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Resumo

TAPIA, Abdon Tadeo, Modelagem dos Acoplamentos Mecdnicos nos Sistemas Horizontais

Rotor-Acoplamento-Mancal, Campinas: Faculdade de Engenharia Mecénica, Universidade
Estadual de Campinas, 2003. 250p. Tese (Doutorado).

Atualmente, os modelos através do método de elementos finitos tornaram-se ferramentas
imprescindiveis no estudo das vibragdes flexionais de sistemas mecanicos, pois permitem
analisar as vibragOes flexionais, em situacOes estdveis e criticas através de simulagdes. Algumas
dessas situacdes nao poderiam ser conduzidas em sistemas reais, devido a diferentes limitagdes
praticas. Modelos de acoplamentos sdo pouco conhecidos e pouco estudados até o momento. No
presente trabalho, foi desenvolvido o modelo através do MEF do sistema rotor-acoplamento-
mancal, considerando-se as modelagens simplificadas dos acoplamentos existentes na literatura.
Nas simulagdes tedricas, mostrou-se que, dependendo do modelo considerado, o comportamento
dindmico dos sistemas serd diferente, tanto no valor das freqii€éncias naturais, quanto nas
amplitudes de vibragdo. Na implementacdo experimental, utilizamos 2 acoplamentos comerciais
do tipo flexiveis flexionalmente e rigidos torcionalmente (Vulkan Tormin L-3R, Vulkan Tormin
L-INZ). Foram estimadas as FRFs(devido ao desbalanceamento residual e a uma excitacdo
aleatoria externa “Shaker”) experimentais dos sistemas. Finalmente, ajustou-se as curvas
experimentais, utilizando os modelos implementados através do método de Minimos Quadrados
Amortecido Nao Linear. Dos resultados obtidos, pode-se concluir que os melhores modelos dos
acoplamentos, para os casos analisados, sao aqueles que os representam através de parametros de
rigidez e amortecimento (2° Nelson e Crandall, 2° Kramer). Afirmag¢do que precisa ser
corroborada, utilizando outros tipos de acoplamentos e com modelos que, ajustem as curvas
experimentais, € cujos parametros estimados reflitam as caracteristicas fisicas, tanto dos

componentes quanto das condicdes de operagao dos mesmos.

Palavras Chave
Acoplamento e Rotores Flexiveis, Vibracoes Flexionais, Elementos Finitos, Ajuste de Modelos.



Abstract

TAPIA, Abdén Tadeo, Modeling of Mechanical Couplings in Rotor-Coupling-Bearing
Horizontal Systems, Campinas: Faculdade de Engenharia Mecénica, Universidade Estadual
de Campinas, 2003. 250p. Tese (Doutorado).

Modeling by Finite Element Method has become an essential tool for bending vibration
studies in mechanical systems, provided it allows the analysis of bending vibrations in
operational conditions which can be dynamically stable and critical through the application of
numerical simulation. Some of these operational conditions could not be carried out in real
systems or even in a laboratory model, due to several and different practical constrains. Coupling
models are less known and fairly studied by now. In the work presented here, a model was
developed using the Finite Element Method to the Rotor-Coupling-Bearing System, considering
simplified models proposed in the literature. Theoretical simulations showed that, depending on
the coupling model adopted in the equations of motion, the dynamical behavior of the system will
be quite different, as in the natural frequency value, as in the vibrational amplitude magnitudes.
In the experimental tests development, two commercial coupling were used, which are
significantly flexible in bending but with high torsional stiffness (Vulkan Tormin L-3R, Vulkan
Tormin L-INZ). The experimental FRFs were evaluating to systems (due to the residual
unbalance and due to an external random excitation force-“Shaker”). Finally, experimental curves
were fitted, applying the Non-linear Damped Minimum Square Method. From obtained results, it
is possible to predict that the best coupling models, in the analyzed cases, are those models that
represent the coupling through its stiffness and damping parameters (22¢ Nelson and Crandall, 224
Kramer). The previous conclusion can be confirmed by using other kinds of couplings and
models that fitting experimental curves and their estimated parameters actually represent the

physical characteristics as of components as of their operational conditions.

Key-words
Couplings and Flexible Rotors, Bending Vibrations, Finite Element Method, Model Fitting.



Indice

INDICE . , i
LISTA DE FIGURAS . cteesessstessessteatesasessteatesastsssteatesastesstesstssatessssssstessserestsn v
LISTA DE TABELAS ix
NOMENCLATURA X

CAPITULO 1 1

INTRODUCAO 1
1.1 Descric@0 do Trabalho........ccc.eiiiiiiiiiiiiiieeie et 5

CAPITULO 2 7

REVISAO DA LITERATURA 7

CAPITULO 3 13

ACOPLAMENTOS MECANICOS 13

3.1 Histéria dos Acoplamentos MECANICOS.......cuueeevieeriiieeriieeniieerieeenteeenreeeieee s e saee e 14

3.2 Classificac@o dos Acoplamentos MECANICOS.......ueeeruieerrureeriieeriieenreeerreeesaeeeeeeeeeeee e 16

3.3 Acoplamentos RIZIAOS.........oocuiiiiiiiiiiiiiieeecece et 18

3.4 Acoplamentos FIEXTVEIS ....ccoutiiriieiiiieeiiieeiie ettt ettt et 19

3.5 Critérios de Selecao dos ACOPIAMENTOS.........eeeruvieeiuieeriiieeiieeeieeerieeerreeeaeeeireeeeeee e 21

3.6 Vibragdes Induzidas por Acoplamentos MECANICOS........eeervierriiieniiieriieeeieeeiiee e 23

3.7 Forgcas e Momentos devido ao Desalinhamento............c.eeevvieeniieiniiennieeniiceeieeeieeee 26

CAPITULO 4 30

MODELAMENTO MATEMATICO DO SISTEMA M ECANICO 30

4.1 Definicdes dos Sistemas ReferencCiais........coovviieriiiiiiieeiiieniieesieeeriee e 31

4.2 Modelagem dO DISCO....cc..iiuiiiiieiiieieee ettt et 32

4.3 Modelagem dO BIXO .....ooouiiiiiiiiiiiiiicieceeee e e 34
4.3.1 Energia Cinética dO EiXO .....c.uiiriiiiiiiiiiiieiiieeeeeeeee e 35

4.3.2 Energia Potencial do EiXO .......ccccuviiiiiiiiiiiiiieciiceecce et 40

4.4 Modelagem dOS MANCAIS. .....c.c.uiiriiiiiiieiiieeiee ettt ettt e st esbee e 44
4.4.1 Modelagem dos Mancais HidrodinAmicCoS ..........coevuveeriieeniiieeniiieinieeeiee e 45

4.5 Modelagem doS ACOPIAMENLOS .......ceevierriieeriieeiiieeiieeeseeesieeesieeesaeeesareeesneeesreesseeenns 51



4.5.1 Modelos de Acoplamentos segundo Kramer............ccoovieeviiiiiniiiiniiinniiciieenieee 52

4.5.2 Modelos de Acoplamentos segundo Nelson e Crandall.............ccoceeviiriiinennnnnee. 55
4.6 FOrcas de EXCItACA0.......ieiiiieiiiieeiieeeiie et estte et e et e st e e st e e s be e e s beeeebeeesneesnnaeesnnnee e 58
4.6.1 Forgas de Desbalanceamento ..........c..eeecueeeriieeniieeniieeiiee e esieeesveeeseveeeieee e 58
4.6.2 Forgcas e Momentos devido ao Desalinhamento...........c.cooceeeveeniiniieinicniceneenieeee. 59
4.7 Processo da Montagem das Matrizes Globais do SiStema ..........cceeeveueeerveernieenrveeniineens 60
4.77.1 ReStricOs GEOMEIIICAS .. .eevuvrieerireeieeenieeesieeesteeestteeesaaeesseeesseeessseeessseesnsseesnsseesnnes 64
4.8 Solucdo do Sistema de EQUAGOES ......ccoveeiieriiiiiinieeieerie et 65
4.8.1 Andlise de VIbragao LIVI€........ccceiviiiiiiiiiiiiieiieeeteeeeete et s 65
4.8.2 Andlise de Vibracao Forcada...........ccceevcuiiiiiiieiiiieiiieeieeeieeeiee et 68
4.8.2.1 ReSposta ESTALICA .......ccocuieriiiriiiiiiiiieieerie ettt 69
4.8.2.2 Resposta a0 Desbalanceamento...........coocueeeeeriiiiienieiiieniieec e 69
4.8.2.3 Resposta a uma Forca ASSINCIONA .........eevuieeriieeriieeiiieerreeeeee e e 69
4.8.2.4 Resposta a uma For¢a HarmoOniCa ..........cccuveeeviieriieiriiecciee e 70

