os coeficientes dindmicos para diferentes

geometrias de mancais hidrodindmicos (cilindrico, eliptico, multi-lobular).

A equagdo bésica que descreve o comportamento do fluido lubrificante na folga radial do
mancal hidrodinadmico € a equacdo de Reynolds. A equacdo de Reynolds (1886) € a base da teoria
moderna da lubrificacdo hidrodindmica. Ao ser aplicada no estudo do filme de 6leo de mancais, a
solugdo desta equacdo fornece a distribui¢do de pressao no 6leo, ou seja, determina-se p(z,0) de
acordo com a geometria do mancal. Este campo de pressdo € a informagdo necessdria para a

resolucdo da maioria dos problemas bésicos na andlise de mancais hidrodindmicos.
A equacgdo de Reynolds pode ser obtida por duas maneiras: a partir das equagdes de Navier-

Stokes, juntamente com as equacdes de continuidade, ou a partir do principio de conservagdo de

massa.
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O fluido foi considerado Newtoniano, ou seja, a tensdo de cisalhamento do fluido é

proporcional a taxa de deformacdo. Desta forma, pode-se escrever que:

T.=pu— (3.36)
sendo u a viscosidade dindmica do fluido lubrificante.

A equacdo diferencial basica, que governa a distribuicdo de pressdao no filme lubrificante,

presente na folga dentro de um mancal radial, € chamada de Equagao de Reynolds.

i(h3a—pj+g(h3a—pj:6yU%+12y% (3.37)
ox ox ) 0z 0z ox ot

na qual 7 denota o tempo, x e z as coordenadas cartesianas, p a viscosidade absoluta do
lubrificante, U a velocidade tangencial na superficie do rotor e /& a espessura do filme de 6leo

(dada pela equacgdo 3.38).

Considera-se, conforme ilustrado na figura 3.06, um eixo circular de raio R, girando a uma
velocidade angular absoluta Q em um mancal cilindrico de raio R + f (onde f € a folga radial,
diferenga entre o raio do mancal e o raio do eixo) e comprimento axial L na direcdo Z. As
coordenadas do centro C do eixo sdo denotadas por x. € y. em um sistema inercial, cuja origem se
da no centro do mancal que € designado por O. A distancia entre o centro do munhio (eixo) € o
centro do mancal é definida como excentricidade e. Serd definida uma coordenada angular 6,

medida a partir da posi¢cdo de espessura maxima do filme (4, ), que se localiza onde a extensao

da linha CO corta a superficie do mancal em B.
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Figura 3.06: Geometria do mancal radial MACHADO e CAVALCA, 2009).

A espessura do filme de 6leo é:

h=f+ecosf=f(1+&cosh) (3.38)

onde € = e/f € conhecida como razao de excentricidade.

Sob condigdo de carga estdtica, o eixo opera no ponto do espaco dado pela excentricidade e
e pelo angulo de atitude ¢. Isto significa que, se a carga externa ndo variar com o tempo, a
posicdo do eixo também nido mudard. Em uma mdquina real, sempre haverd variagdes da carga
externa, ou efeitos internos como o desbalanceamento. Usualmente, estas cargas sao pequenas
comparadas com a carga estatica, de modo que o eixo move-se em uma pequena Orbita em torno

da posicdo de equilibrio.

As forgas calculadas no sistema de coordenadas movel sdo denotadas por for¢a radial F, na
direcdo da minima espessura de filme, e forca tangencial F, a 90° de F,, as quais também podem

ser calculadas no sistema fixo, denotadas por F; e F).

As forcas F, e F, devem ser relacionadas com as forgas externas aplicadas, como peso

proprio, forgas devido a engrenamento, no caso de multiplicadores ou redutores de velocidade, ou
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empuxo radial do vapor no caso de turbinas. Contudo, nesta andlise, o sistema mecanico estd em

equilibrio, e considera-se a carga externa w aplicada na direcao vertical para baixo.

Em um sistema de coordenadas x—y (sistema fixo) com origem no centro do mancal e o

eixo x sendo a direcdo em que a carga estdtica estd sendo aplicada (figura 3.07), as forgas de
reacdo originadas do filme de 6leo lubrificante, calculadas utilizando a solu¢do da equacdo de

Reynolds para a distribui¢do de pressdo, sao dadas por:

F, 12 0, [cos@
{F \}__ Lodir {sin Q}R‘”’ a (3.39)

Na equacdo 3.39 (MACHADO e CAVALCA, 2009), p é a pressdo gerada no interior do

filme de 6leo, R € o raio do mancal, L é o comprimento axial do mancal, z € a coordenada axial e
0 € a coordenada angular circunferencial, originada no sentido anti-hordrio, a partir do eixo x (de
acordo com a figura 3.07). A extenséo do filme de 6leo vai de 01 até 02 , onde ambos os dngulos

sdo funcdes de z. O referencial utilizado para obtencdo das forcas na equagdo 3.39 € apresentado

na figura 3.08, juntamente com a sua malha.

Centro do
Mancal

Curva de equilibrio
estatico (Locus)

Carregamento
Estitico |

Figura 3.07: Sistema de coordenadas (MACHADO e CAVALCA, 2009).
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do

Figura 3.08: Malha do mancal radial.

O lubrificante € discretizado num modelo mola-amortecedor (figura 3.09) e caracterizado

por coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento K e C, respectivamente.

Mancal Y

Filrr;e
de Oleo

Figura 3.09: Modelo para o filme de fluido nos mancais (MACHADO e CAVALCA, 2009).

Como pode ser observado, as for¢as de reacdo sao fungdes das coordenadas x e y, e da
velocidade instantanea do centro do eixo, x e y (“ponto” indica derivada no tempo). Uma vez
que, para pequenas amplitudes de deslocamentos, Ax e Ay, medidos a partir da posicdo de

equilibrio estético (x, e y,), a expansdo em série de Taylor até primeira ordem origina:

F. =F,+K Ax+ K Ay +C_ Ax+ C_ Ay
i ) (3.40)
F =F,+K Ax+K Ay +C Ax+ C Ay
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Os termos (Kxx e Kyy) e (Rxx e Ryy) sdo chamados coeficientes diretos de rigidez e
amortecimento, e os termos (Kxy e Kyx) e (Rxy e Ryx) sdo chamados coeficientes acoplados ou

cruzados (“cross-coupling coefficients”). Como (x, € y,) € a posicdo de equilibrio, entdo

F,, =0, enquanto que F, deve igualar a carga estética W .

Os coeficientes sdao as derivadas parciais avaliadas na posi¢do de equilibrio, dadas pela
equacdo 3.41 para K,y e Ciy. A andlise € realizada de forma andloga para os coeficientes

restantes.

k. =[5 c. | (3.41)
xy T ay . xy T ay . :

De posse de todos os coeficientes, a equacao de movimento para um elemento de mancal €,

[Clig}+ [k g} =1{F} (3.42)
onde,
kyy  kyw  kyg o kyp Cyv  Cyw  Cyp  Cyr
k k k k
[K]=| " fe B B (3430 [c]=|T v S S (3.43b)
kpy kpw kpg  kpr Cpv  Cpw Cpp Cpr
kry  kry kg kpp Crv Crw  Crg  Crr

sendo [C ] e [K ] as matrizes de amortecimento e rigidez, respectivamente, do mancal, em fun¢@do
da velocidade de rotagio do eixo, {g} o vetor deslocamento no sistema de referéncia fixo e {F} o

vetor de forcas de sustentacdo do mancal no mesmo sistema de coordenadas.

A modelagem matemdtica dos mancais aqui apresentada, e baseada no trabalho de
Machado (2009), apresenta o referencial local do mancal (figura 3.06), o qual rotaciona com
relacdo ao referencial inercial do sistema completo (figura 3.01). Desta forma, as equacdes 3.36 a

3.42, apresentadas nesta secdo, sdo consideradas no referencial inercial apresentado por
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Machado. Contudo, apesar desta rotacdo entre os sistemas de coordenadas, os coeficientes
calculados tém os seus valores e sinais mantidos. Os coeficientes com indices X e Y s@o inseridos
na matriz dos coeficientes do mancal nas posicdes referentes aos indices W e V, respectivamente,

das equagdes 3.43a e 3.43b.

O comportamento dos mancais em sua grande maioria é bem representado pela equagio
3.42, desde que o passo de freqiiéncia utilizado para o cdlculo dos seus coeficientes esteja de
acordo com o passo de freqiiéncia do rotor analisado, ou, alternativamente, poucos valores de

coeficientes podem ser extrapolados através de funcdes polinomiais.

3.5 Excitacdo por Desbalanceamento de Massa

Os termos de forca podem incluir massa desbalanceada, forcas de conexao, e outros efeitos
externos. Contudo, o desbalanceamento € conhecido como sendo uma das causas mais comuns de
vibragdo em mdquinas e esti presente, em maior ou menor grau, em praticamente todas as
maquinas rotativas. E considerada, ainda, a mais significativa fonte de excitacio de rotores. O
desbalanceamento gera uma forga centripeta, que atuard nos mancais e na estrutura de suporte da
mdquina. Tal forca é periddica (se medida de um ponto estaciondrio) quando a miquina estd em
operagdo, e gira na velocidade de rotacdo do eixo, sendo sua freqii€ncia de vibracdo, portanto,

sincrona (1x a velocidade do eixo).

Existem muitas causas para a existéncia do desbalanceamento em um rotor. Entre estas
estdo: a montagem incorreta, porosidade em pecas fundidas, densidade ndo uniforme do material,
tolerancias de fabricacdo, ganho ou perda de material durante a operagdo, acdes de manutencao,
troca de parafusos ou qualquer outro evento que afete a distribuicio de massa (PRABHU e
SEKHAR, 2008). Ou mesmo em um rotor balanceado, a condi¢do de balanceamento se deteriora
durante a operacdo de uma mdquina devido a varias razdes, como acimulo de residuos, corrosao,

erosdo e impacto de particulas.
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Um dos procedimentos de balanceamento em mdquinas rotativas envolve, basicamente, a
identificacdo da magnitude e da posicdo do desbalanceamento e aplicacio de uma massa
corretiva a 180° para compensar o desbalanceamento, o que resulta na aproximacgio do centro de
massa ao centro geométrico (linha de centro que une os mancais) e, conseqiientemente, em uma
operacdo mais suave da mdquina. Essa estratégia pode se repetir para vdrios planos de

desbalanceamento ao longo de uma maquina rotativa.

Na figura 3.10, & € a excentricidade, €2 € a velocidade de rotacdo prépria do eixo e F € a
forca de desbalanceamento concentrada no nd, sendo suas componentes nas direcdes horizontal e

vertical Fye Fz.

Figura 3.10: Excitacio por desbalanceamento de massa concentrado.

Quando o rotor gira, devido ao fato de o centro de massa nio coincidir com o centro de
rotacdo do elemento, forcas radiais centripetas sdo geradas no rotor. Em outras palavras, a
presenca do desbalanceamento da massa, como vetor girante, resulta em uma excitacdo
harmodnica. A massa residual 7 gira com velocidade (2, excentricidade £ em relagdo ao eixo de
rotacdo da peca; ¢ € o angulo inicial de desbalanceamento. Esta condicdo atuard somente na
velocidade sincrona para primeira harmoOnica, ou seja, quando a precessdao do rotor for

sincronizada com a rotacdo prdpria e, portanto, se uma resposta experimental possuir vibracdes
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em harmOnicas superiores, tal comportamento nio serd devido ao desbalanceamento (WOWK,

2000; RAO, 2001; XU e MARANGONI, 1994).

Segundo Lalanne e Ferraris (1998), para derivar a forca de desbalanceamento, é necessario
determinar a posicdo e velocidade da massa residual em relacio ao referencial inercial.

Determina-se, entdo, a energia cinética do ponto material e, conseqiientemente, a forca de

desbalanceamento:
cos(Qr + ¢)
in(Q
(F)= {7 Jeoscar + {1 Jinw =g "%+ o
0

sendo F, a componente da forca em cosseno e F; a componente em seno.
Temos que o desbalanceamento € aplicado aos graus de liberdade de translacdo do nd, nas

direcdes y e z.

3.6 Montagem da matriz global e Solucio do sistema

Com o modelo de cada componente do sistema rotativo, € possivel obter as equacdes
globais do sistema. As matrizes de cada elemento sdo agrupadas em uma matriz global e suas
posicdes nas matrizes globais estdo relacionadas aos graus de liberdade. Retomando equacdo
3.09, que € a equacdo dinamica global do sistema, apresentada novamente a seguir, considera

todos os graus de liberdade do sistema rotativo com N nés.

M Jig@)}+ [Cla(0)i+ [K Ka(0); = {F ()] (3.09)

{CI(Z)}: {V1 wW,B I, VW, B, T, . Vy, Wy By I, }T (3.45)
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A equacdo 3.09 € dependente do tempo 7. [M], [C], e [K] sdo as matrizes globais de massa,
amortecimento, giroscopica e de rigidez; {F(f)} € o vetor de todas as forcas externas atuantes no
sistema. O agrupamento das matrizes elementares na matriz global € realizado através da
superposicdo dessas matrizes. Neste agrupamento, os termos das matrizes elementares sdao
somados aos termos do mesmo grau de liberdade de outra matriz elementar. Apds realizar a
sobreposicao de todas as matrizes elementares, relativas aos elementos de eixo, mancais e discos,
obtém-se as matrizes globais. As forcas devido as falhas atuam nos GDL correspondentes ao n6

onde a forca estd aplicada.

O sistema € resolvido, neste caso, somente para a primeira harmonica. Considerando-se o
vetor deslocamento do sistema g(¢) e as forcas de excitacdo F(¢) variando de forma senoidal com

0 tempo, tem-se:

()i =1g, )" ={q, ™ e’
(FO) =17, o0 {5 o e

o o

(3.46)

em que {g} e ¢ sdo as amplitudes e fases das respostas do sistema e {F} e ¢ sdo as amplitudes e

fases das forcas de excitagdo, respectivamente.

ApOs substituir a primeira e segunda derivadas de ¢(f), com relacdo ao tempo, na equacao

3.09, obtém-se a equacdo de movimento no dominio da freqiiéncia,

(o’ [m]+ ja(c]+alc) + [k g, } = {7, } (347)

A solugdo do sistema de equacdes lineares resulta no vetor de amplitudes dos

deslocamentos.
A solucdo das reagdes em cada um dos nds do rotor para a determinag@o dos carregamentos

nos mancais, também chamada neste trabalho de Andlise Estética, € realizada pela equacdo 3.48,

a qual também € determinada pela solu¢do do sistema de equagdes lineares.
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[kYa}=1F., | (3.48)

A matriz de rigidez global [K] apresentada na equagdo 3.48 considera os mancais apoiados,
restringindo os graus de liberdade de translagdo desses nds. O vetor de for¢as equivalentes devido
as forcas e momentos externos e, especialmente, ao peso proprio do rotor, para um elemento de

viga, é:

0
q,L/2
—q,I> /12
0
{F,}= . (3.49)
q,L/2
q,1> 112

0

O vetor de forcas equivalentes é dado para os nds i e j do elemento de viga. O carregamento
linearmente distribuido no elemento de viga cilindrico, ¢,, definido em fun¢do da densidade p, da

aceleracdo da gravidade g e dos didmetros externo (D) e interno (d) é:

g, =P8 (D> - a?) (3.50)

Para um elemento de viga conico, os diametros foram considerados no centro de massa do

elemento, ou seja, em 3/4 do comprimento axial do elemento.
Esse mesmo vetor de forgas equivalentes, para um elemento de disco rigido, em funcdo do

carregamento ¢, ¢ dado na equacdo 3.51, onde o carregamento ¢, da expressdao 3.50 é ainda

multiplicado pela espessura do disco.
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{Feq}= b (3.51)

Neste trabalho, o diagrama de Campbell € constituido de curvas que mostram como variam
os autovalores do sistema em funcdo da freqiiéncia de rotacdo do rotor. Os autovalores do sistema

sdo obtidos a partir do problema de valor préprio.

O problema de valor proprio do sistema € definido pela representacdo da equacdo de

movimento do sistema rotativo na forma de espaco de estado:

. =14 g..}+1F..} (3.52)

Onde,

- el il
= { o

g t=ywBTVWBT |
G t=VWBFVWBT |

[/] é a matriz identidade. Em seguida, os autovalores A da matriz [A,.] sdo obtidos.