4.9 Programa computaCiONal...........coouieiiiiniiiniiinieeieeeie et 71
4.9.1 Exemplo de APIICACAO L...coouiiiriiiiiiiieeiie ettt et e 71
4.9.2 Exemplo de APIICACAOD 2....ccuiiieiiieeiieeeiieeeiee et e ettt et e s e e e e e saaeeeaseeenaeeenns 74
CAPITULO 5 79
ANALISE MODAL DE M AQUINAS ROTATIVAS 79
5.1 Hipoéteses Bésicas para a Andlise Modal..........coooiiiiiiiiiiiiiiiiieceeceeeeeeee 80
5.2 Sistemas Estacionarios de Multiplos Graus de Liberdade .............cccceeciiniiniienicnncnnnen. 81
5.2.1 Sistema de Multiplos Graus de Liberdade (MGL) ndo Amortecido.............cccueeen.... 81
5.2.2 Sistema de Multiplos Graus de Liberdade (MGL) Amortecidos.........ccceeeeuveerveennne. 85
5.3 Sistemas Rotativos de Multiplos Graus de Liberdade...........ccccccoceeiiiniiininiienecnneennen. 90
5.3.1 EXemplo de APLICAGAO.....cceiuiiieiiieeiiieeiie ettt ettt et e st e s e e 95
5.4 Representacao das Fungdes de Transfer€ncia ..........cccveeveveeeriieeniieeeiiiee e 98
5.5 Problemas na Andlise Modal em Sistemas Rotativos ...........cceeveeeriieeniieeniieeniieenieeens 99
5.6 Métodos de Excitacdo em Sistemas ROtativos .......ccccueeeviiieriiennieeniieniee e 101
5.7 Medicao da Resposta em Sistemas ROtativos ........eeeveeeriieeniieiniieeice e 105
CAPITULO 6 108
AJUSTE DE PARAMETROS 108
6.1 Modelos Usados na IdentifiCagao.........ceecueieeruiieriiieeeiieeeiee e eevee e e eaee e e 110
6.2 Principais ESUMAAOIES ........coviiiiiiiiiiiieieeieeee et 112
6.2.1 Estimador de MAxXimo a POStETION (MAP) .......cooueeeirreeeieeeeeeeeiiieeeeeeeeeeeeeeireeeeeeeee 113
6.2.2 Estimador de Médxima Verossimilhanga (ML) ..........ccccveevveeencieeeniieeeiieeeiee e 115
6.2.3 Estimador de Minimos Quadrados (MQ) .........coeecuveeeereiieeeeniiiee e eeieee e 115
6.3 Unicidade e Critérios de Identificabilidade.............ccoceerviiniiiiiiniiniiiiccccce 117
6.4 Estimativa de Erros nos Parametros Ajustados.........c.ceevvveeriieerieeenieennieesiee e 118
6.5 Matriz de Sensibilidade ............cooiiiiiiiiiiiiiii e 118
6.6 Influéncia do Ruido nos Erros de EStimagao .........coccveecieenieriiinieniieenieeieeee e 120
6.7 Fungdo Objetivo para Ajuste de Curvas ndo lineares no dominio da Freqiiéncia (FRF)121
6.8 Influéncia do Valor Inicial na Estimacao de Parametros .........cccceeeveeeeveeecieeecnveennneen. 123
6.9 Algoritmo de Minimos Quadrados.........c.c.cocuieriiiiieniiiiieie e 123
6.10 Simulacdes de Estimacao de ParAmetros ..........ceeevveeeriieeniieiniieniieciee e 126
6.10.1 Resposta a0 Desbalanceamento.............eeecuveeeiieeniieenieeerieeerieeeveeeeeeeareesaeee e 127

i



6.10.2 Fung@o de TranSferE€ncCia.........cccueeeieiuieeeeniiiieeeiieeeeeitee e siree e e eee e eeeaeee e e snsaeee s 132

CAPITULO 7 136
ANALISES EXPERIMENTAIS 136
7.1 Configuracdo da Bancada Experimental.............cccceeviiiiiiniiiiiiniiniieeiceeeeceeeceeee 137
7.1.1 Fundagdo de Concreto € a Base Metalica.........c.ueevveeiniieinieeiieeeieeeeee s 138

7.1.2 Mancais HidrodinamiCos........cc.eeeueiriieriiiiieeieeiee ettt s 140

7.1.3 Montagem do Motor Elétrico de Acionamento..........c..ccecueerueeriueenieenneeneenieeenneennn 142

T.1.4 EIXOS € IMASSAS ..eeeuviiiiieiieeiteeiteete ettt ettt et sttt sttt ettt e be e s 143

7.1.5 Acoplamento entre o Motor e o Sistema Rotor-Acoplamento-Mancal................... 151

7.1.6 Sinal do DiSparo (“U7iQer™) ...cuu e ittt 153

7.2 Montagem dos Sensores nos Componentes do SIStema.........cceeveervveereeevueeneenieeenneennn 154
7.2.1 Sensores nos Mancais Hidrodinamicos............coceerieeniinieniieniieenienieeeeneeeene 154

7.2.2 Sensores nas Massas ou Discos RIZIdOS ......ccc.eevuieriiiiiiiiiiiiiiiceicieeeeseee 155

7.2.3 Sensores nos Acoplamentos Flexiveis (Vulkan: Tormin L-3R, Tormin L-1NZ)...156

7.2.4 Sensores no Dispositivo de Excitag@o AleatOria..........cceeevveervveernveernveeniiieenieeenne 157

7.3 Resultados Experimentais do Sistema Rotor-Acoplamento-Mancal...............ccccce........ 158
7.3.1 Resposta ao Desbalanceamento Residual.............ccocoooiiiiiiiiniiininiceee 158

7.3.1.1 Sistema com Acoplamento Vulkan Tormin L-3 R (Sistema 4) ...........cc...c...... 159

7.3.1.2 Sistema com Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ (Sistema 3).........ccc.......... 161

7.3.2 Resposta & EXCItaca0 AlCALOTIA .....c..ueeviiiiiiiiiiieeiiiceieceee ettt 162

7.3.2.1 Sistema com Acoplamento Vulkan Tormin L-3 R (Sistema 4) ...........cccc.cc...... 164

7.3.2 2 Sistema com Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ (Sistema 3).........ccc.e....... 167

7.4 Resultados dos Ajustes das FRFs EXPErimentais..........cccveerveeerieeenieeenveessveessneeesnnens 171
7.4.1 Ajuste das FRDs devido ao Desbalanceamento Residual...........c.ccccooeeeniiinniinn. 171

7.4.1.1 Acoplamento Vulkan Tormin L-3 R (Sistema 4).........ccccceevvieernieennieenniieenne. 172

7.4.1.2 Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ (Sistema 3) .......cccccevvvveevriieniieenieenne, 174

7.4.2 Ajuste das FRF's a EXC1tag@0 AlEatOria ........cccuvevuverieeniieniieiienieeieeereeeee e 176

7.4.2.1 Acoplamento Vulkan Tormin L-3 R (Sistema 4).........ccccceeeviiiiniieennieeniieennne. 177

7.4.2.2 Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ (Sistema 3) ......cccoceevviieviieennieenieenne, 182
CAPITULO 8 186
CONCLUSOES E SUGESTOES PARA PROXIMOS TRABALHOS 186
8.1 Resultados € CONCIUSOES ........coevruiiiiiiiiiiieeeiiiee et ettt e e s e e e 186

8.2 Sugestdes para Proximos Trabalhos...........cocoeviiriiiiiiniiiiieiccecce e 189
REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS 191
ANEXO 1 198
MATRIZES DE ORDEM REDUZIDA PARA O 12 MODELO DE ACOPLAMENTO DE KRAMER ......198
ANEXO II 201
PROGRAMAS: PROGRA-M1.MmpP, EST-PARAM.MDP 201
PROGRA-M1.mdp (programa de Elementos Finitos do sistema Rotor-Acoplamento-
IMANICAL) oot e e e e e e a e e e e e tbar et e e e e e e e e tarrraaaaaaens 201
Fluxograma do programa PROGRA-M1.mdpP .......cooviiiiiiiiniiiiiiieieeeeeeeeee e 202

1



EST-PARAM.mdp (programa de Estima¢do de Parametros através do método de Minimos
Quadrados Ponderado NAO LANEAT) .........eieeecuiiieeeiiiiieeeiiieeeeeiieeeeeeiveeeeeveeeeesareeeseeeaeeeeenes

Fluxograma do programa EST-PARAM.mdp

ANEXO III

EQUIPAMENTOS, SENSORES, CARTAS DE CALIBRACAO

ANEXO IV

FOLHAS DE TESTE E PROGRAMAS DE AQUISICAO EM LABVIEW 5.0

Para FRDs devido ao Desbalanceamento Residual............cccccooiiiiiiniiniiiniiniiinicicceee
Para FRF's devido a uma Excitacdo Aleatoria (Fungdo de Transferéncia)..........cccceeeeunneeen.

APENDICE A

DESENHOS DOS ACOPLAMENTOS FLEXIVEIS

A.1 Acoplamento Flexivel : Acoplamento 1 (Fabricado na FEM-DPM)..........ccccccccenie.
A.2 Acoplamento Flexivel : VULKAN TORMIN L-3R (Vulkan do Brasil) ......................
A.3 Acoplamento Flexivel : VULKAN TORMIN L-1INZ (Vulkan do Brasil)....................
A.4 Dispositivo de Excitacdo Aleatdria (Fabricado na FEM-DPM).........ccoccceviiniiinicnnee.

APENDICE B

INTRODUCAO A ANALISE DE SINAIS

v

205
205

209
209
210
215

220
220
220
223
224
225

227
227



Lista de Figuras
Figura 1.1: Montagem da bancada experimental do sistema rotor-acoplamento-mancal................ 3
Figura 1.2: Metodologia da estimacao de Parametros. ........cccveeeruveerrireeriireeniieenieeenreessieeesnreesneees 4
Figura 3.1:Tipos de desalinhamento entre rotores acoplados ..........ccceeevueeeniiiiniieniieiniieenieeee 14
Figura 3.2: Classificacdo geral dos acoplamentos MECANICOS......c..eevuverreeniieriieeniienieeieenieeieenene 17
Figura 3.3: Padrdes dos espectros de vibragdo dos acoplamentos sujeitos ao desalinhamento. ....25
Figura 3.4: Forcas e momentos de reacio nos acoplamentos devido ao desalinhamento.............. 27
Figura 4.1: Esquema bdsico do SIStEmMa MECANICO. ....cc..eeruvirriereirieeireereeieeere e e 30
Figura 4.2: Sistemas de referéncia movel e fixo ou inercial. ..........cccceeeviiieeniiiiniienniieniee e, 32
Figura 4.3: Representac@o dos discos (diSCO riZid0)......ccuireriiieiiieniiiieniieeeiee e e 33
Figura 4.4: Representacdo do elemento de €1xo de Secao COnStante ..........occveveveerueerveenieereeenneennn 35
Figura 4.5: Coordenadas do centro geométrico C, € um ponto arbitrdrio B N0 €iX0.........cccc.e....... 40
Figura 4.6: Mancal HidrodinAmiCO ..........ceeiriiieriiiiiiiieeiiie ettt etee ettt siae e s 45
Figura 4.7: Montagem e o Modelo fisico dos mancais hidrodindmicos...........c.cccccevveeriveernneennne. 46
Figura 4.8: Divisao do filme de 6leo em grades nas dir€COES X € Y. .ec.eeeveerieeriieenieenieeneenieeneennn 48
Figura 4.9: Coeficientes de rigidez e amortecimento adimensionais de mancais hidrodindmicos.
...................................................................................................................................... 51
Figura 4.10: Esquema dos €1x0s € do acoplamento.............cocueeriiriiienienniienienieeeecreeee e 52
Figura 4.11: Esquema dos eixos acoplados com a restri¢dao imposta (1° modelo de Kramer)....... 53
Figura 4.12: Segundo modelo fisico do acoplamento por Kramer..........c.cccecveevvieenieeenieecinneenne, 54
Figura 4.13: Primeiro modelo de acoplamento por Nelson e Crandall. ...........c.cccccooeiniiinnniennnne 55
Figura 4.14: Segundo modelo fisico do acoplamento por Nelson e Crandall...............cc.cceueee.e. 57
Figura 4.15: Modelo do desbalanceamento MECANICO. ......eeevuvierrivieriireeniieeniieenieeeireeeiree e e 58
Figura 4.16: Arranjo das matrizes globais do sistema meCANICO. ........ccccueeevuiernieeriieeniieeniieeene 63
Figura 4.17: Esquema do rotor do exemplo de aplicagao 1. ........cccceevieriiiniiniiiniiniiinecnieceee 71
Figura 4.18: Modelo Fisico do sistema mecanico da Figura 4.17........cccccceevviiiiniiiiiniiiennieenieee 72
Figura 4.19: Diagrama de Campbell do sistema mecanico da Figura 4.17.......ccccccccevevinvienennns 73
Figura 4.20: Resposta ao desbalanceamento do sistema mecanico da Figura 4.17. ...................... 73
Figura 4.21: Sistema mecanico a ser simulado [Dimensdes geométricas em m].........cccc.eevveeenene. 74
Figura 4.22: (a) primeiro par de freqii€ncias naturais do sistema; (b) segundo par de freqii€ncias
NAUTA] dO SISTEIMA. ...eeiuiiiiiiiiiiiiee ittt ettt et e st e s e e sbee e 75
Figura 4.23: (a) terceiro par de freqiiéncias naturais do sistema; (b) quarto par freqii€ncias
NALUTALS O SISEEIMIA. ..e.uveintiiiiiieiieei ettt ettt ettt sat e et esbeeebee st e ebeeeaee 76
Figura 4.24: (a) na direcdo Z na posi¢do do Discol; (b) na dire¢do X na posi¢ao do Discol....... 76
Figura 4.25: (a) na dire¢do Z na posi¢do do Discol; (b) na direcdo X na posi¢ao do Discol....... 77
Figura 5.1: Sistemas mecanico com baixo amorteCimento. ...........ceecueeerveeerireenueeeneeesseeessnneennnns 82



Figura 5.2: Esquema bdsico do sistema mecanico estudado ..........ccoovevvienieniiiiniiniiienieniecneene 91

Figura 5.3: Sistema mecanico rotor-acoplamento-mancal [Dimensdes geométricas em m]. ........ 95
Figura 5.4: Modelos Fisicos do sistema da Figura 5.3 para excitacdo aleatoria. ...........c.ceeueeennee. 97
Figura 5.5: Freqiiéncias Naturais (1* Precessdo direta e 1? Precesséo retrégrada) dos modelos da
FIGUIA 5.4ttt et 97
Figura 5.6: Fungdes de transferéncia H, , () para cada um dos 5 modelos. ............cccccvvruununnnne. 98
Figura 5.7: Fungdes de transferéncia H ,,(®)para cada um dos 5 modelos. ...........cccoevurvrennns 98
Figura 6.1: Hip6tese sobre 0 rufd0 aditiVo ........cooeeeiieiiiiiiieiiieieeeeeeeeee e 110
Figura 6.2: Modelo de erro na entrada ou eXCItACA0 .......cccueerveeruierieerieenieeieeeee e 110
Figura 6.3: Modelo de erro na saida OU r€SPOSLA. ......c.ueeeruieeeiiieeriiieeeiie ettt 111
Figura 6.4: Fungdo objetivo para os Minimos Quadrados e para a Maxima Correlacdo em escala
linear € 10ZAriMICA. .......coouuiiiiiiieiieeee ettt st 123
Figura 6.5: Sistema mecanico Rotor-Acoplamento-Mancal [Dimensdes geométricas em m]. ... 126
Figura 6.6: Modelos Fisicos do sistema da Figura 6.5..........cccceeiiiiiiiiiniiiinieceeceee e 128

Figura 6.7: Curvas de translacdo ajustadas para os 5 modelos do sistema, considerando 1gd!...130
Figura 6.8: Curvas de translacdo ajustadas para os 5 modelos do sistema, considerando 4gdls..130
Figura 6.9: Curvas dos graus de flexdo ajustadas para os 5 modelos do sistema, considerando

7 R TSR PPRP 131

Figura 6.10: Modelos Fisicos do sistema da Figura 6.2 para excitag@o aleatoria.............c.......... 132

Figura 6.11: Curvas das fungdes de transferéncia dos graus de liberdade gdl: 13:X, 14:72)

ajustadas, para os 5 modelos do sistema em 20001pm. ........ccceevveeerieeerieeereeennnnen. 134

Figura 6.12: Curvas das funcdes de transferéncia dos graus de liberdade gdl: 17:X, 18:7),

ajustadas para os 5 modelos do sistema em 2000rpm. .........ccceevveerriieriieeriieennnen. 135

Figura 7.1: Configuracdo da bancada de Teste Experimental.............cccccoveeviiieeniiieiniiennieeniene 137

Figura 7.2: Fundagdo Flexivel excitada verticalmente, respostas medidas nas direcdes horizontal

€ VETTICAL .ottt e 138

Figura 7.3: Funcdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da fundagdo

flexivel excitada Verticalmente. ...........cocueerieeiieinieiiieie et 139

Figura 7.4: Fundagdo Rigida excitada verticalmente, respostas medidas nas dire¢des horizontal e

VEITICAL .ottt 139

Figura 7.5: Fungdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da fundacao rigida

excitada VErtiCAlMENTe. ........eovuiiiiiiiiiiiieiiie ettt 140

Figura 7.6: Montagem e distribuicdo dos mancais hidrodindmicos na fundagdo rigida. ............. 141

Figura 7.7: Fungdes de transferéncia(inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da caixa dos

TIMATICATS. +.euveeneteentteetteetee sttt eabeesuteeabeesae e e bt e b b e e abeeabeeeabeebeeeabeenbeeeabeebteeabeebeesabeenneeeaee 142

Figura 7.8: Montagem do motor elétrico de acionamento e os resultados da andlise modal....... 142
Figura 7.9: Eixol: descri¢cdo geométrica, montagem livre-livre (andlise modal), descricdo MEF.