(4. (@)]-[rh(@) = {0} (3.54)
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3.7 Fundacao

Para completar o estudo do comportamento dindmico das maquinas rotativas, dentro do
escopo deste trabalho, € necessdrio determinar a interacdo entre todos 0s componentes
previamente descritos. Como seu comportamento ¢ significativamente influenciado pelo
comportamento de uma fundacdo (ou estrutura de suporte) flexivel, deve-se estudar a fundacdo
de modo que a maquina seja projetada para um limite de vibragdes aceitdveis, e ainda, a fim de

reduzir a energia vibracional transmitida ao solo (MAKRIS et al., 1997).

A modelagem matemadtica consiste em analisar o sistema completo rotor-suportes-fundacao
(figura 3.11) como dois subsistemas, separadamente: rotor-suportes e fundacio (WEIMING e
NOVAK, 1996). Dessa forma, cada subsistema € analisado e a resposta do sistema completo é
obtida unificando-se as respostas dinamicas dos subsistemas. O método das impedancias

mecanicas da fundagdo e o método das coordenadas mistas serdo apresentados nesta secao.

Rotor Rotor

Mancais Mancais Mancais Mancais

4 4
-Ff

Fundagdo Fundacdo Fundacdo Fundacdo

T AT

€l

Figura 3.11: Representacao de um sistema rotor-mancais-fundacado (CAVALCA, 1993).

Partindo do método das impedancias mecanicas (DIANA et al., 1982) utilizado para a

simulacdo de sistema completo, desenvolveu-se um novo método matemdtico, que consiste na
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modificacdo do primeiro método com relacdo a matriz das impedancias mecanicas, evitando,
deste modo, os problemas de ordem numérica quando da inversdo da matriz de flexibilidade. O
método das coordenadas mistas consiste em descrever o vetor dos deslocamentos dos nds de
conexao da estrutura, como varidveis independentes a partir de uma aproximagao modal (DIANA
et al,, 1988 e CAVALCA, 1993). Nessa transformacdo, € utilizado um vetor de coordenadas
mistas, fisicas para o rotor e generalizadas para a fundacdo, que descreve o comportamento do
sistema completo. Dessa forma, somente os modos que contribuem efetivamente na resposta do

sistema sao considerados.

A equacio do sistema rotor-mancais (CAVALCA, 1993) ¢ montada considerando a inércia

do rotor, amortecimento e rigidez do eixo, bem como os coeficientes dos mancais.

A R o A S S
Onde:

4,.q,.q, sdo os vetores de aceleracdo, velocidade e deslocamento do rotor;
G;-495-9; sdo os vetores de aceleracdo, velocidade e deslocamento dos nés de conexdo entre

rotor e fundagio;

M, ,C, ,K, sdo as matrizes de massa, amortecimento (com matriz giroscopica) e rigidez do

r? rr?

rotor;

M, ,C,,K, sdo as matrizes de massa, amortecimento e rigidez do filme de 6leo dos mancais;
F_ ¢ aforca externa devido ao desbalanceamento do rotor;
F, ¢ a forga transmitida da fundag@o ao rotor, através dos ndés de conexdo posicionados nos

mancais;

O indice r corresponde ao rotor, e o indice f corresponde aos nés conexdo do rotor com a

fundacdo.

A equacgdo de movimento da fundagao é,
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le J{‘lf 1))+ lcf J{‘?f ()f+ le J{‘lf (t)f= {Ff (t)) (3.56)

onde,
M;, Cy, Ky matrizes de massa, amortecimento e rigidez da fundacdo modelada por elementos

finitos;

gy vetor dos deslocamentos dos nds da fundacdo em coordenadas fisicas;

Para a resolugdo da equacdo acima no dominio da freqiiéncia, assume-se uma forca de

excitacdo harmonica:

o y=1F, Je™ (3.57)

Sendo a resposta da estrutura proporcional a excitagdo, os deslocamentos dos nds de

conexdo da fundacdo podem ser descritos como:

g, 1=la,Je™ (3.58)

A resposta dindmica da fundagdo, no dominio da freqii€ncia €, portanto,

(_ QZ[Mf]"r jQ[Cf]+ [Kf ]){qfo}: {Ffo} (3.59)

Segundo Cavalca (1993), para resolver a equacdo de movimento do sistema completo, é

definido um vetor de coordenadas generalizadas para a fundacgdo, utilizando a aproximacgao

modal definida pela seguinte equagdo:

la, }=[@]p} (3.60)

p é o vetor de coordenadas generalizadas e [®@] é a matriz modal (ou matriz dos modos préprios

da fundagdo).
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A aproximacdo modal permite a diagonalizacdo das matrizes de massa e rigidez da
fundacdo, através da matriz modal, devido a ortogonalidade dos modos préprios de vibrar. A
utilizacdo das coordenadas modais tem a vantagem de dispensar a inversdo da matriz de
flexibilidade para se obter a matriz de impedancia mecanica da fundacdo. Vale destacar que a
matriz de amortecimento estrutural da fundacdo serd diagonalizada pela matriz modal somente se
o amortecimento estrutural for do tipo proporcional as matrizes de massa e rigidez da fundagdo

(equacdo 3.28).

Os parametros modais da fundacdo podem ser obtidos experimentalmente, através de
técnicas cldssicas de andlise modal. A equacdo de movimento para a fundagdo, em coordenadas

principais, é:

b J )+ le, Jioteh+ i, N} = o] {F, | (3.61)

onde, [my], [r7] e [k sdo as matrizes diagonais de massa, amortecimento e rigidez em
coordenadas principais e p € o vetor de coordenadas principais associadas aos modos da

fundacdo.

Substituindo Fy na equagdo 3.57, e desprezando a inércia do filme de 6leo ([My] = [0]),
obtém-se a equacdo de movimento para o sistema completo, em coordenadas mistas

(CAVALCA, 1993):

6 il el i il 0| 5

Considerando uma forca de excitagdo harmOnica {Fr}z F_e’™ e a resposta da estrutura

proporcional a excitacdo {{{q,}}} = { { }}em’, a representacdo da equacdo 3.62 no dominio da
p P,

freqiiéncia torna-se:
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. qm
Fosfule jolel+ D -t ey
A equagdo acima pode ser escrita como:

[E@.p)lz,}=1{F,} (3.64)

[]E—? (Q, p)] ¢ a matriz elastodindmica modificada do sistema completo rotor-suportes-fundagao;
{Z ) }: {{{ 0 }}} é o vetor das coordenadas mistas;
p,

{qro/ € a amplitude da resposta em freqiiéncia das coordenadas fisicas do rotor;

{po} € a amplitude da resposta em freqiiéncia das coordenadas principais da fundacao.

A equacgdo 3.64 escrita na forma matricial é:

[£] [F] [} [F,)

Rotor

[G] [H] {p.} 0
Fundagao -

onde:

[£]l=-0*[m,, ]+ jalc, ]+[k, ]
[Fl=(ele, |+ &, le]
[G]=[o] (jQ[Cfr ] + [Kfr ])

[]=[e] (elc, J+ [k, Jlol+ (7(@. p))

(3.65)

Sendo [f (Q, p)] a matriz de impedancias em coordenadas generalizadas:
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[I_(Q’p)]:_Qz[mf]"‘ jQ[Cf]+ [kf] (3.60)

Uma vez obtidos os parametros modais da fundacdo, esta podera ser representada apenas
pelos modos mais significativos, presentes na faixa de freqii€ncias analisada, independentemente

do nimero de graus de liberdade associados aos pontos de conexdo (mancais).

O método das coordenadas mistas foi desenvolvido a partir do método das impedancias
mecanicas da fundagdo, o qual considera apenas as coordenadas fisicas, tanto do rotor quanto da
fundacdo. Neste caso, a equacdo de movimento do sistema completo, no dominio da freqiiéncia, €

dada por:

R AT o O A
A matriz das impedancias mecanicas [I(C2, p)] é dada em fungéio das matrizes de massa,

amortecimento e rigidez da fundacio no sistema de coordenadas fisicas,

[1(Q, p)|=-0*M, |+ jolc, |+ |k, ] (3.68)

Também neste caso, a matriz das impedancias mecanicas pode ser obtida
experimentalmente, ou ainda, a partir de um modelo por elementos finitos da fundacgado, seguido
pela andlise de modos préprios de vibrar, pois os deslocamentos nos pontos de conexdo da

fundacdo com o rotor devem ser representados pela aproximagdo da equacao 3.60.
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4 MODELAGEM COMPUTACIONAL

O pacote computacional Rotortest, como ja dito anteriormente, tem como objetivo a andlise
dindmica de sistemas rotativos, modelando, para tanto, seus componentes € suas interacoes. A
logistica das informacdes €, portanto, complexa, uma vez que diferentes componentes € modelos
podem ser utilizados. Este pacote computacional foi inicialmente desenvolvido por pesquisadores
na Itélia, no Politécnico de Mildo, e trazido ao Brasil pela pesquisadora Kétia Lucchesi Cavalca,
que entdo acabara de concluir seu doutorado no Departamento de Mecanica do citado Instituto,
gerando rotinas e novas abordagens em diversas etapas da modelagem do sistema completo.
Contudo, apds consecutivas migragdes de sistemas operacionais e plataformas computacionais,
decidiu-se por reestruturar completamente o programa, baseando-se na configuracao com a qual o
software era organizado. Os modelos de viga de Bernoulli foram substituidos por modelos de
viga de Timoshenko que levam em consideracdo o efeito de cisalhamento transversal, além do
efeito do movimento giroscopico. As rotinas de cdlculo e andlise dos mancais hidrodindmicos
também foram inteiramente desenvolvidas, utilizando ferramentas mais atuais e robustas. O
principal objetivo desta primeira versdo € construir uma base a partir da qual outros componentes
mecanicos, outros modelos de falha etc, possam ser implementados e integrados ao software de
modo organizado e padronizado. Portanto, neste trabalho, desenvolveu-se a configuracdo do
pacote computacional, a padroniza¢do da entrada e saida dos arquivos, a implementacdo dos
elementos de viga e de disco rigido, a excitacdo por desbalanceamento de massa concentrada, a
andlise estética e dindmica do sistema, inclusive a consideracdo da estrutura de suporte na matriz

global do sistema.

Buscando-se robustez, flexibilidade para incorporar novos modelos, confiabilidade nos
resultados, além de usabilidade e interface amigével, optou-se por estruturar o pacote em dois

blocos distintos:

e Interface: no pré-processamento, compreende a definicdo do problema e discretizacdo do
sistema e, no pds-processamento, a visualizacido dos resultados.

e Andlises: compreende o processamento dos dados e determinagdo dos resultados.
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A interface foi programada em Microsoft Visual Studio 2008, enquanto as rotinas de
andlise estdo na linguagem Intel Fortran 11.0. O fluxograma do programa Rotortest é apresentado
de forma reduzida na figura 4.01. O pacote computacional tem configuracio de modulos,
distintos, mas dependentes entre si. Esta estrutura € ilustrada pelo seguinte exemplo: para definir
um eixo de um rotor, é necessdrio escolher o material, a fim de representar suas propriedades
mecanicas nos equacionamentos das matrizes do elemento; este material, contudo, deve ser

previamente definido no respectivo médulo de Materiais.

| 4! O

Analise Suportes |—» Novo Abrir 01 Abrir 02 Abrir 03 ‘
.
Tela Inicial Rotor v
cond. operagao Visualizar Coeficientes
calculados
A
Suportes

Material cond. operagéo
cond. processamenlo |

Visualizar Coefrcienles]
frequéncia analise

modificados

A J

Lubrificante Processamento 1 Modificar Coef
Analise Estatica '

Q Analise Rotor ‘ 3

(An. Dinamica) Processamento 2
Coeficientes Suportes

Eixo CS
Rotor
Suporte frequéncia anéalise
Fundacgéo Processamento 3 Processamento 4
! Interpolar Coeficientes Anélise Dinamica
Sistema
(montagem)

Figura 4.01: Fluxograma do pacote computacional Rotortest.

Ainda de acordo com a figura 4.01, nota-se que a fase de processamento, € subdividida em
quatro etapas. A primeira € a determina¢do do carregamento estdtico nos mancais, carregamentos
estes que sdo de fundamental importancia na fase seguinte, de determinacdo dos coeficientes

equivalentes de rigidez e amortecimento dos suportes. A terceira fase trata da interpolacdo dos
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coeficientes dos suportes para a faixa de freqiiéncia de andlise do rotor, ao passo que a quarta e
ultima fase, € a determinacdo do comportamento dindmico do sistema considerado. A seqii€ncia
seguida para os processamentos, seqiiéncia esta crescente, estd demonstrada no fluxograma do
programa pelas marcacdes coloridas. Estas fases do processamento sdao detalhadas em

fluxogramas no decorrer deste capitulo.

A dependéncia dos médulos entre si € patente nas figuras que mostram a interface, uma vez
que, para possibilitar a montagem do sistema, deve-se previamente criar pelo menos um eixo e
um mancal. A montagem do sistema trata, portanto, dos dados construtivos ou fisicos de eixos e
suportes, além da consideracdo de excitacdes agindo neste sistema. Posteriormente, os dados de
freqliéncia de andlise, de condi¢des de operacdo e de processamento sdo requisitados ao usudrio,

de acordo com a figura 4.01.

As interfaces contendo os médulos dos Materiais, Suportes, Eixos, montagem do Sistema e

das Condi¢des de Processamento do suporte sdo mostradas nas figuras 4.02a a 4.02e.

Material £
Arguive Exibir Ferramentas Ajuda
—Exibir————— [ Feramentas — [ Propriedades
MNome Im
Frimeira Inserir
Maédulo de Elasticidade (E) |21[] [GP3a]
Madulo de Elasticidade I—
Antenor Transversal (G} 75.8 [GPE]
Editar Densidade [7860 [kg/m~3]

Faosteno
L Coeficiente de Poisson IU_EB

ltima Excluir Confirmar | Cancelar |

Figura 4.02a: Interface — médulo de Materiais.
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Arguivo  Exibir

Mancal Multilobular

Ferramentas  Ajuda

—Geometra

Labulos

Esquematizacdo do Mancal

L1 ;
o0

Diametro do Eixo
Folga Radial

Largura do Mancal

18 (8]
Rasgo Axial |25 "
Pré-carga |0.45
Canfirmar Cancelar |

—
[0 [mm]
[0 [microns]
0 (mm]

Figura 4.02b: Interface — médulo de Suportes, mancal multi-lobular.

Programa Rotortest 1.0 - versao beta

Arquivo Yisualizacdo  Ajuda

Laboratériode Miguings Aotativas

Arquivo Exibir Ferramentas  Ajuda

—Ferramentas — —Propriedades

flag Elemento |Disco Rigido vl

Dia. Externo né i [mm]

Dia. Externo no j ID [mm]
Comprimento |4? [mm]

Confirmar |

Insenr

Editar

Excluir

L

Material Im
Dia. Intemo na i |0— [mm]
Dia. Intemo no j IU— [mm]
Concehrﬁz::;: |2'3 ka]

Cancelar |

Visualizacdo

=101 x|

Programa Rotortest, versdo 1.0 beta. Inicializando...
Carregando Materiais...

Carregando Lubrificantes...

Materiais...

Encerrando Materiais.

Figura 4.02c: Interface — médulo de Eixos.
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Arguivo Exibir Ferramentas Ajuda

—Ferramentas

Eixo—— Mancal ——— [ Selode fluxo—— [ Excitagdo—

Acoplam. - | Insenr | Inserir | Inserir | Inserir |
Fundacéo | Execluir | Excluir | Excluir | Excluir |

[T Coef. Manual
Propriedades da Visualizacdo
" Rotor & Eixos A |
—Visualizacdo
1
y X
----- - T - === == == F == S——

Figura 4.02d: Interface — médulo de montagem do Sistema.

E=l frmAnalSuporte_MancAX

Cond. Operacaa Propr. Processamento I

Metodo Mumetico ]Diferencas Finitas

&
Temperatura ]Unifurme j

“alor Inicial ]
para ho 1 ]1D [mictons]

“alor Inicial

para ho 2 20 [microns]
Disténcia entre ,““"‘_‘ arro velocidade 1‘-“"—
pontos em -t- 0.003 (para “F) LE06

Disténcia entre -
pontos em theta 0.009 erro presséo 11E-11

EX oo s [radis]

¥  Calcular

Confirmar J Cancelar I

Figura 4.02¢: Interface — moédulo das Condicoes de Processamento, mancal multi-lobular.
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Os fluxogramas para cada um dos processamentos sdo apresentados a seguir:

Montagem da matriz de rigidez do rotor

v

Montagemdo vetor de forcas, devido
aopeso estatico e forcas estaticas

i

Condicéo de contorno apoiadonos mancais:
Montagem de nova matriz de rigidez

¥

Determinacao do vetor de deslocamentos:
Resolucao do sistema linear [K]*{U}={F}

i

Montagem da matriz de rigidez do rotor

4

Montagemdo vetor de deslocamentos, com
deslocamentonulo nos mancais

{

Determinacéo do vetor de forcas:
Multiplicacéo de matrizes {F}=[K]*{U}

Figura 4.03: Fluxograma do algoritmo de Processamento 1 — Analise Estatica.

Para a Andlise Estdtica do rotor € necessario a montagem da matriz de rigidez, do vetor de
forcas devido ao peso estdtico, entre outros passos (figura 4.03), para que os carregamentos nos
mancais possam ser determinados. Para resolver os sistemas lineares das equagdes 3.48, utilizou-
se a fungdo LIN_SOL_GEN_INT da biblioteca IMSL do FORTRAN e, para a multiplicacdo de
matrizes, foi escolhida a funcio MRRRR_INT da referida biblioteca.

A figura 4.04a mostra a légica utilizada no célculo dos coeficientes equivalentes dos
mancais, onde ha possibilidade do usudrio calcular os coeficientes referentes a somente um
mancal, sendo esta avaliacio de grande valia, caso seja necessdrio mudar as condigOes de
operacdo e de processamento deste mancal, economizando tempo computacional, que seria
desperdicado no cdlculo de coeficientes que nao sdo necessdrios calcular. As subrotinas de
célculo dos coeficientes dos mancais estdo sendo desenvolvidas, com exce¢do da subrotina

referente ao mancal multi-lobular MACHADO, 2009) que esta operacional (figura 4.04b).
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parai=1atén

calcular coeficientes

tipo mancal

—>{ Segmentado }—

= Multi-lobular (Cilindrico, Eliptico e Trilobular) —

Coeficientes equivalentes
Ldcus

] Rolamento Distribuicao de pressdo
Distribuigdo de ternperatura

4>< Axial }7

— Manual —

Figura 4.04a: Fluxograma do algoritmo de Processamento 2 — Coeficientes dos Suportes.

Mancal multi-lobular

Georetria
Cond. operacéo
Frequéncia andlise

Padrao Presséao Estatico

_ Resolu;déirioaotfﬁ MVE | > Algoritmo de resolugo da pressio [« S
Convergéncia: Direto, Relaxagdo ¥
N Campo de presséo > Erro_campo_pressdo ?
Yerficar condicdes de equilibrio N
‘_l— Forgas hidrodindmicas «
s
Padrao Pressao Dinamico ‘
Métodos ) - N
— Resolugdo: MDF, MVF | Algoritmo de resolugdo da presséo [« 3
Convergéncia: Direto, Relaxagéo 3
Campo de presséo —> Erro_campo_presséao ?
Coeficlentes
Kyy, Kyz, Kzy, K ) ) . M
Cﬁ C;lr(: Cg szi g — Fargas hidrodindmicas +

Figura 4.04b: Fluxograma do algoritmo de Processamento 2 — Coeficientes dos Suportes -, mancais multi-
lobulares.
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Para a modelagem dos lubrificantes e inclusdo de seus efeitos na dindmica do rotor, adota-
se procedimento semelhante ao utilizado para a caracterizagdo das propriedades mecanicas dos
materiais, onde o usudrio dispde de algumas possibilidades de modelagem da viscosidade do

fluido.

A terceira etapa de processamento trata da interpolacdo dos coeficientes equivalentes de
rigidez e amortecimento dos suportes, pois por questdes de custo computacional, os mancais sao
avaliados em menor nimero de freqiiéncias que o sistema, a intervalos maiores entre as mesmas.

Para a interpolacdo, utilizou-se da fun¢do CSIEZ_INT da biblioteca Intel IMSL.

Leitura dos coeficientes (muodificados ou
calculados) para a faixa de analise do suporte

|

parai=1atén

Faixa de analise do
suparte igual & do
rotor?

Interpolar coeficientes

Salvar coeficientes +

Figura 4.05: Fluxograma do algoritmo de Processamento 3 — Interpolacio dos Coeficientes dos Suportes.

A andlise dindmica do sistema (Processamento 4) permite ao usudrio que condi¢cdes de
contorno sejam impostas aos nds de suporte (mancais e selos de fluxo), sem a necessidade de que
os dados dos mancais e da fundag@o sejam conhecidos. Esta primeira aproximagdo do problema

possibilita que andlises qualitativas sejam realizadas.
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Numa andlise mais completa, tanto os suportes quanto a estrutura de suporte podem ter sua
influéncia considerada na dinimica do sistema, conforme mostra o fluxograma da figura 4.06. E
interessante notar que a fundacio experimental pode ser incluida na resposta dindmica do sistema
rotativo através ou do método das Coordenadas Mistas ou da Impedancia Mecanica. Com os
resultados obtidos, é possivel construir os graficos de amplitude e fase em fun¢do da freqii€éncia
para os graus de liberdade considerados, assim como a deformacdo operacional do rotor e o
diagrama de Campbell. As funcgdes utilizadas da biblioteca IMSL do Fortran sdo:
LIN_SOL_GEN para a resolugdo do sistema de equacdes lineares, LINRG_INT para inversao de
matrizes, MRRRR_INT e MCRCR_INT para multiplicacgdo de matrizes, EVCRG_INT e
EVCCG_INT para a determinagdo dos auto-valores e auto-vetores do sistema. Convém destacar
que os auto-valores e auto-vetores, na presente versdo do software, ndo sdo obtidos para os

sistemas com fundagao pelos métodos das coordenadas mistas e das impedéancias mecanicas.

—— Engastado

Montagem da matriz din&mica
» Resolugao do sistema S
Auto-valores e Auto-vetores

- Man cal longo

Rigida

o Tipo - -~ Mancal curto
ﬁﬁﬁﬁﬁﬁﬁ andlise?

o,

™

Parametros
Concentrados

— Livre

Impedéancia Experimental
Mecéanica
¢ —————
Y f’m Maédulo Fundacao
A Rotortest
Coordenadas | V| T
Mistas
Software MEF
{ex. Pro-E)

R R R T T T T TN T

Figura 4.06: Fluxograma do aléoritmo de Processamento 4 — Analise Dinamica.

Finalmente, ¢ importante aqui apresentar algumas razdes fundamentais que estimularam o
desenvolvimento e aprimoramento desta versdo do pacote computacional no grupo de pesquisa

do laboratério de maquinas rotativas.
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Existe hoje uma retomada, crescente e promissora, em temas associados a problemas
presentes em mdaquinas rotativas de pequeno, médio e grande porte, envolvendo setores
industriais que vao desde empresas voltadas a produ¢do de componentes automobilisticos, até as
conhecidas plantas de geracdo de energia, de diversos tipos, a saber, hidrelétricas, termoelétricas

e eoblicas.

Estas mdquinas, e seus componentes, possuem caracteristicas peculiares em seu
funcionamento, as quais se refletem em seu comportamento dinamico e, conseqiientemente, nos
problemas mecanicos a estes associados. Técnicas analiticas e experimentais estdo cada vez mais
proximas e elaboradas do ponto de vista técnico, o que exige uma forte e consolidada formacao
de base para abordagens mais desafiadoras e aprofundadas dos problemas associados a estas

mdquinas.

Assim sendo, considerou-se interessante a estruturacdo do pacote computacional
envolvendo praticamente todos os pesquisadores do laboratério, em contribui¢des distintas,
porém voltadas a0 mesmo objetivo comum, através deste trabalho de integracdo de sistemas do
tipo rotor-mancais-fundacdo. Desta forma, atingiu-se a difusdo uniforme do conhecimento de
base em modelagem de mdquinas rotativas, que agora podera ser transmitido as geracOes futuras
que utilizardo esta ferramenta, uma vez que o conteido envolvido é de comum dominio do grupo
de pesquisa. O pacote € estruturado de forma a receber novas contribui¢cdes e agregar novos

componentes ao sistema completo.
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5 VALIDACAO TEORICA E EXPERIMENTAL

A validacdo dos sistemas integrados na representacdo de grupos rotativos completos inicia-
se do ponto de vista da teoria bdsica envolvida nos modelos por elementos finitos aqui utilizados
na modelagem do eixo e dos rotores. Desta forma, partiu-se de uma fase preliminar de validacdo
onde, apdés a implementacdo computacional de cada modelo numérico, fez-se a verificacio
tedrica com elementos simples de viga, passiveis de solugdo direta através da teoria de resisténcia
dos materiais. Assim sendo, os modelos foram sistematicamente certificados em niveis de
dificuldade crescente, buscando a robustez da abordagem computacional. Desta forma, foram
realizados testes com condi¢des de contorno padrdao em resisténcia dos materiais, como viga
engastada, bi-engastada, bi-apoiada, assim como viga em balanco e hiperestatica. Todos os casos
foram avaliados pelo algoritmo computacional e pelos modelos analiticos da resisténcia dos
materiais. Posteriormente, a resposta dindmica do rotor Laval também foi obtida por simulagdo
numérica, analisando-se a influéncia do momento giroscopico na vibra¢ao de um rotor com disco
descentralizado e de um rotor com dois discos. Finalmente, para o mesmo rotor Laval, a
fundacdo, aqui modelada por um sistema massa-amortecedor-mola, pelo método das Impedancias
Mecanicas e pelo método das Coordenadas Mistas, foi introduzida no sistema e a concordancia

dos resultados foi analisada.

5.1 Analise Estatica

ApO6s a construcdo das matrizes de massa, rigidez, amortecimento e efeito giroscopico de
eixos e rotores por elementos finitos, é necessario avaliar as reagdes nos apoios, associadas as
diferentes condi¢cdes de contorno, onde o sistema girante € suportado por mancais. Estas reacdes
sdo fundamentais para integrar o algoritmo de cdlculo para inser¢do dos mancais no sistema

completo.
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Portanto, com o intuito de verificar o algoritmo de resolu¢do das reagdes nos apoios do
eixo, ou ainda, dos carregamentos nos mancais do rotor, aqui denominada andlise estitica,
simulacdes foram realizadas, cujos resultados sio comparados aos obtidos analiticamente pela
Resisténcia dos Materiais. Para esta comparacdo, utilizou-se somente a rigidez a flexdo do

elemento de viga.

Conseqiientemente, foram consideradas as matrizes de rigidez dos elementos de viga e de

disco rigido, e a superposi¢do das matrizes dos elementos para formar a matriz global.

Os sistemas de referéncia utilizados sao:

(A N A A

[ == S— : —=> M

—= N

W K

Figura 5.01: Convencio adotada em Resisténcia dos Materiais.

Tk W

Figura 5.02: Convencio adotada em Estatica.
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Nos calculos analiticos, realizados através da Resisténcia dos Materiais foi considerada a
teoria técnica de vigas que relaciona o deslocamento da viga com as propriedades geométricas do

elemento e mecanicas do material, através das seguintes equacdes:

4
o ) g (5.01)
dx
d3
EI, dz(f) =V, (x)= Iq(x)+c1 (5.02)
2
Elzz d V(ZX)=MZ(X)=J.J.Q(X)+CIX+C2 (503)
Tk ,
dv( )
EI, I EIHHZ “.J. + c x*+c,x+c, (5.04)
Elzv “.“. + cx +;cx +c,x+c, (5.05)

q(x), Vy(x), My(x), 0,x) e v(x) sdo, respectivamente, o carregamento, o esforco cortante, o
momento fletor, o deslocamento angular e o deslocamento translacional da viga em funcio da
posicdo axial. J4 as propriedades geométricas da viga sdo contempladas pelo momento de inércia

de area I,,, enquanto o material € representado pelo médulo de elasticidade E.

Sdo considerados seis modelos para os testes, que utilizam como material o aco

(E =210GPa e p =7860kg/m’):

e Modelo 1: viga engastada na extremidade esquerda e com forca P € momento M na
extremidade direita;
e Modelo 2: viga bi-apoiada em ambas extremidades e carregamento em posi¢ao
intermedidria;
e Modelo 3: viga bi-engastada nas extremidades e carregamento em posi¢do axial
intermedidria;
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e Modelo 4: viga bi-apoiada em ambas extremidades, considerando o peso préprio do
eixo;

e Modelo 5: viga em balango, apoiada em dois mancais, considerando o peso préprio
do eixo e carregamento na extremidade sem apoio;

e Modelo 6: viga hiperestatica, apoiada em trés pontos.

O peso do eixo nos modelos 4 e 5 € considerado nos cédlculos de Resisténcia dos Materiais
através da massa do disco rigido e desprezando a massa dos demais elementos. Portanto, os
valores obtidos podem ser ligeiramente diferentes aos obtidos pelo Método dos Elementos
Finitos, uma vez que o ultimo considera, além da massa do disco, também a massa dos demais
elementos de viga. O modelo 6 concentra a forca peso de todo o eixo no nd do disco tanto nos

modelos por elementos finitos, quanto no modelo analitico.

Para cada um dos modelos descritos acima sdo apresentadas as condi¢cdes de carregamento,
as condi¢des de contorno, assim como as equacoes de restricdo, quando necessarias. As equacoes
do deslocamento angular, da flecha, do esforco cortante e do momento fletor, em funcdo da
posicdo axial no eixo, sdo dadas para os modelos 1 a 4. Ao passo que um sistema matricial que
relaciona as constantes de integracdo e outras incégnitas contidas na equagdo de carregamento,

no caso as forcas de reagdo nos mancais, sdo obtidas para os modelos 5 e 6.

Finalmente, os dados geométricos e de carregamento sdo apresentados em tabelas, assim
como os resultados para o modelo analitico por Resisténcia dos Materiais, € para 0 modelo pelo
Meétodo dos Elementos Finitos através das formulaces de viga de Nelson (viga de Timoshenko)
e de Genta e Gugliotta (elemento conico). Os resultados sdo apresentados nos apoios e/ou
engastes, excecdo feita no primeiro modelo, onde também sdo apresentados na extremidade
sujeita ao carregamento. Pelo fato de os modelos 5 e 6 estarem no formato de sistema de

equagoes, por simplicidade, somente as forcas de reacdo nos apoios foram comparadas.
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5.1.1 Modelo 1: Viga engastada

Representacgao fisica:

& <—m

Carregamento:

Figura 5.03: Viga engastada.
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Os dados geométricos e de excitacdo utilizados sdo:

Tabela 5.01: Dados modelo 1.

D [m] Lim] P [N] M[Nm]
0,01 0,25 10 -10
Resultados:

Tabela 5.02: Resultados modelo 1.

Modelo
Analitico Viga Nelson Viga Genta e Guggliota
GDL No 1 2 1 2 1 2
v 0 -0,0035 0 -0,0035 0 -0,0035
0 0 0,0273 0 0,0273 0 0,273
Vv 10 -10 10 -10 10 -10
M -12,5 10 -12,5 10 -12,5 10
5.1.2 Modelo 2: Viga bi-apoiada
Representacgao fisica:
FI
i LE LE
N AN
G a h G
! L |
Figura 5.04: Viga bi-apoiada.
Carregamento:
(5.09)

glx) = P(x- a>71 +M (x— a>72
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Condi¢des de contorno:

<

(x

X

(

X

0

)=v

L
L)

N—"

=M, =0
0
;=0

v, =0

I
(=)

Eu

<
—_

(5.10)

<

-
I

<
—~~
| I N—"

Equacdes analiticas:

V(x)= P(x—a)" +M{x~a)"
M(x)=P(x-a) +M{x-a)’
o) ={ 3 Plx-af +(s-
L R T e

(5.11)
a)l _Lr (L—a)x2 — X a
2L 2L 6L 2L

1M, 1P M, 1 1
X (L-d x—iz(L—a) X PM—a)x+8M /EI

Dados geométricos e de excitagdo sdo:

Tabela 5.03: Dados modelo 2.

D [m] Lim] a[m] b [m] P[N] M[Nm]
0,01 0,5 0,2 0,3 -10 0
Resultados:
Tabela 5.04: Resultados modelo 2.
Modelo
Analitico Viga Nelson Viga Genta e Guggliota
GDL | No 1 3 1 3 1 3
v 0 0 0 0 0 0
0 0,0016 0,0014 0,00155 0,00136 0,00155 0,00135
|% 6 4 6 4 6 4
M 0 0 1,7x107"° 0 1,1x107"° 0
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5.1.3 Modelo 3: Viga bi-engastada

Representacgao fisica:

— T

Figura 5.05: Viga bi-engastada.