................................................................................................................................. 143

Figura 7.10: Fungdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqii€ncia da analise modal

do Eixol na condicao lVIE-TIVIE. ....ccccueiiriiiiiiiiiiieeiiece e 144

Figura 7.11: Resultado do processo de estimacao de parametros do Eixol........c.cccccveeviiiennnnnne 145

Figura 7.12: Sistema Eixol-Discol: descricdo geométrica, montagem livre-livre (analise modal),

dESCIICAD POT MEF . ...ttt ettt ettt st e e 145

Figura 7.13: Fungdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqii€éncia da andlise modal

do sistema Eixol-Discol, na condi¢a0 livre-livre........cccocuveeriieeniieniiiecieeeieeeee 146

Figura 7.14: Resultado do processo de estimac¢do da densidade especifica do Discol................ 146

Vi



Figura 7.15: Eixo2: descricdo geométrica, montagem livre-livre(andlise modal), descricdo por

Figura 7.16:

Figura 7.17:
Figura 7.18:

Figura 7.19:

Figura 7.20:
Figura 7.21:
Figura 7.22:

Figura 7.23:
Figura 7.24:
Figura 7.25:
Figura 7.26:
Figura 7.27:

Figura 7.28:
Figura 7.29:
Figura 7.30:
Figura 7.31:
Figura 7.32:

Figura 7.33

MEF ...ttt et et e et e e e ta e e s bae e e as e e s aseeessseeessbeeesseeesaeesnsaeeeseeaans 147
Funcdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqii€ncia da andlise modal
do Eixo02, na condigo IVIE-TIVIE. ......ceeeriiiiiiiiieeiie et 148
Resultado do processo de estimacdo dos pardmetros do Eixo2.........cccccecveniennn. 148

Sistema Eixo2-Massa2: descricdo geométrica, montagem livre-livre (andlise modal),
dESCIICAD POT MEF . ...ttt ettt et e et e e e et e st e e saaeesaseeeennes 149

Funcdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da analise modal
do sistema Eixo2-Disco2, na condi¢@0 livre-livre........ccoocveevniieniiieniiienieeniieee 149
Resultado do processo de estimacao da densidade especifica do Disco2................ 150

Andlise modal do Acoplamentol (livre-livre), descricdopor MEF. ........................ 151

Funcdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da analise modal
do sistema da Figura 7.21, na condic@0 liVre-livre........ccceeeviienniieiniienieeeieene 152
Resultado do processo de estimacao dos parametros do Acoplamentol................. 153
Disco do sinal de rotagao € dO “I7igQer”........ouuiiiiiiiiiiiiieieete et 154
Montagem dos sensores nos mancais hidrodinamicos do sistema...........c.cccceeuueeee. 155
Montagem dos sensores nas massas ou discos do SIStEMA ......cveeeruveeerveeriureeriuneenns 156

Montagem dos sensores nos acoplamentos ( Vulkan: Tormin L-3 R, Tormin L-1 NZ)
O SISTEIMA. ...ttt e 157
Montagem do dispositivo de excitacdo aleatéria na dire¢do horizontal e vertical. . 157
Montagem do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal experimental 158
Montagem para estimar a funcao de resposta ao desbalanceamento residual. ........ 159
Funcdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais nos 4 mancais . 160

Funcdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais nas 2 massas. .. 160
: Fungdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais no Acoplamento
Vulkan Tormin L-3R.....cccoiiiiiiiiiiiicccc e 161

Figura 7.34: Fungdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais nos 4 mancais

NIATOAIMAIMNICOS. - eeeeenee et e e e e e e e e e e e e e e e e e e e e e e eeneeeeennaaaees 161

Figura 7.35: Fung¢des de resposta ao desbalanceamento residual experimentais nas 2 massas ..162
Figura 7.36: Fungdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais no Acoplamento
Vulkan Tormin L-1 NZ. ...oooiii e 162
Figura 7.37: Montagem para estimar a FRF devido a uma excitagdo aleatoria. ..........ccc.ceueeneee. 163
Figura 7.38: FRFs experimentais (func¢do de transferéncia e de coeréncia) no ponto de excitacdao
do sistema 4, com excitaga0 Na dir€CA0 X. ...ccvvveeruieeririeeriieeriee e e eee e 165

Figura 7.39: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no acoplamento
Vulkan Tormin L-3 R do sistema 4, com excita¢do na direcdo X
Figura 7.40: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no ponto de excitacao

do sistema 4, com excitagdo Na dIr€CAO Z. ....c..eevuveriiiniieiiieienreeeeereee e 166
Figura 7.41: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no acoplamento
Vulkan Tormin L-3 R do sistema 4, com excitacdo na dire¢ao Z. ...........ccceeuveenee. 167
Figura 7.42: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no ponto de excitacdo
do sistema 3, com excitacdo Na direCao X. .......ccocveriiieriiriiieniieniecieeeee e 168
Figura 7.43: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no acoplamento
Vulkan Tormin L-1 NZ do sistema 3, com excitacdo na direco X.........cccceevueenee 169
Figura 7.44: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no ponto de excitacdo
do sistema 3, com excitaga@0 NA dIT€CAO Z. ..cevvvvveruvieeriiieeiiieeiiee e eree e 170

vii



Figura 7.45: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no acoplamento

Vulkan Tormin L-1 NZ do sistema 3, com excitagdo na direcao Z. .........c.cceuuue.... 170
Figura 7. 46: Montagem do Sistema 4 para FRDs devido ao desbalanceamento residual........... 172
Figura 7.47: Modelo Fisico por MEF do sistema 4 para a FRD devido ao desbalanceamento
TESIAUAL L.eeieiiiiiiie ettt s 172
Figura 7.48: Resultados do processo de ajuste do sistema 4 (FRDs n0S Mancais)...........cce.e.... 173
Figura 7.49: Resultados do processo de ajuste do sistema 4(FRDs no Acoplamento Vulkan
Tormin L-3R). .oveeiiiiiiiieee e e e a e e e e 174
Figura 7.50: Resultados do processo de ajuste do sistema 3 (FRDs n0S mancais)...........cce..e..... 175
Figura 7.51: Resultados do ajuste do sistema 3 (FRDs no Acoplamento Vulkan Tormin L-1NZ)
................................................................................................................................. 176
Figura 7.52: Montagem do Sistema 4 para FRFs (funcdo de transferéncia) devido a excitagdo
ALEALOTIAL ..ttt ettt st ettt et s 177
Figura 7.53: Modelo Fisico por MEF do sistema 4 para FRF (funcdo de transferéncia)............. 178
Figura 7.54: Resultados do processo de ajuste do sistema 4 (funcdes de transferéncia) ............. 179
Figura 7.55: Resultado do ajuste das func¢des de transferéncia do sistema 4 em diferentes
TOTACOES. ..ttt eneiteeeeerittteeeertteeeeeiiteeeeeatteeeesaaateeesabteeeesnsbeeesansseeessnnssaeesansssaeessnnsaaessnnes 180
Figura 7.56: Parametros de rigidez normalizados, estimados no ajuste da Figura 7.55............... 181

Figura 7.57: Pardmetros de amortecimento normalizados, estimados no ajuste da Figura 7.55..182
Figura 7.58: Montagem do Sistema 3 para FRFs (funcdo de transferéncia) devido a excitagcao

F] (S 1(0) o b O S OO PO UP PR PPPRRRP 182
Figura 7.59: Modelo Fisico por MEF do Sistema 3 para FRF (funcdo de transferéncia)............ 183
Figura 7.60: Resultados do processo de ajuste do sistema 3 (funcdes de transferéncia - X) ....... 183
Figura 7.61: Resultados do processo de ajuste do sistema 3 (func¢des de transferéncia - Z)........ 184

viil



Lista de Tabelas

Tabela 4.1: Propriedades fisicas e dindmicas dos componentes mecanicos do sistema simulado. 72
Tabela 4.2: As 10 primeiras Freqii€ncias Naturais do sistema para 25000 rpm.........ccccceeevurennee. 73
Tabela 4.3: Propriedades fisicas e dinamicas dos componentes mecanicos do sistema simulado. 75
Tabela 5.1: Propriedades fisicas e dindmicas dos componentes mecanicos do sistema simulado. 96
Tabela 6.1: Propriedades fisicas e dindmicas dos componentes mecanicos do sistema simulado.