Carregamento:

(5.12)

(5.13)

(5.14)



v(x):(ép<x—a>3 —é;(L—a)2(l+2La)x3 +1Pa(L—a)2x2J/EI

217

Dados geométricos e de excitagdo:

Tabela 5.05: Dados modelo 3.

D [m] Lim] a[m] b [m] P [N]
0,01 0,5 0,25 0,25 -10
Resultados:

Tabela 5.06: Resultados modelo 3.

Modelo
Analitico Viga Nelson Viga Genta e Guggliota
GDL | No 1 3 1 3 1 3
v 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0
Vv 5 5 5 5 5 5
M -0,625 0,625 -0,625 0,625 -0,625 0,625

5.1.4 Modelo 4: Viga bi-apoiada com peso préprio

Representacgao fisica:

P

1)
F .> #3

a - b
I T

L

Figura 5.06: Viga bi-apoiada com peso proprio.
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Carregamento:

g(x) = P<x—a>71 +M<x—a>72 (5.15)
Condi¢des de contorno:
M(x=0)=M, =0
vix = 0) =v, =0
M(x=L)=M,=0 (5.16)
vix = L) =v, =0
Equacdes analiticas:
V(x)= P<x—a>0 +M(x— a>71 —%(L—a)—%
M(x)z P<x—a>1 +M<x—a>0 —%(L—a)x—%x
(5.17)
(e em—ay P (e IM o VPG s M o oy ot
9(x)-(2P<x a) +M(x—a) 5 L(L a)’ 5L X p L(L a) 0L (L—a) +6PL(L a)+6ML)/EI
\(x) =@I{x—a>3 +;Mx—a>2 —éi(L—a)f —éAZf —éi(L—afx—;AZ(L—a)sz% P(L—a)eréML}/ El
Dados geométricos e de excitagao:
Tabela 5.07: Dados modelo 4.
D [m] Lim] alm] | b[m] Duisco [m] Liisco [m] P [N] M[Nm]
0,01 0,375 0,125 0,25 0,05 0,1 -10 10
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Resultados:

Tabela 5.08: Resultados modelo 4.

Modelo
Analitico Viga Nelson Viga Genta e Guggliota
GDL | No 1 3 1 3 1 3
v 0 0 0 0 0 0
0 0,0041 -0,0057 0,00043 -0,0059 0,0043 -0,0059
Vv -9,7068 34,6466 -9,1195 35,4554 -9,1195 35,4554
M 0 0 7,825x10° | -3,149x10” | 7,835x10” | -3,14910~
5.1.5 Modelo 5: Viga em balanco com peso proprio
Representagao fisica:
P M
.
[ ¥ .3
GG G b
L
Figura 5.07: Viga em balanco com peso préprio.
Carregamento:
gq(x)= R<x—a>71 (5.18)
Condi¢des de contorno:
vx=0)=v1=0 (5.19)
M(x=0)=M,=0 '
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Restri¢oes:
vx=a)=v,=0 (5.20)
Constantes de integragao:
— —_ [ P ]
1000 C, 0
0100 0 c, PL-M
0000 1 3C3:P “2 2 (5.21)
00 L 1 —(L-a)|c, 6—a(L—a)L 5
0 0 a 1 0 IR E(L—a)az——a}
L 6 J
Dados:
Tabela 5.09: Dados modelo 5.
D [m] L{m] a[m] b [m] Disco [m] Laisco [m] P [N] M[Nm]
0,01 0,325 0,25 0,075 0,05 0,1 -10 10
Resultados:
Tabela 5.10: Resultados modelo 5.
Modelo
Analitico Viga Nelson Viga Genta e Guggliota
GDL | No 1 2 1 2 1 2
\% 38.4580 -33.3182 38.4214 -33.0242 38.4214 -33.0242
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5.1.6 Modelo 6: Viga hiperestatica

Representacgao fisica:

1@2 .3 . 4 a5 +6
T e P e
a

Figura 5.08: Viga hiperestatica.

Carregamento:

q(x) = R2<x — a>71 + P<x —b>71 + R4<x — c>71 + R5<x — d>71

Condi¢des de contorno:

V(x=0)=V, =0
M(x=0)=M, =0
Vix=L)=V,=0
M(x=L)=M,=0
Restrigoes:
v(x=a)=v2 =0
v(x=c)=v4 =0
v(xzd)=v5 0
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Constantes de integragao:

1000 0 0 o1 0
0100 0 0 o |& 0
0000 1 1 1| _p
0000 L-a L-c L-d|%||-PL-b)
00a1l 0 0 o [¢]7 0 (5.25)
00 ¢ 1 (c—a) 0 0 R, _P(c—b)
6 R, 6
00 4 1 @-a @-c IR | | Pld-b)
I 6 6 | 6|

Dados:

Tabela 5.11: Dados modelo 6.

D[m] | Lim] | a[m] | b[m] | c[m] | d[m] | Daisco[m] Liisco [m] | P[N]

0,012 0,7 0,05 0,35 0,495 0,65 0,05 0,1 -31,5

Resultados:

Tabela 5.12: Resultados modelo 6.

Modelo
Analitico Nelson / Genta e Guggliota
GDL | N6 2 4 5 2 4 5
Vv 5.968 37.865 -12.333 5.968 37.866 -12.334

E possivel afirmar que os resultados obtidos sdo satisfatérios para o truncamento na quarta
casa decimal, tanto ao se comparar os resultados dos MEF ao analitico, quanto dos dois modelos
de viga por elementos finitos entre si. Os maiores erros ocorrem nos modelos 4 e 5, sendo o
maior erro no célculo da forca (cerca de 6%) no modelo 4. Como j4 citado anteriormente, 0s
desvios nos cdlculos dos modelos 4 € 5 devem-se ao fato de o modelo pelo MEF considerar o
peso de todas as vigas e disco, enquanto que o modelo analitico considera somente o peso devido

ao disco.
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A andlise estdtica permite concluir, portanto, que tanto o algoritmo de transformacio das
matrizes do sistema de referéncia local para o global, quanto o algoritmo de superposicdo das

matrizes do elemento na matriz do sistema estio corretos.

5.2 Analise Dinamica

O objetivo da andlise dinamica € verificar se as matrizes de inércia de translagdo e de
rotacdo dos elementos de viga e disco rigido estdo corretas. Isto é realizado ao compararem-se os
resultados obtidos pelo software Rotortest, através da andlise das freqiiéncias naturais do rotor
Laval bi-apoiado, ou seja, eliminando-se os graus de liberdade de translacdo do eixo no interior

dos mancais.

Também € interesse notar a influéncia do momento giroscopico no comportamento do
sistema. Para tanto, um rotor com disco descentralizado foi inicialmente avaliado.
Posteriormente, um rotor com dois discos, simétricos em relacdo aos mancais, permitiu o estudo

dos modos de vibrar excitados para o rotor em funcdo da orientacdo da excitacao.
Finalmente, a modelagem da fundagdo e andlise do sistema completo € realizada para os

trés tipos de representacdes possiveis para a estrutura de suporte (ou fundagdo), a saber:

Parametros Concentrados, Impedancias Mecanicas e Coordenadas Mistas.

5.2.1 Rotor Laval

O rotor Laval é composto por um eixo flexivel e um disco rigido, o qual estd posicionado
eqiiidistante aos mancais, 0S quais, por sua vez, sustentam o eixo rotativo. A configuragcio

geométrica do sistema € apresentada na figura 5.10a, cujas dimensdes foram escolhidas por
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representarem a bancada experimental utilizada no Laboratério de Madéquinas Rotativas

(LAMAR-DPM-FEM) e apresentada na figura 5.09.

y

= 700
t - 600 -

L]

— 300 —— :

e ' Eixo flexivel .-
+  Disco rigido
e R
Mancal 1 v43 gt Mancal 2

Figura 5.10a: Rotor Laval.



O modelo elaborado por Elementos Finitos possui 15 nds, representados pelos pontos em
vermelho na figura 5.10, e 15 elementos finitos, sendo estes 14 elementos de viga e um disco

rigido.

Figura 5.10b: Rotor Laval MEF.

As propriedades do eixo, considerado de ago, sdo: médulo de elasticidade E = 210 GPa,
densidade p = 7860 kg/m’ e coeficiente de proporcionalidade do amortecimento, B = 2x10™, aqui
considerado do tipo estrutural proporcional. O coeficiente B é um valor estimado e, para eixos de
aco, ¢ um valor conhecido de trabalhos precedentes, como Weiming e Novak (1996). Todas as

andlises futuras tomam as propriedades mecanicas do aco como padrdo a ser utilizado.

Os elementos de mancal, representados pelos tridngulos na figura 5.10b, tém largura de 20
mm e didmetro de 30 mm, sendo que o eixo (munhao) no interior dos mancais deve ser dividido
em dois elementos de viga na interface com o fluido, de forma que a for¢a de reagcdo e os
coeficientes de rigidez e amortecimento sejam avaliados na posi¢cdo axial central do mancal. O

disco, localizado na posi¢do média entre os mancais, € modelado pelo elemento de disco rigido.

Inicialmente, o eixo é considerado apoiado sobre os mancais, ou seja, seus graus de
liberdade de translacdo s@o eliminados da matriz do sistema, sendo submetido a uma excitagdo
por desbalanceamento de massa no n6 central do disco, para a faixa de freqii€ncia de 1 a 72 Hz.

Os dados da excitacdo s@o apresentados na tabela 5.13.

Tabela 5.13: Dados da forca de excitacio por massa residual desbalanceada, rotor Laval.

Posi¢do [n6] Massa residual [kg] Excentricidade [m] Angulo [°]

8 1x107 3,7x107 0

Os valores de excitacdo também foram escolhidos de forma a representar uma condic¢io

factivel de operacdo da bancada de testes do LAMAR. A excitagdo por desbalanceamento de
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massa concentrada é considerada na bancada através da insercdo de massa em furos adequados

em determinadas posi¢des angulares.

A representacdo grafica da terminologia adotada estd detalhada na figura 5.11:

Re

Ly

Figura 5.11: Representacio grafica de amplitude e fase nas direcoes Y e Z em relacio ao plano complexo, e da
magnitude do vetor deslocamento A e seu Angulo de direcao 0.

onde,

Z Amplitude do vetor deslocamento na direcdo z;

0z Angulo de fase da componente Z;

Y Amplitude do vetor deslocamento na direcdo y;

Oy Angulo de fase da componente Y;

A Amplitude (norma) do vetor deslocamento no plano transversal (A =Y 1+ 7%,
A . Z

0 Angulo de orientacdo do vetor A (7860 = v ).

A figura 5.12 apresenta a magnitude da resposta em freqiiéncia para cada um dos nds do

rotor. O eixo vertical indica a amplitude (norma do vetor deslocamento) da resposta enquanto os
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eixos horizontais indicam a freqiiéncia em Hertz e a posicao axial do eixo. Essa figura tem como
objetivo apresentar o comportamento do rotor do ponto de vista do modo operacional (ou
deformacdo do rotor a certa velocidade de rotacdo), facilitando futuras andlises em nds de

interesse, tais como os que contém 0s mancais.

Como esperado, o sistema apresenta resposta simétrica devido a geometria do sistema e a
excitacdo ser imposta no n6 do disco que € o né central. A maior amplitude de vibra¢do ocorre no
disco, o que se dd por este concentrar a maior parte da massa do rotor, sendo os mancais
considerados rigidos. Também, as amplitudes de translagdo nos mancais sao nulas, uma vez que a

condicdo de contorno de apoio assume deslocamento nulo.

A figura 5.13 apresenta o angulo entre a amplitude resultante em cada n6 do rotor e o eixo
das abscissas (horizontal), estando esta grandeza relacionada ao angulo de direcdo do vetor
amplitude de vibracdo, ocorrendo sua inversdo de 180° na passagem pela freqiiéncia natural do

sistema.

FRD

Amplitude [m]
oo n B (o)} [ee]

0.7

0.4

0.3

Distancia [m]
Rotagéo [HzZ]

Figura 5.12: Amplitude da resposta em freqiiéncia, rotor Laval.
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Figura 5.13: Angulo de orientacao do vetor amplitude de vibracao, rotor Laval.

A freqiiéncia natural do sistema ocorre em 25,07 Hz e os deslocamentos na direcdo Y € Z
sdo iguais, como pode ser observado na figura 5.14 para o disco central. A primeira velocidade
critica do sistema também fica evidente no diagrama de Campbell (figura 5.15), sendo dada pela
intersec¢do da reta w=C2 para a primeira harmodnica, onde o € a freqiiéncia de excitacdo e Q € a
freqiiéncia de rotacdo. Esse valor de freqiiéncia natural é préximo a freqiiéncia obtida
experimentalmente no banco de provas do laboratério (LAMAR), segundo trabalho conduzido
por Castro (2007). O rotor se comporta de forma idéntica nas dire¢des horizontal e vertical, pois

mancais isotropicos foram considerados.
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Figura 5.14: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 8 (disco), rotor Laval.

77

0



500
450
400
350
300

Hz)

250

=

(0]

200
150
100

50

A figura 5.16 mostrar a deformag¢do do rotor, em cada um dos nds discretizados, na
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Figura 5.15: Diagrama de Campbell, rotor Laval.
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primeira velocidade critica, vibrando o sistema em seus primeiro modo de flexao.
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Figura 5.16: Deformacao do rotor em 25,07 Hz, rotor Laval.

A diferenca de 3 Hz entre as freqiiéncias naturais obtidas experimentalmente (CASTRO,

2007) e as obtidas numericamente neste trabalho deve-se ao modelo computacional ndo
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contemplar todos os componentes mecanicos da bancada, como € o caso do acoplamento flexivel,

percebido na figura 5.09.

5.2.2 Rotor com disco descentralizado

A influéncia do momento giroscopico agindo no rotor é observdvel pela utilizacdo de um
rotor similar ao Laval, contudo com o disco rigido deslocado de sua posicao axial central. Deste
modo, o mesmo rotor utilizado na simulacdo anterior, teve seu disco rigido deslocado do nd6 8
para o n6 6, mantendo, porém, os demais dados geométricos. A excitacdo por desbalanceamento
de massa foi aplicada novamente no disco e, portanto, no né 6 (figura 5.17) para os mesmos
valores de massa desbalanceada, excentricidade e angulo. O sistema é considerado apoiado e foi

avaliado para a faixa de freqii€éncia de 1 a 285 Hz.

Figura 5.17: Rotor com disco descentralizado MEF.

Pela andlise do diagrama de Campbell observam-se os primeiros modos operacionais de
vibrar do rotor, nas velocidades criticas de rota¢do de, aproximadamente: 31,67; 168,8; 181,6 e
269,1 rotagdes por segundo. As velocidades de 168,8 e 181,6 correspondem, ambas, a modos de
vibrar mistos entre o primeiro € o segundo modos proprios, sendo estes, porém, muito

amortecidos.

As freqiiéncias criticas de 31,67 e 181,6 Hz sdo excitadas no disco e sdo, portanto,
freqliéncias em que ocorre ressonancia, segundo € possivel constatar no grafico de amplitude da
freqliéncia de vibragdo (figura 5.19). Neste caso, a maior amplitude ndo ocorre no disco, pois 0s
mancais considerados como apoios rigidos limitam a energia dissipada através de vibragdo em

pontos proximos a si, que € exatamente o que ocorre com o disco que se situa proximo ao
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primeiro mancal. O deslocamento do disco que no modelo do rotor Laval era de 450 um passa a
ser de menos de 350 um para o modelo atual na primeira freqiiéncia natural. E interessante notar
que, no disco, a segunda freqii€éncia de ressonancia nao € facilmente percebida e, portanto, o rotor
tem em seu comportamento dindmico maior influéncia do primeiro modo, uma vez que a

severidade das ressonancias ocorrendo nestas velocidades criticas depende principalmente da

for¢a de excitagdo harmonica.
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Figura 5.18: Diagrama de Campbell, rotor com disco descentralizado.
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Figura 5.19: Amplitude da resposta em freqiiéncia, rotor com disco descentralizado.
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Figura 5.20: Amplitude de vibragio vertical e horizontal né 6 (disco) , rotor com disco descentralizado.

As deformagdes do rotor sdo apresentadas para as rotagdes criticas e os primeiro e segundo

modos de vibrar em flexdo sdo facilmente reconheciveis pelo seu formato caracteristico.