...................................................................................................................................................... 127
Tabela 6.2: Resultado do ajuste de curvas para 3 modelos do sistema, considerando a FRF em

1 QAL € €M AGALS ..ottt ettt 129
Tabela 6.3: Resultado do ajuste de curvas para os 2 modelos do sistema considerando a FRF em

1 QAL € @MU AGALS ...t 130
Tabela 6.4: Resultado do ajuste de 3 modelos do sistema usando as fun¢des de transferéncia para

BGALS. oottt et e et e et e et e e e abeesaaeeebaeeeteeas 133
Tabela 6.5: Resultado do ajuste de 2 modelos do sistema usando as fungdes de transferéncia para

BGALS. ...vveeeeeee ettt ettt e e e e e e e —— e e e e e t—e e e e e bbtae e e ataaeeeantaeeeanareaenn 134
Tabela 7.1: Parametros estimados para 0 EiX0l.......ccccooiiiiiiiiiiiiiiiiiiccccecee e 144
Tabela 7.2: Parametro estimado para 0 DISCOT ......ciiiiiiiiiiiiiiieeiieceece e 147
Tabela 7. 3: Pardmetros estimados para 0 BIX02Z.........ccceeiiiiiiiiiiiiiiniieniececeieeeceeeeeeee e 148
Tabela 7.4: Parametro estimado para 0 DISCO2Z .......ccocuiiiiiiiiiiiiiiiieeiie e 150
Tabela 7.5: Valores Médios dos parametros €Stimados .........c.eeecvveeeiveeriieeeniieeenieeerreeeveesineens 151
Tabela 7.6: Parametros estimados para 0 Acoplamentol..........cccceeviiiiniiiiniiiiiieeiniceeiee e 153
Tabela 7.7: Parametros do Acoplamentol e do Acoplamento Vulkan Tormin L-3R.................. 173
Tabela 7.8: Resultado do ajuste dO SISLEMA 4........eeeriieeiiieeiiieeieeeeiiteeeee e esree e sireesaree e 174
Tabela 7.9: Parametros do Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ.........c.cccoooiiiiiiiniinnininn. 174
Tabela 7.10: Resultado do ajuste do SISTEIMA 3.......ccceeriiriiiiriieiienieeeeneereeere e 176
Tabela 7.11: Resultados do ajuste dos 5 modelos da Figura 7.53........cccccveviiiiiiiieiniieiieeeiene 179
Tabela 7.12: Erro dos ajuste do sistema 4 para diferentes rotagoes. .........ceeevueeerveeerveesrveesinneenns 181
Tabela 7.13: Resultado do ajuste do sistema 3 com excitacdo na dire¢ao X........ccccecveevuverneenen. 184
Tabela 7.14: Resultado do ajuste do sistema 3 com excitagdo na dire¢ao Z.........cceecveereuveernnenne 185
Tabela 7.15: Dados dos processos de ajuste do SiStema 3.........ccccveeevveeririeeniieeeniieeerieeeveeeieeenns 185

X



Nomenclatura

Letras Latinas

g - Velocidade generalizada i-ésima.
U, - Velocidades nas direcdes dos eixos X e Z em 0 no i.
qyx-9x - Vetores das componentes do deslocamento, da velocidade na dire¢do X.
q,-49, - Vetores das componentes do deslocamento, da velocidade na direcdo Z.
{q}. {4} - Vetor velocidade, aceleragio em coordenadas generalizadas.
' Ma231q/} - Autovetorj, parte real e parte imagindria do autovetor {g’}.
[Conurn - Matriz de conexdo entre 0 componente r € 0 sistema.
[Cov{ }].[w] - Matriz de covariancia, matriz de covariancia do ruido.
[CV,] - Matriz global de amortecimento proporcional viscoso do sistema.
[Dg] - Matriz global de amortecimento histéretico do sistema.
[G.],[Ca] - Matrizes giroscépica e de amortecimento do acoplamento.
[Gel.[Cel - Matrizes giroscOpica e de amortecimento globais do sistema.
Matrizes giroscopica e de amortecimento globais do sistema de ordem
[Gerl[Corl - :
reduzida.
[G,][C)] - Matrizes giroscopica e de amortecimento do r-ésimo componente.
[H(®)],[1] - Matriz das fung¢des de transferéncia, matriz identidade.
[KF] - Matrizes rigidez devido a uma forga axial no elemento de eixo.
(K ].[Cn] - Matrizes de rigidez e de amortecimento do mancal.
[M,],[K.] - Matrizes de massa e de rigidez do acoplamento.
[Mp],IGp] - Matriz de massa e giroscépica do disco rigido.
[ME],[KEL[GE] - Matrizes de massa, rigidez e giroscopica do elemento de eixo.
[M,],[K,] - Matrizes de massa e de rigidez globais do sistema.
[M,,],[K/] - Matrizes de massa e de rigidez globais do sistema de ordem reduzida.
[M,],IK,] - Matrizes de massa e de rigidez do r-esimo componente.
[M,e],[Ke],[Gr] - Matrizes de massa, rigidez e giroscopica de ordem reduzida por restrig¢do.
[0,] - Matriz dos autovetores ou modal.
[RGlum - Matriz de conexdo entre dois vetores {g} (por restri¢do).
[S1, [W] - Matriz de sensibilidade, matriz de ponderacdo.
[Xd], [Xe] - Matriz dos autovetores a direita e a esquerda.

[Xdn], [Xen] Matriz dos autovetores a direita e a esquerda normalizados.
{Fa},s - Forca assincrona de componentes{F}, {F,.}, fator de assincronismo.



{Feon}, {Fex}
{Fa}
{Fexr}’{Fconr}
{Fn}

{q}n,l
{ga}.{qa}
{Qr}n,l

A, r

Aac

Cl

Cov

Cxx, Cz7z

Cxz, Czx
D

E

e

E(), E{ }
Eac

EC, ECD, ECE
Ec,

Ep, Epg, Epr
EpTE

ET

f

f’ fl” fm’ fY
Fry

Jom

Fohj

Fqi

FRF ¢y,
Fr

Frx, Frz
Hj(w)

i

Iac
IDx;IDy,IDZ
Ipmi

LI,

J, H

kg, cr

kr, cr
kxx, kzz
kXZ, kZX
L

lac

I

Vetor das forcas de conexao, vetor das forcas externas.

Vetor da for¢ca de desbalanceamento.

Vetor das forgas externas e de conexao no r-ésimo componente.
Forca harmonica de componentes{ Fj}, {Fnc}.

Vetor coluna dos n deslocamentos nodais.

Vetores de coordenadas ativas, de coordenadas dependentes.
Vetor coluna dos deslocamentos nodais do componente 7.
Area, raio da segdo transversal do elemento de eixo.

Area da secio transversal do acoplamento.

Coeficiente de identificabilidade.

Covariancia.

Coeficiente de amortecimento na direcdo X e Z dos mancais.
Coeficiente de amortecimento cruzados dos mancais.
Diametro do mancal (munhdo do mancal).

Moédulo de Young (mddulo de elasticidade transversal) do eixo.
Excentricidade (posicao da m,), funcido exponencial.

Valor esperado, Vetor esperado (esperanga matematica).
Moddulo de elasticidade transversal do acoplamento.

Energia cinética, do disco, do eixo.

Energia cinética devido ao desbalanceamento.

Energia potencial, do eixo, devido a uma for¢a axial no eixo.
Energia potencial ou de deformagdo total no eixo.

Erro percentual tedrico.

Freqiiéncia de (for¢as, momentos).

Entrada, entrada real, entrada medida, entrada simulada.
Forg¢a de reacdo na dire¢@o axial Y sobre os eixos.

Freqiiéncia m-ésima de (forcas, momentos).

Funcio objetivo.

Forga generalizada atuando na i-ésima coordenada generalizada.
Fungdes de resposta em freqii€éncia experimentais.

Forca devido ao torque transmitido.

Forg¢a na dire¢do X, na dire¢do Z devido ao torque transmitido.

Funcao de transferéncia no grau de liberdade j devido a uma for¢a em k.

Indice de ndmero complexo J=1.

Inércia da se¢ao transversal do acoplamento.

Componentes do tensor de inércia do disco rigido em x,y,z.

Momento de inércia polar de massa do disco i

inércias de drea da sec¢ao transversal do eixo com relac@o aos eixos x, y.
Matriz Jacobiana, Matriz Hessiana.

Coeficientes de rigidez, amortecimento rotacionais do acoplamento.
Coeficientes de rigidez, amortecimento translacionais do acoplamento.
Coeficiente de rigidez na direcido X e Z dos mancais.

Coeficiente de rigidez cruzados dos mancais.

Comprimento do elemento de eixo, largura do mancal.

Distancia entre os pontos de articulacdo do acoplamento.

Distancia entre os dos mancais que suportam o eixo acionado.

X1



mp, mg
mi, L
my, k

T, My
Mrx, M1z
N;.N;
npt, np
PQ), P(/)
p. {p}
p,h

Di» hi
{q}. qi

49> qrs 9m> gs
R(xyz)
R,(XYZ)
rui, t
u,vi

U,, U,
w
Xin1,2m1
XmZaZnZ

Letras Gregas

o,pB.0

('oR/R

e

RIR,®

Sa+' 000
cye|

o
o™
=

Massa do disco rigido, massa de desbalanceamento.

Massa na estacdo i e momento de inércia de massa do disco i.
Massa e rigidez generalizada ou modais.

Torque transmitido, momento devido ao torque transmitido.
Momento na dire¢do X, na dire¢do Z devido ao torque transmitido.
Funcdes de forma de deslocamento de uma viga em flexao.

numero de dados experimentais, nimero de parametros ajustados.
Probabilidade, probabilidade condicional.

Parametro, Vetor de parametros.

Pressdo no 6leo e espessura do filme do 6leo nos mancais.

Pressdo e espessura no ponto i=p,e,s,d,i.

Vetor deslocamento em coordenadas generalizadas, componente 1.
Saida, saida real, saida medida, saida simulada.