Deformada

x10° 17 0.1 02 03 04 05 06 07
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Figura 5.21a: Deformacio do rotor em 31,67 Hz, rotor com disco descentralizado.
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Figura 5.21b: Deformacio do rotor em 168,8 Hz, rotor com disco descentralizado.
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Figura 5.21c: Deformacao do rotor em 181,6 Hz, rotor com disco descentralizado.
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Figura 5.21d: Deformacio do rotor em 269,1 Hz, rotor com disco descentralizado.

O comportamento dindmico obtido para um disco ndo-central estd de acordo com Kramer
(1993), sendo o efeito do momento giroscépico importante para a modelagem do eixo,

especialmente para eixos com baixas razdes entre comprimento e didmetro.

5.2.3 Rotor com dois discos rigidos

Também para verificar o efeito giroscdpico na resposta do rotor, um terceiro modelo, com
dois discos € estudado para trés diferentes casos de excitagdo. O rotor modelado pelo Método dos
Elementos Finitos é apresentado na figura 5.22 e na tabela 5.14. Nos nés 6 ¢ 10 estdo os
elementos de disco rigido. E considerado o amortecimento estrutural proporcional a matriz de

rigidez pelo coeficiente 3, tomando o valor de 0,0002.

Figura 5.22: Rotor com dois discos MEF.
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Tabela 5.14: Dados geométricos, rotor com dois discos.

Elemento | Diametro [mm] | Largura [mm] | Massa [kg]
1 13 40 0
2 30 10 0
3 30 10 0
4 13 72,5 0
5 13 72,5 0
6 90 47 2,3
7 13 72,5 0
8 13 72,5 0
9 13 72,5 0
10 13 72,5 0
11 90 47 2,3
12 13 72,5 0
13 13 72,5 0
14 30 10 0
15 30 10 0
16 13 40 0
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Figura 5.23: Diagrama de Campbell, rotor com dois discos.

O sistema apresenta duas freqiiéncias criticas (24,67 e 72,26 Hz) para a faixa de andlise de

1 a 160 Hz.

Uma vez que andlise deste modelo tem por objetivo verificar a influéncia da orientagdo da

excitacdo na contribuicdo dos modos de vibrar na resposta do sistema, trés diferentes casos sao

84



simulados e resumidos a

seguir, sendo avaliadas as FRDs (fun¢Oes resposta ao

desbalanceamento) nos discos e as deformacdes do rotor nas velocidades criticas.

Tabela 5.15: Dados para as forcas de excitacio externa por massa residual desbalanceada, rotor com dois

discos.
Caso Posi¢do [n6] Massa residual [kg] Excentricidade [m] Angulo [°]
| 6 1x107 3,7x10~ 0
10 1x107 3,7x107 0
5 6 1x107 3,7x10~ 0
10 1x107 3,7x107 180
3 6 1x107 3,7x10~ 0
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Figura 5.24a: Amplitude de vibracao no 6 (disco 1), rotor com dois discos (Caso 1).
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Figura 5.24b: Angulo de fase né 6 (disco 1), rotor com dois discos (Caso 1).
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Figura 5.25a: Amplitude de vibracao no6 10 (disco 2), rotor com dois discos (Caso 1).
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Figura 5.25b: Angulo de fase né 10 (disco 2), rotor com dois discos (Caso 1).
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Figuras 5.26a e 5.26b: Deformacdes do rotor em 24,67 e 72,26 Hz, rotor com dois discos (Caso 1).
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Figura 5.28a: Amplitude de vibracao no6 10 (disco 2), rotor com dois discos (Caso 2).
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Figura 5.30a: Amplitude de vibracao né 6 (disco 1), rotor com dois discos (Caso 3).
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Figuras 5.32a e 5.32b: Deformacdes do rotor em 24,67 e 72,26 Hz, rotor com dois discos (Caso 3).

Pela andlise das figuras, destaca-se a influéncia da for¢a na excitagdo em determinados
modos de vibrar, pois no Caso 1, somente o primeiro modo em flexdo € observado, tanto pelas
FRDs (figuras 5.24a, 5.24b, 5.25a e 5.25b) quanto pela deformacdo do rotor (figuras 5.26a e
5.26b). No Caso 2, a segunda freqii€ncia critica aparece devido a defasagem de 180 graus entre as
massas desbalanceadas, ao passo que, no terceiro e ultimo caso, ambas, 1* e 2* freqii€ncias
naturais, contribuem na analise de vibragdo, sendo que o primeiro modo de vibrar apresenta-se

com maior influéncia.

No caso 1, com as excitacdes atuando simultaneamente em fase em ambos os discos
rigidos, a freqiiéncia de ressondncia excitada € aquela de 24,67, percebida pelos picos de
amplitude nos grificos de amplitude de translacdo (figuras 5.24a e 5.25a), excitando o primeiro
modo em flexdo, evidenciado pela orientacdo de todos os nds nas deformacdes do rotor nas
figuras 5.26a e 5.26b. Convém lembrar que o sistema € isotrdpico, pois 0S mancais Sao
considerados apoiados como condi¢do de contorno. Também pela simetria do rotor e da

excitacdo, as respostas para ambos os nds 6 e 10 s@o idénticas.

Para o caso 2, a freqiiéncia de ressondncia ocorre em 72,26 Hz, na qual o sistema vibra no
segundo modo, de acordo com a deformacdo do rotor, apresentada nas figuras 5.29a e 5.29b. As
respostas nos nds 6 e 10 s@o idénticas e, importante observar que, devido ao fato das excitagcdes
serem em fase opostas, as amplitudes de deslocamento dos nés 6 e 10 na ressondncia passam de

463 um no caso anterior para 170 um, ou seja, diminuem em aproximadamente 37%.

No caso 3, o rotor vibra no primeiro modo de flexdo na primeira velocidade critica (24,67
Hz) e no segundo modo de flexdo na segunda velocidade critica (72,26 Hz). Apesar do formato

das FRDs serem semelhantes em ambas as direcdes (vertical e horizontal) e das amplitudes
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proximas a ressondncia também se apresentarem proximas em maghnitude, ocorre uma variagao

entre os nds 6 e 10 devido a excitacao ser imposta somente no né 6.

5.2.4 Fundacao

Utilizando-se novamente o mesmo rotor Laval da figura 5.10, contudo agora apoiado sobre
mancais lubrificados cilindricos, a influéncia da estrutura de suporte, ou ainda, fundacdo, é
avaliada. A variacdo do comportamento do rotor devido ao apoio sobre mancais hidrodindmicos
ndo serd aqui discutida, uma vez que este assunto serd tratado no proximo capitulo. Portanto,

importa considerar apenas a influéncia devido aos diferentes modelos utilizados para a fundacao.

O primeiro teste para a fundagdo, aqui denominado Estudo 1, consiste em variar parametros
concentrados hipotéticos da modelagem por um sistema massa-amortecedor-mola (MAM),
considerando-os iguais para ambos os pedestais dos mancais, considerados solidarios a fundacdo,

de acordo com a tabela 5.16.

Tabela 5.16: Dados da fundacao por Pariametros Concentrados, Estudo 1.

Caso M; Gij Kij
1 (Rigidez Baixa) 1x10° 1x10" 1x10°
2 (Rigidez Alta) 1x10° 1x10" 1x10"

com ij representando os parametros cruzados e diretos para as dire¢des vertical (z) e horizontal

(y), respectivamente.

As FRDs sdo apresentadas somente para os nds 3 (mancal 1), 8 (disco rigido) e 16 (pedestal
1) devido a simetria geométrica do rotor. As respostas consideradas para efeito de anélise sdo as

que ocorrem na direcdo vertical.

A magnitude da translacdo na dire¢do vertical do disco diminui com a diminuicdo dos

valores dos parametros concentrados ao passar do caso 2 para o caso 1, jd que uma parcela cada
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vez maior da energia, inserida no sistema pela excitacdo, serd dissipada pela vibragdo do eixo nos

mancais e ainda nos pedestais associados a fundagio.

Portanto, a freqii€éncia de ressonadncia do sistema rotativo diminui progressivamente do caso

1 para o caso 2, sendo, respectivamente, 25,15 e 36,69 Hz.

Nota-se que para uma fundacido hipotética com massa, rigidez e amortecimento muito
baixos (caso 1), surge uma freqiiéncia natural na rotacdo de 36,69 Hz, gracas ao acoplamento do
eixo com a fundacdo. Como a primeira freqiiéncia da fundacio € de 10 Hz, a ressonancia do rotor
serd uma combinacdo dos efeitos da freqii€éncia natural da fundagdo com a do eixo. A freqii€éncia
natural da fundacdo para o caso 2, estimada pela relacdo = W , de aproximadamente 3000
Hz, estda bem acima da faixa de freqiiéncia analisada, ndo apresentando, portanto, influéncia no
comportamento do sistema. Desta forma, fundacdes que apresentem freqii€ncias naturais
proximas as freqiiéncias naturais do rotor, permitem que o sistema seja analisado em dois

subsistemas separadamente, a saber, eixo-suportes e fundacao.
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Figuras 5.33 a 5.35: Resposta ao desbalanceamento nos nés 3 (mancal 1), 8 (massa concentrada) e 16

Uma comparacdo entre as vibracdes do mancal e do pedestal permite observar que nao
ocorrem diferencgas entre a fundacdo rigida e aquela por pardmetros concentrados para o caso 2.
Este resultado é esperado, pois ambos os modelos apresentam vibracdes praticamente nulas nos
pedestais. Na fundacdo rigida, isto ocorre devido as condi¢des de contorno, ao passo que o
resultado para a fundacdo por parametros concentrados estd em conformidade por simular, para o
mesmo sistema fisico, uma fundacdo com massa, rigidez e amortecimento muito superiores aos

do eixo flexivel, de modo que sua freqiiéncia natural ndo interfere na faixa de freqii€ncia do rotor.

Finalmente, o comportamento obtido pela fundacao rigida e pela fundacdo por parametros

concentrados para o segundo caso (alta rigidez) sdo muito proximos entre si, indicando a robustez
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(fundacio ou pedestal 1), fundacio por Parametros Concentrados (Estudo 1).

dos resultados obtidos através da integracdo dos programas dentro do pacote Rotortest.
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Para as mesmas configuracdes do eixo e dos mancais, assim como das excitagdes externas,
outra analise é realizada (Estudo 2), com a finalidade de avaliar a conformidade dos resultados
obtidos para o rotor, considerando-se agora as fundacdes representadas por Parametros

Concentrados, pelo Método das Impedancias Mecanicas e pelo Método das Coordenadas Mistas.

cq Ll K1 c2 U K2

Figura 5.36a: Representacio da fundacao no modelo do rotor Laval, Estudo 2.

A fundacgdo € considerada agindo somente no grau de liberdade de translacdo em z. Desta
forma, os demais graus de liberdade da fundacdo sdo eliminados da matriz global. A tabela 5.17
apresenta os valores para o sistema massa-mola-amortecedor que representa a fundacdo. Para a
obtencdo da fundacdo por impedancias mecanicas, esses mesmos valores de massa, rigidez e
amortecimento sdo transformados na matriz dinamica da fundacio, para a faixa de freqii€ncia na
qual o rotor é analisado. Para a fundacdo por coordenadas mistas (figura 5.36b) as matrizes sdo

diagonalizadas pela matriz dos modos de vibrar da fundacdo, modos estes previamente

, 1 1
determinados: [d)] = Ll J :

Tabela 5.17: Parametros da estrutura de fundacio na direcao vertical (z), Estudo 2.

Pedestal M C K
1 7.5 300 1,5x10°
2 7.5 300 1,5x10°
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Figura 5.36b: Representaciao da fundacio por coordenadas generalizadas no modelo do rotor Laval, Estudo 2.

Os deslocamentos nos pedestais, em coordenadas fisicas, na dire¢do vertical, Z;s € Z;7, sdo

combinacdo linear das coordenadas generalizadas p; e p» com os modos de vibrar [®] da

fundagao:
Z _ Ix p,+1xp, (5.26)
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Figuras 5.37 a 5.39: Funcio resposta ao desbalanceamento nds 3 (mancal 1), 8 (massa concentrada) e 16
(pedestal), fundac¢io por Parametros Concentrados (Estudo 2).
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Figuras 5.40 a 5.42: Funcio resposta ao desbalanceamento nés 3 (mancal 1), 8 (massa concentrada) e 16
(pedestal), fundacio por Impedéancia Mecanica (Estudo 2).
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Figuras 5.43 a 5.46: Funcio resposta ao desbalanceamento nés 3 (mancal 1), 8 (massa concentrada), 16
(pedestal) e coordenadas generalizadas q; e q,, fundacio por Coordenadas Generalizadas (Estudo 2).

O comportamento da resposta para o grau de liberdade de translacio em y € mantido,
ocorrendo uma freqii€ncia de ressonancia nesta dire¢do igual a obtida para o sistema com

fundagdo rigida. A diferenca fica por conta da magnitude do deslocamento, especialmente
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proximo a freqiiéncia natural. A miaxima amplitude de vibrag@o para o disco é de 335,1 e 243,7

pm, para a fundagdo rigida e para a fundacdo por parametros concentrados, respectivamente.

A resposta na direcdo vertical (z) apresenta duas freqii€ncias de ressoniancia bem definidas,
devido a presenca de uma fundacdo flexivel em relacdo ao rotor e aos mancais: 19,26 e 29,13 Hz.
H4 ainda uma terceira freqii€ncia natural em 24,91 Hz, a qual se trata da freqiiéncia do eixo, ja

observada na resposta para a fundacdo rigida. A deformagdo do rotor € apresentada, nessas

freqliéncias, nas figuras 5.47a, 5.47b e 5.47c.

Deformada

0.7
0.4

Distancia [m]

Deformada

0.7

X110 vm] Distancia [m]
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Figuras 5.47a, 5.47b e 5.47c: Deformacoes do rotor em 19.26, 24.91 e 29.13 Hz, Estudo 2.

Em 19,26 Hz (figura 5.47a) nota-se a o primeiro modo de flexdo do rotor com a influ€ncia
da fundacdo nas localizagdes dos mancais, onde ocorrem deslocamentos em fase, que
correspondem ao segundo modo de vibrar da fundacdo. Na freqii€éncia de 24,91 Hz, conforme
esperado, predomina o primeiro modo em flexdo do eixo na deformacdo do rotor. Em 29,13 Hz
temos o primeiro modo em flexdo do eixo sob influéncia do segundo modo de vibrar da

fundacdo.

A consideracdo da fundacdo, atuando na dire¢do vertical, faz com que a resposta torne-se
bastante anisotrépica se comparada com a fundacao rigida, a qual possui anisotropia somente em
funcdo do mancal hidrodindmico cilindrico. As amplitudes de vibracdo na localiza¢do do disco
rigido, na direcdo vertical, sdo inferiores as obtidas para a dire¢cdo horizontal, em praticamente

toda faixa de freqii€ncia analisada.

Interessante notar que, na localizagdo dos mancais, ocorre apenas a freqiiéncia de
ressonancia do eixo, excitada pelo desbalanceamento, na direcao horizontal, enquanto mais duas
freqliéncias sdo excitadas pela fundagdo na direcdo vertical. Nos pedestais, solidarios a fundagao,
a vibracdo em y € nula, pois este grau de liberdade € considerado fixo, enquanto que a vibragdo
em z apresenta as trés supracitadas freqiiéncias naturais. Desta forma, observa-se a resposta da
fundacdo, excitada pela vibragdo no eixo, e vice-versa, a resposta do eixo ao desbalanceamento
de massa sob influéncia das freqii€éncias naturais da fundacdo, efeito este que ndo seria percebido

caso conduzida uma andlise que considerasse os dois subsistemas separadamente. Este resultado
100



exemplifica a importancia de andlises globais, para que fundacdes consideradas eldsticas sejam

contempladas no comportamento dindmico de sistemas rotativos.

A partir dos resultados obtidos para os diferentes modelos de fundacdo, demonstra-se sua
concordancia e a robustez do pacote computacional. Cabe salientar que, para o modelo por
Coordenadas Mistas, as respostas na fundagdo sdo apresentadas em duas figuras separadamente,
associadas as coordenadas generalizadas (independentes), consideradas em sua representagcdo
matemadtica e, sendo a vibracdo nos pedestais uma combinacdo linear dos modos de vibrar,
somente o segundo modo de vibrar considerado para a fundacdo (1,1) influencia no seu
comportamento, o que € fisicamente correto uma vez que os sistemas massa-amortecedor-mola
que representam a fundacio estdo em paralelo. Porém, o comportamento do sistema € o mesmo,

como ja dito anteriormente.