Sistema de referéncia mével fixo ao rotor.

Sistema de referéncia absoluto.

Ruido, tempo.

Translacdes nas direcdes dos eixos X € Z em o no i.

Velocidades tangenciais na parede externa do eixo e interna do mancal.
Trabalho.

Coordenadas da posicéo do 1° ponto de articulagdo do acoplamento.
Coordenadas da posi¢do do 2 ponto de articulacdo do acoplamento.

Velocidade angulares.
Freqiiéncia angular do sistema xyz em relacdo aos sistema XYZ e xyz.

Velocidade de rotagdo do eixo.

Densidade especifica (volumétrica) do eixo.

Coeficiente de cisalhamento do elemento de eixo.

Viscosidade do filme de dleo.

Tensdo de deformacdo do eixo, variancia.

Autovalor, vetor de estado.

Angulos de rotagdo (o,B: coeficientes de amortecimento proporcional).
Deformacio total, parcela linear e nao linear da deformagdo do eixo.
Erro aleatério, erro sistematico.

Angulos de deflexdo devido ao desalinhamento angular.

Freqiiéncia de uma forca harmoénica.

Rotacdes nas direcdes dos eixos X e Zem o né i.

Freqiiéncia natural e coeficiente de amortecimento j-ésima.

Direcdo de procura.

Angulos de deflexdo devido ao desalinhamento paralelo.
Componentes da @, nas coordenadas x, y, z, respectivamente.
Desalinhamento angular (quantidade) na direcao X.

Desalinhamento paralelo (quantidade) na direcdo X.

Deformacao na direcao axial Y do acoplamento.

Xii



AZ,
AZ,

Superescritos

R T
1

Abreviacoes

Ace -
det -
diag -
FRD -
FRDs -
FRF -
FRFs -
gdl. -
gdls. -
MAK -
MEF -
mef -
MGL -
ML -
Mov -
MQC -
MQP -
rms -

- Desalinhamento angular (quantidade) na direcao Z.
- Desalinhamento paralelo (quantidade) na direcdo Z.

Transposto.

Conjugado.

k-ésima iteracao.

inversa generalizada ou pseudoinversa.

Inertancia ou acelerancia.

Determinante (determinante de uma matriz).
Diagonal (Matriz diagonal).

Funcdo de resposta ao Desbalanceamento.
Funcdes de resposta ao Desbalanceamento.
Funcdo resposta em freqiiéncia.

Fungdes resposta em freqii€ncia.

Grau de liberdade.

Graus de liberdade.

Markov.

Método de elementos finitos.

Modelo de elementos finitos.

Muiltiplos graus de liberdade.

Mixima verossimilhancga.

Mobilidade.

Minimos quadrados comum.

Minimos quadrados ponderado.

Raiz média quadritica.

Xiil



Capitulo 1

Introducao

A andlise do comportamento dindmico das maquinas rotativas horizontais (turbogeradores)
¢ bastante complexa, j4 que estas maquinas sdo constituidas, geralmente, por rotores, eixos,
acoplamentos, mancais, carcaga, fundacdo e outros equipamentos auxiliares. Portanto, para
estudar-se o comportamento dindmico desses sistemas, ¢ necessario determinar a interacdo de
todos os componentes. No entanto, o comportamento destas maquinas ¢ influenciado em maior
ou menor grau por seus componentes. Nesse sentido, os acoplamentos rigidos ou flexiveis,

interferem na resposta dinamica do sistema rotor-fundacao (Piotrowski J., 1995).

O tema do presente trabalho foi escolhido com a finalidade de complementar o programa
ROTORTEST®, parcialmente desenvolvido, que permite estudar o comportamento dinimico de
sistemas mecanicos rotor-fundag¢ao (Hassui J., Cavalca K. 1996). Porém, este ndo possui um
modelo matematico definido para representar os acoplamentos mecanicos (rigido, flexiveis), que
sao usados comumente nos sistemas mecanicos de grande porte, para acoplar os rotores em série.
Tal fato deve-se, em parte, & ndo existéncia na literatura, de modelos matematicos bem sucedidos
destes componentes. Também deve-se ao fato da existéncia de inimeros tipos de acoplamentos
disponiveis comercialmente no mercado com caracteristicas muito especificas, o que dificulta a
aplicacdo de um modelo mais genérico. Apesar da importancia do acoplamento no sistema de
transmissdo de movimento, assim como no comportamento dindmicos destes sistemas,
relativamente poucos trabalhos tém sido publicados com respeito a modelagem dos
acoplamentos, dentro dos sistemas Rotor-Acoplamento-Mancal. Desta forma, foi necessaria
uma intensa pesquisa bibliografica, para efetuar o levantamento do que se t€ém disponivel sobre o

assunto.



Sendo o modelamento matematico do sistema completo das maquinas rotativas horizontais
bastante complexo, elaborou-se um modelo matematico simplificado através do método de
elementos finitos do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal considerando a fundacao rigida, que
nos permita analisar as vibragdes transversais ou flexionais do sistema. Entretanto, com o
proposito de analisar a influéncia do modelo do acoplamento, no comportamento dinamico do
sistema, considerou-se 5 modelos simplificados recomendados na literatura, para representar os

acoplamentos nos sistemas mecanicos.

No geral, o acoplamento ¢ modelado como um disco rigido, ou como parte dos eixos que
conectam, desprezando sua flexibilidade e capacidade de amortecer as vibracdes, provenientes da
descentragem ou desalinhamento dos eixos que sdo acoplados. Os trabalhos de Simons G. (1992),
Sekhar A., Rao A. (1996), o consideraram através das for¢as, momentos gerados e/ou das
restri¢des por eles impostas. Razao pela qual, existe pouca informacgdo sobre o comportamento
dindmico dos coeficientes de rigidez e de amortecimento dos acoplamentos, assim como das
forcas e momentos gerados devido ao desalinhamento nos acoplamentos, e que atuam sobre o
eixo dos sistemas mecanicos. Os coeficientes dinamicos quanto as forcas ¢ momentos de reagao

nos acoplamentos, sdo influenciados pela rotagdo e pelo tipo e grau de desalinhamento dos eixos.

No presente trabalho, faz-se uma contribuicdo a analise e verificagdo experimental da
potencialidade dos modelos simples recomendados na literatura, para representar os
acoplamentos flexiveis dentro dos sistemas Rotor-Acoplamento-Mancal determinando-se,
consequentemente, quais dos modelos, através dos MEF, reproduzem melhor o comportamento
dindmico dos mesmos. O banco de teste, montado com este proposito, ¢ apresentado na Figura
1.1, onde, o objeto de estudo ¢ o acoplamento intermediario entre os eixos 1 e 2. Os
acoplamentos testados, foram doados pela empresa Vulkan do Brasil denominados por eles
como: Vulkan Tormin L-3R, Vulkan Tormin L-1NZ. Estes acoplamentos sdo do tipo flexiveis
flexionalmente, porém torcionalmente rigidos, comumente chamados de acoplamentos de lamelas

(Apéndice A).

Com o proposito da validacdo experimental, utilizou-se Fungdes de Resposta em
Freqiiéncia-FRFs (devido ao desbalanceamento, e devido a uma excitagdo aleatoria)

experimentais do sistema. As fungdes de resposta ao desbalanceamento residual foram escolhidas



por serem uma condi¢cdo inerente de todo sistema mecanico rotativo. As FRFs(fungdes de
transferéncia) devido a uma excitacdo aleatoria, por sua vez, permite determinar as freqiiéncias
naturais do sistema, em cada condicdo de operagdo. Neste sentido, fez-se o uso da teoria da
analise modal, que fornece um conjunto de procedimentos, que visam determinar, analitica e/ou
experimentalmente, os parametros modais de uma estrutura (freqliéncias naturais, fatores de

amortecimento, modos, FRFs). Finalmente, aplicou-se a analise modal tedrica/experimental para

sistemas rotativos.
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Figura 1.1: Montagem da bancada experimental do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal.

Inicialmente, foi utilizada analise modal experimental para estabelecer a faixa de analise, na
qual a fundagdo comporta-se como rigida. Em seguida, estimaram-se as fungdes de transferéncia
para os sistemas: eixosl, eixol-discol, eixo2, eixo2-disco2, eixol-discol-acoplamentol-eixo2-
disco2, cujo proposito foi corrigir ou estimar parametros fisicos, como: elasticidade transversal,
fatores de amortecimento, densidade especifica, rigidez e amortecimento, para os elementos:
eixos, massas e acoplamento 1. Finalmente, estimaram-se as FRFs experimentais dos sistemas

Rotor-Acoplamento-Mancal, nas duas condi¢cdes de analise e para cada acoplamento. Estas



FRFs foram utilizadas no processo de ajuste dos diferentes modelos de elementos finitos dos

sistemas, verificando-se, dessa forma, a validade de cada um dos modelos propostos no trabalho.

A teoria envolvida no processo de estimacdo de parametros baseia-se no método dos

Minimos Quadrados Amortecido(ponderado) Nao Linear. O procedimento de ajuste,

implementado no trabalho, segue a metodologia apresentada na Figura 1.2, na estimagdo dos

parametros.