Uma ultima andlise, Estudo 3, € realizada para o mesmo rotor, alterando-se a fundagao.
Serdo avaliadas as respostas obtidas pelo método das Impedancias Mecanicas e pelo Método das
Coordenadas Mistas para uma funda¢do com duas massas, molas e amortecedores, novamente
considerados na direcdo vertical, enquanto que na direcdo horizontal os pedestais sdo

considerados fixos, de acordo a figura 5.48:

C1 KA

M2

c2 K2

Figura 5.48: Representacdo do rotor Laval com fundacao flexivel, Estudo 3.
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A equagdo de movimento da fundacdo € uma equacgdo diferencial de 2* ordem da forma:

M Rz + [Cliz)+ [k z) = {F ) (5.27)

Para a configuracdo da fundacao tém-se:

m, 0 Zl + ¢ -G %1 + k, —k, | _ fi (5.28)
0 m,]l%, —C ¢t (% —k, k, +k, ]|z, /s
A matriz de impedancia mecanica € obtida por:

(- @2[m]+i0lc]+[K]) (5.29)

iQt iQt

Considerando-se o deslocamento z=Ze"" e a forca f =Fe"" a equagdao de movimento

assume na forma a seguir:

(- Q*[M]+iQ[C]+[K])ze™ = Fe™ (5.30)
Para achar as freqiiéncias naturais, ou seja, os autovalores, tém-se que:

det(- Q*[M]+iQ[c]+[K])=0 (5.31)

Assume-se que o amortecimento ¢ muito pequeno, sendo desconsiderado no cdlculo das

freqliéncias naturais e, portanto:

-Q’m, +k k
detf - THo R -0 (5.32)
—k, —Q'm, +k +k,

As freqiiéncias naturais (auto-valores) sdo:
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o2 =— (_ m, (k1 + kz)_ myk, ) t \/(_ m, (k1 + kz)_ myk, )2 — 4(mym,)(kik,) (5.33)

2k k,

O i-ésimo modo de vibrar € dado por:

z" k o'm, +k +k
==y = (5.34)
Z, w;m; +k, k,
Portanto, tem-se os auto-vetores a estes associados:
ol-| 7, 2]
D)= (5.35)
Zél) ZéZ)

A partir da matriz dos modos de vibrar da fundagdo, e escrevendo o vetor de coordenadas
fisico em funcdo do vetor de coordenadas independentes € possivel diagonalizar as matrizes de
massa e rigidez da fundacdo, e obter essas mesmas matrizes no sistema de coordenadas
independentes. A matriz de amortecimento serd diagonalizada sob consideragdo de

amortecimento estrutural proporcional para fundagao:

] =[@] [M o] [k]= [o] [k o] [¢]= afm]+ Bk] (5.36)

A relacdo entre as coordenadas independentes e fisicas € dada por,

iz} =[o]p} (5.37)
Portanto,
A _ Zl(l)pl + Zl(Z)pz (5.38)
Z,] \Zp+Z7p, '

Desta forma, demonstrada tanto a obten¢do da matriz de impedancia mecanica quanto a
obtencdo das matrizes de massa, amortecimento e rigidez no sistema de coordenadas
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independentes, os métodos da Impedancia Mecanica e das Coordenadas Mistas sdo utilizados

para modelar a fundacdo a partir dos dados da tabela 5.18.

Tabela 5.18: Parametros da estrutura de fundacio na direcao vertical (z), Estudo 3.

m; [kg] m, [kg] ki [N/m] ko [N/m] a

B
15 15 1x10° 1x108 0 2x10™*

As fungOes resposta ao desbalanceamento (FRD) sdo apresentadas nas figuras 5.49 a 5.53
para Impedancia Mecénica e nas figuras 5.54 a 5.58 para Coordenadas Mistas. As curvas sao
avaliadas para os dois mancais, para o disco rigido e para os dois pedestais, e podem ser

consideradas iguais para ambos os modelos.

O sistema rotativo possui as freqiiéncias naturais de 24,99 e 49,9. O calculo das freqiiéncias

naturais da fundacdo (equacao 5.32) resulta nas freqii€ncias naturais de 50,1 e 505,8 Hz. A matriz

1 1
dal [®D] dada pela equacao 5.34 é .
modal [®] dada pela equag {0,01 —100}

Devido a faixa de andlise do sistema rotativo ter limite midximo de 73 Hz, espera-se que
somente o primeiro modo da funda¢do influencie na resposta dinadmica do rotor e, portanto, que
maiores amplitudes sejam encontradas tanto no pedestal 1 quanto no mancal 1. A fundacdo vibra
em fase na primeira freqiiéncia natural, porém com amplitude 100 vezes maior na coordenada
vertical referente ao pedestal 1, ao passo que a mesma vibra em oposi¢do de fase na segunda
freqliéncia, com a mesma proporcdo de amplitudes, conquanto, este modo de vibrar tem maior

amplitude na vibracdo do pedestal 2.

A influéncia da fundacio ndo € evidente na resposta dindmica da massa concentrada (n6 8).
Contudo, a magnitude do deslocamento diminui se comparada a0 mesmo rotor com fundagdo
considerada rigida. Para os mancais ndo ha diferenca na vibragdo horizontal. Porém, para a
direcdo vertical, a amplitude de vibracdo € maior e estdo presentes as freqiiéncias naturais ja

mencionadas.
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Figuras 5.49 a 5.53: Funcio resposta ao desbalanceamento nos mancais (nos 3 e 13), na massa concentrada (né
8) e nos pedestais (nés 16 e 17), fundacao por Impedancia Mecanica (Estudo 3).
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Figuras 5.54 a 5.58: Funcio resposta ao desbalanceamento nos mancais (nos 3 e 13), na massa concentrada (né
8) e nos pedestais (nés 16 e 17), fundacao por Coordenadas Mistas (Estudo 3).

Pela andlise da deformacdo do rotor, nas rotagdes correspondentes aos picos de amplitude,
o primeiro modo operacional de flexdo € excitado para todas as freqiiéncias naturais do sistema,

com a singularidade de na freqiiéncia de 49,9 Hz, o primeiro mancal ter amplitude de vibracao

maior.

x10° Deformada

0.7

Ym 5 04 02 03 04 05 06 07 Y [m] -4 01 02 03 04 05
Distancia [m] Distancia [m]

Figuras 5.59a e 5.59b: Deformacio do rotor em 24,99 e 49,9 Hz, Estudo 3.
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6 SIMULACAO DE SISTEMAS COMPLETOS

Neste capitulo, serdo apresentados os recursos em modelagem até entdo disponiveis no
programa de simulagdo numérica de sistemas rotor-mancais-fundagdo. Um dos objetivos deste
capitulo €, inicialmente, analisar a influéncia de diferentes tipos de mancais hidrodindmicos, a
saber, cilindrico, eliptico e tri-lobular, na resposta dindmica de um rotor Laval, apoiado em
fundacdo rigida. Em seguida, serd desenvolvido o modelo de um turbo-grupo com trés eixos e
sete mancais, cuja finalidade € apresentar a modelagem de um sistema rotativo préxima a uma

aplicacao pratica.

6.1 Rotor Laval com mancais hidrodinamicos

Para o rotor Laval da figura 5.10, com excitacdo por massa residual desbalanceada,
aplicada no disco rigido, investiga-se a influéncia de diferentes mancais hidrodinamicos, através
de seus coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento, na resposta em freqiiéncia do
sistema, considerando-se uma funda¢do rigida. Para tanto, mancais cilindricos, elipticos e tri-
lobulares foram utilizados. As caracteristicas geométricas (nimero de 16bulos, comprimento axial
(L), diametro (D), folga radial (Cr), angulo entre 16bulos (Tito) e pré-carga nos l6bulos) sdo

apresentadas na tabela 6.01. Os mancais operam a temperatura de 30°C, com o 6leo ISO VG32.

A viscosidade € avaliada pelo programa durante o processamento e pode ser estimada por
diferentes modelos dependentes da temperatura e da pressdo no fluido lubrificante. Os célculos

da pressao nos mancais sdo realizados pelo Método das Diferencgas Finitas (MACHADO, 2009).

Tabela 6.01: Caracteristicas geométricas dos mancais hidrodinimicos.

Designacdo Lébulos L [mm] D [mm] Cr [um] Tito [°] Pré-Carga

Cilindrico 1 20 30 90 0 0
Eliptico 2 20 30 90 15 0,25
Trilobado 3 20 30 90 10 0,50
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Ap6s a modelagem do sistema rotativo, o primeiro passo durante a realizacdo da anélise é
obter o diagrama de esfor¢os cortantes para determinar as reagdes nos mancais, ou seja, O
carregamento ao qual o mancal estd submetido, que deve ser equilibrado pela forca de

sustentacdo do filme de 6leo, considerando-se, a priori, a condi¢ao de lubrificacdo hidrodinamica.

Forca

ol |

Forca [N]

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7
Axial [m]
Figura 6.01: Diagrama das reacoes nos apoios na direcao vertical, rotor Laval.

Percebe-se que a configuracdo geométrica do eixo faz com que grande propor¢do do peso
esteja concentrada no disco central, gerando uma forca de aproximadamente 24 N. O peso do
rotor € equilibrado pelas forcas de reacdao nos mancais, que sdo de 15 N para ambos 0s mancais,

devido a simetria do eixo.

Como j4a discutido no capitulo 3, a reacdo gerada nos mancais, devido a sustentacdo do eixo
pelo filme de 6leo, € utilizada para o cdlculo do campo de pressdo do 6leo a cada velocidade de
rotacdo do eixo, utilizada na andlise do mancal e, a partir deste campo de pressao, € obtida a forca
de sustentacdo hidrodinamica, pela integra¢do da distribui¢do de pressdo no interior do mancal.
Aplicando-se uma perturbacdo a forca de sustentacdo, coeficientes equivalentes de rigidez e
amortecimento sdo obtidos, tornando possivel a integracdo fuido-estrutural do sistema

(MACHADO, 2009; MACHADO e CAVALCA, 2009). A distribui¢cdo de pressdo, para cada um
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dos mancais analisados, é apresentada para as velocidades de rotacdo de 25,6 Hz (figuras 6.02a,

6.03a e 6.04a) e de 71,8 Hz (figuras 6.02b, 6.03b e 6.04b). A coordenada angular, ou angulo

circunferencial do mancal, nos gréficos de distribui¢do de pressdo, € definida na figura 6.05, para

os mancais eliptico e trilobular. Para o mancal cilindrico, o angulo € definido a partir da posi¢ao

de equilibrio do mancal para cada velocidade de rotacao.

Fresséao [Pa)

L]

Fresséao [Pa)

Distribui¢do de Presséo

¥ 10

n

L]
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200 04

200

5 _ : Comprimento Axial [m]
Angulo Circunferencial [

Distribui¢do de Pressdo

x 10

I

o]

o Do

100 04

200
200

. _ _ Comprimento Axial [m]
Angulo Circunferencial [7]

Figuras 6.02a e 6.02b: Distribuicao de pressao a 25,6 Hz e a 71,8 Hz, mancal cilindrico (rotor Laval).
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Figuras 6.03a e 6.03b: Distribuicao de pressao a 25,6 Hz e a 71,8 Hz, mancal eliptico (rotor Laval).
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Figuras 6.04a e 6.04b: Distribuicao de pressao a 25,6 Hz e a 71,8 Hz, mancal tri-lobular (rotor Laval).

Antes de fazer uma anélise detalhada das distribui¢des de pressdo apresentadas, € feita uma
avaliacdo comparativa das excentricidades adimensionais e dos angulos de equilibrio, para os trés

casos simulados. A tabela 6.02 mostra esses resultados em detalhe.

Tabela 6.02: Posicio de equilibrio.

Velocidade [Hz] 25,6 71,8
Mancal Excentricidade Angulo de Excentricidade Angulo de
adimensional equilibrio [°] adimensional equilibrio [°]
Cilindrico 0,1817 75,95 0,0686 83,00
Eliptico 0,1710 103,22 0,0766 109,00
Tri-lobular 0,0487 54,35 0,0175 53,34
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Para todos os mancais, as pressdes tém comportamento parabolico na direcdo axial,

alcancando valores maximos no centro da coordenada axial dos mesmos (0,35 m). Os picos de

pressdo, para as configuracOes estudadas, assim como o angulo em que ocorrem, sio

apresentados na tabela 6.03. Os angulos da tabela 6.03 sdo obtidos das figuras de distribuicdo de

pressdo e referem-se a convengdo adotada na figura 6.05. Para os mancais cilindricos, os valores

de angulo de pressdao mdxima, a partir das figuras 6.02a e 6.02b, correspondentes ao angulo com

referéncia ao ponto de equilibrio, sdo transformados para a convengao utilizada.

Tabela 6.03: Coordenada angular dos picos de pressao.

Velocidade [Hz]

25,6

71,8

Mancal Pressdo [kPa] Angulo [°] Pressdo [kPa] Angulo [°]
Cilindrico 50,83 8,5 49,39 2,0
Eliptico 80,35 76,5 171,3 58,5
53,87 211,5 158.,0 220,5
220,2 36,0 521,8 31,5
Tri-lobular 173,6 144,0 477,5 148,5
127,5 265,5 428,6 265,5

Figura 6.05: Convencao adotada para a posicao angular.

No mancal cilindrico, picos de pressdo da ordem de 50 kPa sdo alcancados na regido de O a

180°, contados a partir do angulo de equilibrio. No mancal eliptico dois picos de pressdo sdo

notados, nos l6bulos inferior e superior, respectivamente, enquanto trés picos de pressiao

aparecem para cada l6bulo do mancal tri-lobular. Os 16bulos inferiores sdo os mais carregados

para ambos os mancais multi-lobulares. As pressdes que ocorrem no mancal eliptico sdo
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superiores as que ocorrem no mancal cilindrico, e os picos de pressdao que ocorrem no mancal tri-

lobular sdo os mais elevados.

Para os mancais eliptico e tri-lobular, a distribui¢cdo de pressdo se torna mais homogénea,
comparando-se os diversos l6bulos, com a diminuicio da excentricidade (ou aumento da
velocidade). Pode-se notar que, para essas geometrias, o aumento da velocidade de rotacdo estd

diretamente relacionado a um aumento da capacidade de sustentacdo no mancal.

As figuras 6.06 a 6.08 mostram o lugar geométrico (ou l6cus) do centro do eixo para os
diferentes tipos de mancais estudados nesse trabalho. Os resultados sdao mostrados em
coordenadas polares. A excentricidade adimensional foi avaliada como funcdo do angulo de
atitude originado da posi¢do de equilibrio do eixo. No caso dos mancais elipticos e tri-lobulares,
os valores da excentricidade e do angulo de atitude correspondem aos valores da posicao de
equilibrio do mancal total, uma vez que esses tipos de mancais t€ém valores de excentricidade e

angulo de atitude para cada 16bulo, separadamente.
A excentricidade adimensional foi avaliada em relacdo a folga radial do mancal. Isso

equivale a dizer que, quando a excentricidade adimensional é 1, hd contato metal-metal entre o

eixo e a bucha do mancal, e quando a excentricidade € nula, o eixo e o mancal sdo concéntricos.
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Lécus do Eixo
180 05

Figuras 6.06 a 6.08: Locus do centro do eixo: mancais cilindricos, elipticos e tri-lobulares (rotor Laval).

Observa-se que, conforme esperado, em baixas velocidades de rotacdo, a excentricidade do
mancal é muito elevada, diminuindo gradativamente conforme a rotacdo do eixo aumenta. Esse
fendmeno ocorre devido ao fato de que o mancal tende a centrar-se com o eixo em altas rotacdes.
No que se refere ao angulo de equilibrio, tem-se um aumento do mesmo a medida que a
velocidade aumenta. Isso ocorre porque em baixas excentricidades (alta rotagcdo) a distribuicao é
mais homogénea, fazendo com que a forca de reagdo na por¢do inferior direita do mancal seja

maior.

No mancal eliptico, a for¢a criada na por¢do esquerda do 16bulo inferior (ver figura 6.09,
regido I) possui uma forca resultante horizontal muito alta, devido a elevada convergéncia na
regido. Essa for¢a serd equilibrada pelas demais regides com pressao (figura 6.09 regides II e 11I),
somente se o centro do eixo se deslocar para cima e para a direita. Esse movimento aumenta a

pressdo na metade superior da cunha e no lado direito da porg¢do inferior.
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Figura 6.09: Distribuicao de Pressiao no Mancal Eliptico MACHADO, 2009).

B min

No que diz respeito ao mancal tri-lobular, a porcdo superior do l6cus mostra o efeito
provocado pelos dois lobulos laterais, os quais diminuem o angulo de atitude para valores
inferiores aos encontrados nos demais mancais radiais. Esse fendmeno € de decisiva importancia

na estabilidade deste tipo de mancal.

Os coeficientes de rigidez e amortecimento, em funcdo da velocidade de rotagcdo do eixo,

obtidos para cada um dos mancais em estudo, sdo apresentados nas figuras 6.10 a 6.12.
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Figura 6.10a: Coeficientes de rigidez do mancal Figura 6.10b: Coeficientes de amortecimento do
cilindrico, rotor Laval. mancal cilindrico, rotor Laval.
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Figura 6.12a: Coeficientes de rigidez do mancal tri-
lobular, rotor Laval.

Figura 6.12b: Coeficientes de amortecimento do
mancal tri-lobular, rotor Laval.

Os coeficientes de amortecimento, para todos os casos analisados, foram numericamente
muito proximos, assim como o comportamento da curva nos graficos. No que diz respeito aos
coeficientes de amortecimento cruzados (Cy, e Cyy), devido ao fato de que estes derivam de um

operador auto-adjunto, devem ser iguais (LUND, 1987).

Em relacdo aos coeficientes de rigidez, nota-se que seus valores, para o mancal cilindrico,

sdo menores do que os valores encontrados para as demais geometrias. Esse fato ocorre devido a
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pré-carga existente nos mancais elipticos e tri-lobulares. Conforme a figura 6.11a (mancal
eliptico), hd um aumento significativo nos valor dos coeficientes de rigidez na direcdo z (dire¢do

vertical), tanto do coeficiente cruzado (Ky,), como do coeficiente direto (K,).

Para o mancal tri-lobular, os coeficientes de rigidez tém um aumento significativo em
magnitude. Observa-se que, além dos coeficientes na direcdo z (vertical), o coeficiente direto de

rigidez K,y (dire¢@o horizontal) também apresenta um aumento expressivo (figura 6.12a).

No que diz respeito a estabilidade, pode-se fazer uma andlise qualitativa através da relacao
entre os coeficientes de rigidez cruzados e diretos. Via de regra, um mancal serd mais estdvel
quanto maior for esta diferenca em uma dada dire¢do, desde que o coeficiente direto seja maior
que o cruzado. No caso do mancal cilindrico, para altas velocidades de rotacdo, o coeficiente

cruzado Ky, supera o coeficiente direto K, e, portanto, torna-se instdvel.

Os mancais elipticos tém, para altas velocidades de rotacdo, o coeficiente direto K,, maior
que o cruzado Ky, e, portanto, apesar de uma diferenca pequena, em modulo, este mancal € mais

estavel que o mancal cilindrico.

Nos mancais tri-lobulares, a principal vantagem € que o coeficiente de rigidez direto Ky,
também aumenta de maneira expressiva, aumentando a diferenca entre todos os coeficientes de
rigidez diretos e cruzados, tornando o mancal tri-lobular, desta forma, o mais estdvel dentre os

mancais de geometria fixa.

O udltimo passo na andlise do sistema consiste em obter a resposta dindmica do sistema
completo. Para tanto, os coeficientes dos mancais sao interpolados na faixa de freqii€éncia do rotor
por uma fung¢do cubica. S@o, entdo, obtidas as respostas ao desbalanceamento e os auto-valores e
auto-vetores do sistema. O diagrama de Campbell, que € construido a partir dos autovalores, esta

apresentado abaixo para o mancal tri-lobular.
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Figura 6.13: Diagrama de Campbell, mancal tri-lobular (rotor Laval).

A consideracio de mancais flexiveis anisotropicos, através de seus coeficientes
equivalentes, aqui ilustrada para o mancal tri-lobular, fica caracterizada no diagrama de Campbell
pelo surgimento de uma reta proxima e abaixo da primeira harmonica (figura 6.13). O diagrama
de Campbell, para as demais configuracdes de mancais em estudo, ndo sdo apresentados por

terem comportamento similar ao da figura 6.13.

As freqiiéncias naturais do sistema rotativo continuam as mesmas se comparadas ao sistema
que considera os mancais como condicdes de contorno de apoio (figura 5.15). Portanto, a
freqliéncia natural do rotor em 25,07 Hz demonstra que o sistema rotativo, neste caso, € pouco
influenciado pelos mancais, dependendo, em grande parte, das propriedades de rigidez e massa
do eixo. O rotor tem deformacdo, na freqiiéncia de ressonancia, caracteristica do primeiro modo

de vibrar de flexdo, conforme a figura 6.14.
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Figura 6.14: Deformacio do rotor em 25,07 Hz, mancal tri-lobular (rotor Laval).

As funcdes resposta ao desbalanceamento (FRDs) para os nds de mancal e massa

concentrada, para cada uma das geometrias de mancal, sdo:

«10° FRD: N6 3
6 [
5 ——Y
'g' {(ﬂ\\ 7
2 4 !
c |
) {
£ 3
3
5 2
a
1
0 MM
0 10 20 30 40 50 60 70
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Figura 6.15a: Amplitude de vibracao vertical e horizontal né 3 (mancal 1), mancal cilindrico (rotor Laval).
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Figura 6.15b: Amplitude de vibracao vertical e horizontal né 8 (disco), mancal cilindrico (rotor Laval).

«10° FRD:No6 3

o1

N

Deslocamento [m]
w

— N

P0S0exsch

AR
-
g

0 s e
0 10 20 30 40 50 60 70
Rotacéao [HZ]

Figura 6.16a: Amplitude de vibracao vertical e horizontal né 3 (mancal 1), mancal eliptico (rotor Laval).
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Figura 6.16b: Amplitude de vibracao vertical e horizontal né 8 (disco), mancal elipitico (rotor Laval).
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Figura 6.17a: Amplitude de vibracao vertical e horizontal né 3 (mancal 1), mancal tri-lobular (rotor Laval).
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Figura 6.17b: Amplitude de vibracao vertical e horizontal né 8 (disco), mancal tri-lobular (rotor Laval).

As amplitudes de vibragdo na ressonancia no né 8 (disco), para os mancais cilindrico,
eliptico e tri-lobular sio de, respectivamente, 334, 413 e 408 pm. Portanto, como quanto maior a
vibrag@o no disco maior a rigidez do mancal, o mancal mais rigido € o eliptico, seguido pelo tri-
lobular e cilindrico. Como ja ressaltado, a freqiiéncia natural do rotor ndo apresenta mudangas
com relagdo ao mancal considerado apoiado (25,07 Hz), para as configuracdes de mancal e de

eixo consideradas para este estudo.

Anisotropia € inserida no sistema pelos mancais flexiveis, o que pode ser percebido pela
diferenca entre as respostas nas direcdes horizontal e vertical, tanto nos mancais quanto no disco
rigido. O maior efeito de anisotropia € encontrado no sistema com mancal eliptico, e o grau de
anisotropia para o sistema, tanto com mancal cilindrico quanto com mancal tri-lobular, é

semelhante (figura 6.17a).
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6.2 Turbo-grupo

Serd apresentada, na seqiiencia, uma aplicacdo pratica (CAVALCA, 1993) do pacote de
programas Rotortest. Um turbo-grupo, composto por trés eixos e sete mancais, e discretizado
pelo Método dos Elementos Finitos, é esquematizado na figura 6.18. Nesta figura os mancais sao
representados por tridngulos azuis enquanto as excitacdes sio representadas pelas setas cinza. Os
dados geométricos dos mancais e as caracteristicas das excitacdes por massa desbalanceada sdo
apresentados, respectivamente, nas tabelas 6.03 e 6.04. Os acoplamentos entre 0s eixos sdo

considerados rigidos.

Figura 6.18: Turbo-grupo (CAVALCA, 1993).

Tabela 6.03: Caracteristicas geométricas dos mancais hidrodinamicos do turbo-grupo.
Mancal | Posicdo [nd] Lébulos | L[mm] | D[mm] | Cr[um] | Tito[°] | Pré-Carga

1 2 3 216 304 337 5 0,20
2 19 3 150 355,3 337 S5 0,20
6 26 2 370 431,1 435 5 0,25
7 39 2 300 430,9 435 S5 0,25
3 48 2 286 456 300 5 0,25
4 63 2 286 456 300 5 0,25
5 69 1 160 220 400 0 0

Tabela 6.04: Dados para as forcas de excitacio externa por massa residual desbalanceada.

Excitacdo Posi¢do [n6] Massa residual [kg] Excentricidade [m] Angulo [°]
1 8 2,510~ 4x107 90
2 32 5x107 4x10™ 180
3 57 1x10™ 4x10™ 0

O diagrama do esforco cortante na direcao vertical (z) € calculado e a maior forca de reacdo

encontra-se no mancal 6. Interessante notar que a reacdo no mancal situado na extremidade

direita do rotor (mancal sete), tem sentido oposto as que ocorrem nos demais mancais.
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Figura 6.19: Diagrama das reacoes nos apoios na direcao vertical para o turbo-grupo.

Resumindo-se o grafico do diagrama das reagdes nos apoios (figura 6.19), obtém-se os
valores das forcas utilizadas no cdlculo da distribuicdo de pressdo, l6cus do eixo e coeficientes

equivalentes para cada um dos mancais.

Tabela 6.05: Forcas de reacao nos mancais do turbo-grupo.
Mancal F, [KN]
1 126,0
113,0
266,9
235,2
255,5
4432
-153,7

N[ W

Os mancais hidrodindmicos, operando a temperatura de 30°C, com 6leo ISO VG32
(viscosidade de 60,45 mPa.s), tém seus coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento
determinados para a faixa de freqiiéncia de 15 a 335 Hz. O Método dos Volumes Finitos foi

utilizado para a resolugdo da distribui¢do de pressdo no interior dos mancais.

127



x10° Coef. Rigidez: Mancal 1
2
\
s i ——
EO0
S -1 — Kyz|]
2 Kzy
i — Kzz
-2
-3
-4

50 100 150 200 250 300
Rotacéo [Hz]

Figura 6.20a: Coeficientes de rigidez no mancal 1 do

turbo-grupo.
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Figura 6.21a: Coeficientes de rigidez no mancal 2 do

turbo-grupo.
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Figura 6.20b: Coeficientes de amortecimento no
mancal 1 do turbo-grupo.
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Figura 6.22a: Coeficientes de rigidez no mancal 3 do
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Figura 6.23a: Coeficientes de rigidez no mancal 4 do

turbo-grupo.
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Figura 6.22b: Coeficientes de amortecimento no

mancal 3 do turbo-grupo.
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Figura 6.24a: Coeficientes de rigidez no mancal 5 do Figura 6.24b: Coeficientes de amortecimento no
turbo-grupo. mancal 5 do turbo-grupo.
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Figura 6.25a: Coeficientes de rigidez no mancal 6 do Figura 6.25b: Coeficientes de amortecimento no
turbo-grupo. mancal 6 do turbo-grupo.
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Figura 6.26a: Coeficientes de rigidez no mancal 7do Figura 6.26b: Coeficientes de amortecimento no
turbo-grupo. mancal 7 do turbo-grupo.

Tanto os coeficientes de rigidez quanto os de amortecimento t€ém comportamento similar
entre os pares de mancais 1 e 2, 3 e 4, 6 e 7. O comportamento do mancal 5 diverge bastante do
obtido para os demais, com os coeficientes de rigidez diminuindo com o aumento da velocidade
de rotacdo do eixo, devido, principalmente, a sua configuracdo geométrica, pois € um mancal
cilindrico. O fato do sentido da for¢a ser negativo ndo influi nos coeficientes, uma vez que estes
representam a medida da forca de sustentacdo do mancal, a qual equilibra a forca de

carregamento devido ao eixo.

Com relagdo a estabilidade, em altas velocidades, comparando-se a diferenga, em mddulo,
entre os coeficientes K,, e Ky, e, Kyy e Ky, os mais estdveis sdo, em ordem crescente, 5
(cilindrico), 1 e 2 (tri-lobulares) e, finalmente, os mancais 3, 4, 6 e 7 (elipticos). A menor
estabilidade dos mancais tri-lobulares, se comparados aos elipticos, deve-se as menores cargas a

que estdo sujeitos e as pré-cargas inferiores.

O diagrama de Campbell para o turbo-grupo, considerando os mancais como apoiados, é
utilizado para a determinacdo das freqiiéncias criticas do sistema rotativo. Na figura 6.27, as
primeiras 15 freqii€ncias criticas sdo apresentadas no diagrama de Campbell. Deve-se, contudo,
investigar em quais das freqiiéncias ocorrem elevadas amplitudes, em condi¢des de operagdo, ja
que muitos dos modos de vibrar sdo amortecidos, especialmente nas freqii€ncias criticas mais

elevadas, a ponto destas nao serem sequer detectados na resposta no dominio da freqii€éncia.
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Diagrama de Campbell
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Figura 6.27: Diagrama de Campbell, turbo-grupo.

Com o intuito de investigar as freqii€ncias naturais ocorrendo nos nds de interesse, ou seja,
nés de mancal (2, 19, 26, 39, 48, 63, 69) e de excitacdo (8, 32, 57), a resposta ao
desbalanceamento de massa residual € avaliada, para as rotacdes minima e méxima de,

respectivamente, 15 e 335 Hz.
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Figura 6.28: Amplitude de vibracio vertical e horizontal né 2 (mancal 1), turbo-grupo.
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Figura 6.29: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 8 (excitacdo 1), turbo-grupo.
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Figura 6.30: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 19 (mancal 2), turbo-grupo.

133



107 FRD: N6 26

8
Y
7 T T TIN H
= \\ +Z
~
6 // N
N
// \\\
5 A ~
/ \ / ~
/ \ /
/ /

Deslocamento [m]
N

50 100 150 200 250 300
Rotacgao [HZ]
Figura 6.31: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 26 (mancal 6), turbo-grupo.
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Figura 6.32: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 32 (excitacio 2), turbo-grupo.
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Figura 6.33: Amplitude de vibracio vertical e horizontal né 39 (mancal 7), turbo-grupo.
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Figura 6.34: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 48 (mancal 3), turbo-grupo.
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Figura 6.35: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 57 (excitacio 3), turbo-grupo.
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Figura 6.36: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 63 (mancal 4), turbo-grupo.
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Figura 6.37: Amplitude de vibracio vertical e horizontal n6 69 (mancal 5), turbo-grupo.

A amplitude de vibrag@o da resposta na dire¢do horizontal € maior que na dire¢do vertical
nos pontos de localizacdo dos mancais. Para os nés de excitacdo, ocorre o contrdrio, com a
amplitude na direc@o vertical maior que na horizontal. Nota-se que as amplitudes méximas nos
nds de excitagcdo sdo aproximadamente o dobro das amplitudes méximas nos mancais. O mancal
cilindrico € o menos rigido de todos, o que pode ser verificado pelas amplitudes maximas nas

direcdes y e z, respectivamente (figura 6.37). Os demais mancais apresentam vibracoes na mesma

ordem de grandeza.

Uma particularidade para os nds de excitagdo (8, 32 e 57) € a ocorréncia de uma primeira
freqliéncia natural em 17,5 Hz na dire¢do vertical (z), com amplitude bem superior as que
ocorrem para as demais velocidades de rotagdo do eixo, devendo o sistema operar fora desta
situacdo critica. O efeito da anisotropia para os nds de excitacdo € pequeno, especialmente para

altas rotagdes, ao passo que o efeito da anisotropia na resposta dos mancais € expressivo.
Algumas das freqiiéncias naturais percebidas sdo: 17.5; 20.7; 27.1; 39.8, 46.2; 49.3; 70.0;

76.4; 87.5,92.3, 130.5, 135.3, 144.8, 178.3, 195.8, 216.5 ¢ 273.7 Hz. Contudo, o modo de vibrar

operacional serd apresentado para as velocidades de 17.5, 70.0, 138.3 ¢ 197.4 Hz.
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Figura 6.38b: Deformacio do rotor em 70,0 Hz, turbo-grupo.
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Figura 6.38c: Deformaciao do rotor em 138,3 Hz, turbo-grupo.
x10_5
Deformada
15
3 oS VoSS SO
0.5
,§, 0 wmﬁw AR N W TIVE NN Mﬁ\ ‘m"ﬁ\?ﬂ'#ﬁ;m"ﬁ"
N AESHN AR AN iR il
I \ |
S0 5
A
1.5 T s e
Yim2 o | | | | | |
s O 5 10 15 20 25
x10 Distancia [m]

Figura 6.38d: Deformacio do rotor em 197,4 Hz, turbo-grupo.