METODOLOGIA DE ESTIMACAO DE PARAMETROS

Sistema: Rotor-Acoplamento-Manca EXPERIMENTAL
Modelo de Elementos Finitos Sistema: Rotor-Acoplamento-Mancal
PROGRA-M1.mdp ORBITAS.vi
J\L ( FRF: Desbalanceamento\
( FRF: Analitico \ Funcio de Transferéncia

Desbalanceamento
Funcio de Transferéncia

_ U ),
|

Ajuste do Modelo
EST-PARAM.mdp

| U

Resultados . i
5 Parametros Estimados
J1 4 Mancais
7 7 1 Acoplamento
i TN L P

Figura 1.2: Metodologia da estimacao de parametros.

Durante o trabalho, foram implementados os seguintes programas: PROGRA-M1.mdp
(programa que faz a andlise dindmica de sistemas mecanicos Rotor-Acoplamento-Mancal,
modelados através do MEF) desenvolvido em Fortran90; EST-PARAM.mdp (programa que faz
a estimacao dos parametros utilizando o método de Minimos Quadrados Amortecido Nao Linear,
para cada modelo implementado no programa de elementos finitos) também em Fortran90;
ORBITAS.vi (programa que gerencia a aquisicdo ¢ o processamento dos sinais dos testes

experimentais, gerando os arquivos com as FRFs experimentais) desenvolvido em LabVIEW®



5.0. Todos estes programas, tornaram possivel o desenvolvimento do presente trabalho.
Finalmente, apresentam-se os resultados, as observacdes, as conclusdes e as propostas para

trabalhos futuros.

1.1 Descricao do Trabalho

O presente trabalho ¢ composto por 8 capitulos, além dos anexos e dos apéndices. O

conteudo dos capitulos do trabalho sdo resumidos a seguir:

O Capitulo 1 apresenta uma visao global do tema da pesquisa desenvolvido no presente
trabalho, manifestando-se as motivacdes da sua realizagdo. Também esboga-se a configuragao do
sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, considerado no trabalho, e a metodologia empregada no

processo de estimagdo de parametros.

No Capitulo 2 apresenta-se uma revisao bibliografica do assunto abordado, objeto do tema
de doutorado. Nesta etapa, para uma visdo geral da evolugdo da pesquisa sobre o tema, foram
apresentadas os trabalhos mais relevantes, contendo as consideragdes realizadas até o momento

sobre a caracterizacdo e a modelagem dos acoplamentos.

No Capitulo 3 sao apresentadas informacao técnica relativa aos Acoplamentos Mecanicos:
evolucdo, classificacdo, critérios de selecdo, sinais de vibragdo, forcas e momentos gerados
devido ao desalinhamento, cujo objetivo ¢ um melhor entendimento da interagdo dos

acoplamentos com os sistemas mecanicos do qual fazem parte.

No Capitulo 4, apresenta-se a teoria relativa a modelagem dos sistemas mecanicos
rotativos, através do MEF. Sao apresentados os modelos para: discos rigidos, eixos flexiveis,
mancais hidrodindmicos, acoplamentos flexiveis, assim como: a montagem das matrizes globais
da equagdo de movimento do sistema e a andlise das vibracdes livres e forcadas. Esta formulacao

foi utilizada no programa PROGRA-M1.mdp.

No Capitulo 5 ¢ tratada sobre a andlise modal aplicada para maquinas rotativas,
explanando-se um pouco sobre as diferencas que existem em relagdo as aplicagdes em sistemas

estacionarios. A formulagdo também ¢ utilizada no programa PROGRA-M1.mdp, utilizado para



realizar os exemplos de simulagdo. Incluem-se aqui, as dificuldades experimentais proprias dos

sistemas rotativos.

No Capitulo 6 ¢ apresentada a teoria relativa ao ajuste de parametros, descrevendo: os
principais estimadores (MAP, ML, MQC); os problemas do ajuste (identificabilidade, ruido,
ponto de partida); o algoritmo de estimag¢do de pardmetros, que ¢ a base do programa EST-
PARAM.mdp. Finalmente, apresentam-se 2 exemplos de simulagdo sobre estimagdo de

parametros.

No Capitulo 7, apresenta-se a analise experimental para os 2 sistemas Rotor-
Acoplamento-Mancal considerados, assim como o processo de ajuste dos modelos propostos no

presente trabalho para estes sistemas.

No Capitulo 8 sio apresentados os resultados, as observagdes e as conclusdes gerais do

trabalho, e ainda, as propostas para trabalhos futuros.



Capitulo 2

Revisao da Literatura

Os acoplamentos mecanicos sao elementos indispensaveis em sistemas mecanicos
rotativos, sendo utilizados amplamente nesses sistemas para transmitir poténcia, tornando-se um
aspecto critico de qualquer sistema de eixos. Por outro lado, uma grande variedade de
acoplamentos t€m sido disponibilizados no mercado. Porém, os critérios de avaliagdo e os valores
dos parametros caracteristicos destes sdo inadequados do ponto de vista da dindmica de
funcionamento. Existe pouca informag¢do técnica de como ele deve ser modelado fisicamente
dentro dos sistemas, tornando-os um dos componentes tecnicamente mais imprecisos nos
sistemas mecanicos. O livro intitulado “Couplings and Joint”, publicado por Mancuso J. (1986),
foi o primeiro livro didatico que descrevia um total de 36 acoplamentos diferentes, e enfocava
todos os aspectos dos acoplamentos nas aplicagdes industriais (projeto, sele¢do, aplicagdo).
Também, Piotrowski J. (1986) e Shigley J. e Mischke C. (1986), publicaram livros importantes,
visando os mesmos aspectos que Mancuso, que voltou a publicar uma 2a edi¢ao do seu livro no
ano 1999, cuja versao expandia o primeiro e acrescentou os novos acoplamentos que apareceram

no mercado.

A incorporagdo do modelo dos acoplamentos dentro da dindmica dos sistemas rotor-
mancal, ¢ um tratamento logico na extensdao do estudo dos acoplamentos. O estado da arte, da
dinamica dos sistemas rotor-mancal, do ponto de vista computacional, tém avancado
grandemente desde 1970. Varios métodos como as matrizes de transferéncia, os elementos
finitos, e as sinteses de modos componentes (subestruturacao), t€ém sidos desenvolvidos e
aplicados intensamente a analise dinamica dos sistemas fundac¢do-mancal-rotor. Entretanto,

pouco trabalho tem sido feito para incorporar um modelo exato ou simplificado do acoplamento



dentro da analises do sistema.

Marangoni R., Xu M. (1990), fizeram uma revisdo critica da literatura amplamente
difundida, sobre os acoplamentos flexiveis entre os anos de 1961 a 1989. Os diferentes aspectos
relativos & pesquisa e aplicacdo dos acoplamentos flexiveis, tais como analises teoricas, estudos
experimentais, projeto, selecdo e aplicacdes industriais, sdo discutidas nesses artigos. A seguir,
apresentamos alguns desses trabalhos e outros que estdo relacionados com o desenvolvimento

deste trabalho.

Marmol R., et al. (1980), em seu trabalho sobre vibra¢des assincronas de rotores induzidos
por acoplamentos de engrenagens “spline coupling”, caracterizou o acoplamento através de
quatro coeficientes lineares que correspondiam a rigidez e ao amortecimento, tanto radial quanto
angular, os quais descreviam o comportamento do acoplamento com as seguintes hipoteses: A
deflexdo ocorria somente nos dentes das engrenagens; As deflexdes eram pequenas, e dentro do
regime eldstico; A rigidez nao-linear pode ser linearizada, em torno de seu valor sob as condi¢des
de operacao de estado permanente; Os erros nos dentes € na posicdo sdo pequenos, assim o
contato entre dentes ¢ uma linha que suporta a mesma carga; As forcas sobre os dentes das
engrenagens sdo predominantemente devido ao torque transmitido e ao desalinhamento; O
amortecimento de atrito do acoplamento ¢ representado por um coeficiente de amortecimento
viscoso equivalente. Analisou-se a instabilidade de um sistema rotor-mancal-acoplamento de
engrenagem, para quatro configuracdes diferentes da superficie de contato entre os dentes das

engrenagens.

Bannister R. (1980), desenvolveu um método para calcular a rigidez flexional equivalente
dos acoplamentos de flanges, utilizando o método de elementos finitos, para computar o angulo
de deflexdo da linha central do eixo, gerada pela aplicagdo de um par de forgas. Testou-se varias
configuragdes de acoplamentos em relagdo a espessura da flange e a quantidade de parafusos de
unido. Para auxiliar o projetista durante o modelamento desses acoplamentos, sem recorrer a
calculos especificos ou ter um bom conhecimento de elementos finitos, foi desenvolvida uma

série de diagramas que fornecem o momento de inércia equivalente.