Desta forma, verifica-se que, no caso do turbo-grupo aqui analisado, as diversas
combinacdes possiveis, entre os modos de vibrar dos trés rotores, geram uma ampla gama de
possibilidades em termos de modos operacionais do conjunto rotativo. Certamente, o sistema
rotativo, em operagdo prética, apresenta comportamento consideravelmente complexo a medida

que mais componentes sdo incorporados e detalhados em sua modelagem, como por exemplo,
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acoplamentos flexiveis, selos de fluxo e estruturas de suporte (ou fundacio). Tais contribuicdes

sdo agora vidveis dentro do pacote computacional Rofortest em sua atual versao.

Além da andlise especifica de cada rotor do turbo-grupo, a andlise do conjunto completo

mostra-se como um importante requisito de projeto para este grupo de maquinas.
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7 CONCLUSOES E TRABALHOS FUTUROS

O presente trabalho adota a modelagem do sistema rotativo completo para melhor
representacdo do comportamento dindmico da mdaquina, sendo sua principal contribuicdo a
logistica das informacdes e a padronizacdo dos arquivos utilizados no software Rofortest,
possibilitando futuras atualizacdes e desenvolvimentos de novos modelos de forma estruturada e

robusta.

Foi realizada uma ampla revisdo da literatura com énfase nas dreas de modelagem do
sistema mecanico através do Método dos Elementos Finitos. Esse item visou explanar o
desenvolvimento da pesquisa na drea em que o presente trabalho se insere, buscando mostrar os
avancos e as necessidades de desenvolvimento. Essa revisdo da literatura foi complementada por
capitulos especificos sobre a modelagem matemdtica e computacional de sistemas rotativos e

discuti¢do da metodologia utilizada.

A modelagem do sistema adotada neste trabalho considera modelos de discos rigidos e
elementos de viga para representacdo do rotor, além dos mancais hidrodindmicos radiais, através
de seus coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento; também a fundagdo teve seu
comportamento contemplado na resposta do sistema completo por trés diferentes abordagens, a
saber: Pardmetros Concentrados de Massa-Amortecimento-Rigidez, Método das Impedancias

Mecanicas e Método das Coordenadas Mistas.

Partiu-se de uma fase preliminar de validagdo onde, apds a implementa¢do computacional
de cada modelo numérico, foi realizada a verificacdo tedrica com elementos simples de viga,
passiveis de solugdo direta através da teoria de resisténcia dos materiais, e avaliadas as reagcdes
nos apoios, associadas as diferentes condicdes de contorno. Posteriormente, a resposta dinamica
do rotor Laval também foi obtida por simulacdo numérica, analisando-se a influéncia do
momento giroscopico na vibracao de um rotor com disco descentralizado e de um rotor com dois
discos. Finalmente, para o mesmo rotor Laval, a fundacdo foi introduzida no sistema e a

concordancia dos resultados foi analisada.
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A influéncia de diferentes tipos de mancais hidrodindmicos na resposta dindmica de um

rotor Laval e a modelagem de um turbo-grupo também foram objeto de estudo deste trabalho.

As simulacdes proporcionaram resultados coerentes e satisfatérios, que levaram a
conclusdes que validaram os modelos utilizados, espelhando também um equacionamento
consistente e uma modelagem correta do problema. A concordancia dos resultados e a robustez
do pacote computacional demonstram que a metodologia adotada pode ser extendida a outros
modelos de maquinas rotativas. Também ficam demonstradas as potencialidades de andlise do
sistema através do diagrama de esforcos, da distribuicdo de pressdo, 16cus do eixo e coeficientes
dindmicos equivalentes nos suportes, além da resposta em freqiiéncia (amplitude e fase),

diagrama de Campbell e deformagao operacional do rotor.

7.1 Sugestoes de Trabalhos Futuros

Certamente, o sistema rotativo, em operacdo prética, apresenta comportamento
consideravelmente complexo, a medida que mais componentes sao incorporados e detalhados em
sua modelagem. Tais contribuicdes sio vidveis dentro do pacote computacional Rofortest em sua

atual versdo. A seguir sdo listados alguns desdobramentos de pesquisa decorrentes deste trabalho.

e Introducdo da andlise de vibracdes axiais e torcionais;

e Consideracdo de diferentes modelos de falha, tais como o desalinhamento e empenamento
de eixos, for¢as externas devidas ao engrenamento e/ou fluido de operacao, entre outras;

e Modelagem de acoplamentos flexiveis e selos de fluxo;

e Introducdo de mancais hidrodindmicos segmentado e axial e, de mancais de elementos
rolantes, além de efeitos diversos, como a temperatura nas propriedades dos lubrificantes.

e Andlise no dominio do tempo: start up e run down.

¢ Efeito do solo.
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ANEXO A - FUNCOES DE FORMA PARA O ELEMENTO DE VIGA
CILINDRICO

O presente anexo apresenta tanto a matriz de funcOes de forma de deslocamentos
translacionais [\Y'] quanto a matriz de fun¢des de forma de deslocamentos rotativos [®P] para o

elemento de viga cilindrico. As funcdes de forma individuais para os deslocamentos

@ 6)+0p 6] e g6)= () + 05,

translacionais e rotativos, ,(s)=
1+®

respectivamente, representam os modos de deslocamento estatico associados com deslocamento
unitdrio de uma das coordenadas da extremidade com todas as outras coordenadas restritas a zero.
As fungdes o l.(s) e &, (s) estdo relacionadas com a energia de deformacdo por flexdo, enquanto

as fungdes £, (s) e o, (s) estdo relacionadas com a energia de deformacio por cisalhamento de

uma viga de Timoshenko.

a, =1-3v" +2° (A.01a) B, =1-v (A.02a)
a, =1(v=2v" +1*) (A.01b) B, =é(v—v2) (A.02b)
oy =307 =2V’ (A.01c) By =v (A.02¢)
! 2 ! 2

a, =§(—v+v ) (A.01d) B, =§(—v+v ) (A.02d)
g = %(6\/2 —6v) (A.03a) 5,=0 (A.04a)
£, =1—4v+3y’ (A.03b) 5y =1-v (A.04b)
£, = %(— 6v> +6v) (A.03c) 5,=0 (A.04c)
£, =3v> =2 (A.03d) 5, =V (A.04d)

onde, v = % (equacdo 3.31).
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ANEXO B - MATRIZES DO ELEMENTO DE VIGA CILINDRICO

A formulagdo apresentada por Ehrich (1992), baseada nos trabalhos de Nelson e McVaugh

(1976) e por Nelson (1980). As matrizes de inércia, dos momentos giroscopicos, de rigidez a

flexdo, ao carregamento axial e ao torque para um elemento de viga cilindrico s@o apresentadas

neste anexo. Todas as matrizes do elemento no sistema de coordenadas local sdo simétricas,

excecdo feita a matriz dos momentos giroscopicos e de rigidez ao torque. A influéncia do

cisalhamento transversal € contemplada através do pardmetro @ (equacdo 3.26).

6]-

Matriz de Inércia

w0 0wl o, 00
Hy o~ 00y sl
psl? 0 0 —ugl pl’
wl* ud 00
Hy 0 0
Hy 7
,U312
| sim.

Matriz de Momento Giroscépico

0 — My Hsl 0 0 H
0 0 Mgl =y 0
0 —ul® gl 0
0 0 gl
0 -
0
| anti — sim.
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— psl

,Uslz
— iyl

,U312 J

(B.01)

Mgl
,Ulol2

(B.02)

— gl
— iyl




e Matriz de Rigidez a Flexdo

(12 0 0 61 ~12
12 —6l 0 0
417 (1+30) 0 0
E J, 4’ (1+3®) -6l
[KB ] = l3 (1 ( )
+120) 12
| sim.
e Matriz de Rigidez ao Carregamento Axial
36 0 0 3 -36 0 0
36 -3 0 0 -36 -3/
4 0 0 3 -I
F, 4° =31 0 0
[KA ] =
30/ 36 0 0
36 3/
41°
| sim.
e Matriz de Rigidez ao Torque
0 0 1yl 0 0 0
0 0 0 1/1 0 0
1/1 0 0 -12 -11 0
0 /1 1/2 0 0 -1/
Q= | O MY /
0 0 -1 0 0 0
0 0 0 -1 0 0
-1/ 0 0 -12 1 0
0 -1/1 1/2 0 0 1/1
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0
-12
6l

[e]

12

31 ]
0
0
-7’
—3
0
0

4]*

my
0
0

~1/2
11
0
0

~1/2

0
— 61
21%(1- 6D)
0

4°(1+3D)

.
11
1/2
0
0
11
1/2
O _

6l
0
0
21°(1-60)
— 6l

0
4% (1+3) |

(B.03)

(B.04)

(B.05)



O amortecimento € considerado proporcional:

[Cl=alm]+ plK]

Os coeficientes utilizados nas formulacdes das matrizes acima sao:

(156 + 3528 + 201600 ), + (36)ct

1, = (22 + 4620 + 25200 Jr, + (31800 )t

1 = (4+ 84D + 50402 Jr, + (4 + 60D + 144007
1, = (54 +15120 + 100800 J, — (36)a

15 = (13+378® + 252007 Jr, — (3- 1800 )ar,

11y =—(3+ 84D + 50402 Jr, — (1+ 60D — 72002 Ja,
Hy = (72)0‘R

g =2(3 -180D)ar,,

1y =2(4 + 60D + 14400° ),

tyo = 2(1+ 60D )t ,

Hy

onde,

_ PAl
420(1+120)

2

Ur

B PAr
C1200(1+120)

ag
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(B.06)

(B.07a)
(B.07b)
(B.07¢)
(B.07d)
(B.07¢)
(B.07f)
(B.07g)
(B.07h)
(B.07i)
(B.07j)

(B.08a)

(B.08b)



ANEXO C - COEFICIENTES PARA O ELEMENTO DE VIGA
CONICO

Os coeficientes utilizados para o cdlculo da drea A e para os momentos de inércia
diametral (ou transversal) J; e polar J, da sec¢do transversal de uma viga cOnica, assim como no

calculo das matrizes do elemento no sistema de coordenadas local, sdo:

a, =27(R,AR - r.Ar)/ A, (C.01) B, = (AR —Ar?)/a, (C.02)

a, = (R} AR = r}Ar) (C03) B, =37(RAR> —r?Ar?)/2J, (C.04)

v, = 7(RARY = r.AF )T, (C.05) 5, =m(AR* — Art)/al, (C.06)
onde,

AR=R; - R, (C.07) Ar=r;, -, (C.08)
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ANEXO D - FUNCOES DE FORMA PARA O ELEMENTO DE VIGA
CONICO

As fungOes de forma para um elemento de viga cOnico sdo baseadas na formulagdo usual
para um elemento de viga de Timoshenko e estdo em funcdo do parametro @ (equagdo 3.26),

que pode ser computado pela utilizacdo das propriedades geométricas A, J; e y da seccdo

transversal, no centro do elemento.

1+ D(1-v)-3v +20°
' | lv[1+%®(l—v)—2v+v2}

[nl] :[ j v(3v—2v2+®) (B>-OD
lv[—%@(l—v)—v+v2}

[ 6v(v - 1) ]
. 1 |f-4v+3° +@(1-v)
] R Doy

[ 2v+3v> + Dy
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ANEXO E - MATRIZES DO ELEMENTO DE VIGA CONICO

As matrizes de inércia de translacdo e de rotacdo, dos momentos giroscopicos, de rigidez a

flexdo, ao carregamento axial e ao cisalhamento, assim como a matriz de amortecimento, para um

elemento de viga conico, segundo formulagdo apresentada por Genta e Gugliotta (1988), sdo:

e Matriz de Inércia Translacional

m, Im, m,
A,l I’mg  Im
[MT]: PA; . 5 6
1260(1+ @) mg
sim.

e Matriz de Inércia Rotacional

my, lm12 —my
[MR]: Pl I
210(1 + @) my,
sim.

e Matriz de Momento Giroscopico

[Gl=2[m,]

e Matriz de Rigidez de Flexdo

ko, —k
El, Ik, —lk
K — di 4 2
%, ] 105 (1+ @)’ k,
sim.

Ik,
Ik,
— Ik,
Ik,
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(E.03)

(E.04)



e Matriz de Rigidez ao Carregamento Axial

klO lkll _klo lkll
k] P | ke e —lky (E.05)
30101+ @) ko —lky,
sim. Ik,
e Matriz de Rigidez ao Cisalhamento Transversal
k, lky —k, kg
Kok Pky —lkg [’k
[k, ]=—24% R (E.06)
1241(1+ @) k,  —lk,
sim. Ik,
e Matriz de Amortecimento Proporcional
[c]=8(k,]+ &) E07)

Os coeficientes utilizados na formulagdo das matrizes do elemento de viga cOnico s@o

apresentados abaixo:

m, = (468 + 8820 + 42002 )+ ¢, (108 + 2100 + 10502 )+ B, (38 + 78D + 4202 ) (E.084a)
m, = (66+115.50+52.502 )+ a, (21+40.50 + 2102 )+ B,(8.5+ 18D +10.5D7 ) (E.08b)
=(162+378c1>+210c1>2)+a (81+1890 +10502 )+ B, (46 + 111D + 6307 ) (E.08¢)
. = (3949450 +52.50% )+ a, (18+40.50 + 2107 )+ B,(9.5+ 210 +10.50 ) (E.08d)
= (12421041050 )+ o, (4.5+9D+5.250° )+ B, (2 +4.50 + 307 ) (E.08¢)
o =(39+94.56+52.507 )+ o, (21+ 549 +31.5¢7 )+ B, (12.5+ 34.5¢ + 2192 (E.08f)
= (04210410502 }+ o, (4.5+10.50 +5.250> )+ B, (2.5+ 6@ +302) (E.08g)
. = (468 + 882 +420®7 )+, (360 + 672 + 31502 )+ B, (290 + 540 + 2527 ) (E.08h)
o = (66+115.50+52.50° )+, (45+750 +31.50 )+ B, (32.5+52.5B + 217 ) (E.08i)
my, = (124210 +10.50% )+ o, (7.5+120+ 52502 )+ B, (5+7.50 + 307 ) (E.08j)
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m,, =252+126a, + 72, + 45y, +300,

my, =21-1050 + o, (21-42®)+ B, (15-21D)+ 7, (10.5-120)+5,(7.5-7.5D)
myy =21-1050 —63a, D — 3,(6+42®)—y,(7.5+30D)- 5, (7.5 +22.50)

my, =28 +380 + 700> + o, (7 - 70 +17.50° )+ B,(4 -7 + 702 )+
7,(2.75 - 5@ +3.50)+ 5,(2 - 3.5® + 20?)

mys =7 +350 - 3507 + ,(3.5+17.50 ~17.50° )+ B,(3+10.50 —10.5®* ) +
7,(2.75+7@0 =702 )+5,(2.5+ 50 - 50°)

My, = 28+ 350 + 700> + a1, (21 + 42D + 52.50° )+ B, (18 + 420 + 422 )+
7,(16.25 + 400 +35®2 )+ 5,(15 + 37.5® + 300?)

k, = 630ct, + 5048, + 441y, +3965, +1260

k, = 630+210a, +147, +126y, +1145, —®(1050, +105, +94.57, +845, )
ky = 630+420a, +3578, +315y, +2825, + D(105a, +10583, +94.5y, +845,)
k, = 420+ 2100 +105®° + a1, (105 + 52.50% )+ B, (56 — 35D + 3507 )+

7,(42- 420 +26.250° )+ 5,(36 - 420 + 210?)

k, =210-2100 — 10507 + 01, (105- 105D — 52507 ) + 3,(91- 70D — 3507 ) +
7,(84—52.50 262507 )+ 5,(78— 420~ 210

k, =420+ 210D +105D” + &, (315+ 210D + 52507 )+ B, (266+ 175D + 3507 )+
7,(2314+1470+26250° )+ 5,(204+ 126D+ 2107

k, =12+6a, +4p,

k, =6+3a, +2p,

ky =3+1.5¢, + B,

k,, =36+60D +3D*

k, =3

k,, =4+50+2.50°

ki, =1+50+2.507
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(E.O8k)
(E.08D)
(E.O8m)

(E.O8n)

(E.080)

(E.O8p)

(E.09a)
(E.09Db)
(E.09¢)

(E.09d)

(E.09%)

(E.091)

(E.09g)
(E.O9%)
(E.09i)
(E.09j)
(E.09k)
(E.09))
(E.09m)