Simon G. (1992), publicou um trabalho sobre o progndstico do comportamento vibratério

de turbomdaquinas horizontais de grande porte sobre fundacdo elastica, devido ao



desbalanceamento e¢ ao desalinhamento do acoplamento. Nesse trabalho, o acoplamento ¢
considerado como disco rigido, mas, ¢ estabelecido o fato de que o desalinhamento do mesmo,
determina a aparicdo de forcas e momentos na posi¢do do acoplamento que induzirdo vibragdes
no sistema. A andlise foi feita através do programa MADYN. Analisaram-se, também, a
influéncia da posicdo do acoplamento no sistema, e dos diferentes arranjos dos mancais no
sistema em relacdo ao acoplamento, sobre as vibragdes induzidas pelo desalinhamento dos

acoplamentos.

Lund J., et al. (1993), realizaram um trabalho teérico e experimental, sobre a determinagao
dos coeficientes de rigidez e amortecimento angular de um acoplamento de engrenagens axiais
“spline coupling” utilizadas em sistemas de turbomaquinas de altas rotagdes. Os momentos de
flexdo e as deflexdes angulares através do acoplamento foram medidas, enquanto um eixo nao
rotativo foi excitado por um “Shaker”. Um programa computacional de dinamica de rotores foi
utilizado para simular as condicdes de teste, e para correlacionar os coeficientes de
amortecimento e rigidez angular de forma iterativa. Também realizou-se uma andlise de
sensibilidade, na qual concluiu-se que a mudanga nas freqiiéncias naturais do sistema era
insensivel a mudancga da rigidez angular do acoplamento. Assim, pode-se afirmar que, apenas as
medicdes das freqliéncias naturais ndo podem predizer exatamente a rigidez angular. Estes

mesmos trabalhos foram publicados num artigo em 1994.

Xu M., Marangoni R. (1994), publicaram a tese de doutorado de Xu M., na qual
apresentaram um modelo tedrico de um sistema mecanico rotor-acoplamento flexivel-motor
usando o método dos elementos finitos, visando compreender as caracteristicas dinamicas do
desbalanceamento do rotor e o desalinhamento dos eixos. Os efeitos da unido universal foram
incluidos no modelo para tentar reproduzir o efeito do desalinhamento. As equagdes de
movimento do sistema foram deduzidas usando a técnica de sintese do modo componente. As
equacdes deduzidas para as forgas, devido ao desalinhamento, mostram que as freqiiéncias de
atuacdo das mesmas sdo sempre multiplas da freqiiéncia de rotacdo do motor. No experimento,
utilizou-se um acoplamento projetado simplificado (tipo de diafragma) e um acoplamento
helicoidal. Assim, verificou-se a influéncia do acoplamento sobre as vibragdes e as freqiiéncias

naturais do sistema. Também observou-se que os espectros de vibragdo para diferentes



acoplamentos flexiveis apresentaram caracteristicas semelhantes, quando sob condi¢des de

desalinhamento idénticas.

Chaika V. (1994), apresentou um trabalho sobre as respostas em regime permanente de um
sistema de rotores com varios tipos de acoplamentos flexiveis. Nesse trabalho, estudaram-se as
vibragdes torcionais do sistema, considerando um acoplamento centrifugo e um segundo
acoplamento tipo padrdo, com elasticidade linear e ndo linear. Os rotores sdo considerados, por
sua vez, como rigidos. Verificou-se, neste trabalho, que os acoplamentos centrifugos podem
suprimir as vibragdes torcionais numa faixa especifica da velocidade de rotagao dos rotores.
Além disso, teoricamente observou-se que sdo capazes de absorver as vibragdes torcionais para
trés freqiiéncias naturais diferentes. Verificou-se também, que um acoplamento nao linear padrao
pode reduzir a amplitude de vibragdo na ressonancia mais efetivamente do que um acoplamento
linear; porém a eliminacao completa das vibragdes na ressonancia por meio dos acoplamentos
padrdes ndo ¢ factivel. Dessa forma, concluiu-se que a vibracdo de um sistema de rotores

depende fortemente do tipo de acoplamento usado.

Sekhar A. e Prabhu B. (1995), publicaram um trabalho sobre os efeitos do desalinhamento
do acoplamento sobre as vibragdes flexionais das maquinas rotativas. Nesse trabalho, foi
modelado o sistema rotor-mancal, usando elementos finitos de alta ordem com oito graus de
liberdade por no6 (2 de translagdo, 2 de rotacdo, 2 de forcas de cisalhamento, ¢ 2 de momentos de
flexao). As forcas e os momentos de reacdo gerados no acoplamento flexivel, devido ao
desalinhamento paralelo ou angular, sdo deduzidos e introduzidos no modelo. O acoplamento ¢
modelado considerando-o como parte do eixo. A resposta ao desbalanceamento nas duas
harmonicas foi avaliada. Da mesma forma, analisou-se a influéncia sobre as vibragdes, da
posi¢do do acoplamento em relagdo a forma de deflexdo do sistema. Os resultados obtidos
mostraram que o desalinhamento ndo afeta significativamente as vibragdes excitadas por uma
forca harmonica, mas, ¢ clara a influéncia sobre as vibragdes excitadas por uma for¢a que atua na

segunda harmonica da velocidade de rotagdo do sistema.

Sekhar A., Rao A. (1996), dando seqiiéncia a seu trabalho de 1994, publicaram outro
trabalho sobre a andlise das vibracdes transversais de um sistema Rotor-Acoplamento-Mancal

com eixos desalinhados. Nesse estudo, o sistema foi modelado através do método dos elementos
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finitos, porém usando 4 graus de liberdade por n6 (2 de translagdo, 2 de rotagdo) e incluindo as
forcas e momentos gerados no acoplamento devido ao desalinhamento nos graus de liberdade da
posicdo do acoplamento. Para modelar o acoplamento, foi considerado o primeiro modelo
definido por Kramer E. (1993). Verificou-se também com este modelo, que a influéncia do
desalinhamento sobre as vibragdes flexionais ¢ maior nas vibragdes excitadas por uma forga

atuando na segunda harmonica da velocidade de rotacao dos eixos.

Lee C., Lee Y. (1999), apresentaram um trabalho sobre modelamento e analise das
vibragdes de um sistema de rotores desalinhados com mancais de rolamentos. Nesse estudo,
elaborou-se um modelo dindmico usando o método de elementos finitos para o sistema rotor-
mancal acionado através de um acoplamento flexivel. Consideram-se as reagdes, as cargas € as
deformagdes nos mancais € no acoplamento como efeitos do desalinhamento. Afim de verificar-
se 0 modelo do sistema de rotores desalinhados, foram realizados testes experimentais. Os
resultados de simulacdo analitica e os resultados experimentais tiveram uma boa
correspondéncia, mostrando que, conforme o desalinhamento angular aumenta, as Orbitas
descritas pelo eixo tendem a tornar-se uma linha reta e a freqiiéncia natural do sistema
desalinhado, associada a direcdo do desalinhamento, aumenta acentuadamente. O aumento nas
freqiiéncias naturais do sistema ocorre, principalmente, devido ao aumento na rigidez dos

mancais associadas a dire¢do do desalinhamento.

Redmond 1., Al-Hussain K. (2002), publicaram o trabalho sobre a resposta dindmica de
dois rotores conectados através de acoplamentos mecanico rigidos, com desalinhamento paralelo.
Analisaram-se as respostas transversais e torcionais dos eixos rotativos (rotores de Jeffcott),
fazendo uma analise tedrica e simulagao numérica. Observou-se que o desalinhamento paralelo
acopla os movimentos de translagdo com as deflexdes angulares, através da matriz de rigidez e do
vetor de forga. Os resultados numéricos mostram que as freqii€ncias naturais do sistema sdo
excitadas na condi¢do transiente, devido a presenca do desalinhamento paralelo puro. Na
condi¢do permanente, a excitacdo em 1x velocidade rotacional estd presente na translagdo e na
flexao angular, o que indica que o desalinhamento paralelo pode ser a fonte tanto das excitagdes
transversais quanto das excitacdes torcionais. Este trabalho foi direcionado para a analise de um
modelo de acoplamento rigido, exposto a desalinhamento paralelo, para auxiliar aos engenheiros

de manuten¢ao de turbomaquinas quanto a resposta dinamica de um sistema desalinhado.
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A maioria dos trabalhos encontrados na literatura sobre os acoplamentos mecanicos,
ressaltam uma lacuna existente em relacdo a interacdo dos modelos fisicos simplificados dos
acoplamentos com o modelo do sistema completo, utilizando o método de elementos finitos, seja
para a analise de vibragdo ou para a estabilidade do sistema mecanico Rotor-Acoplamento-
Mancal. Este trabalho tem como objetivo, contribuir para um melhor entendimento dos efeitos
que os acoplamentos introduzem nos sistemas mecanicos rotativos. Assim, sdo considerados os
modelos simplificados dos acoplamentos mecanicos propostos na literatura, com a finalidade de
obter uma rapida convergéncia das solugdes numéricas, quando do processamento de
identificagdo e ajuste dos parametros de rigidez e amortecimento inerentes a este componente

mecanico.
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Capitulo 3

Acoplamentos Mecanicos

Os acoplamentos sdo utilizados para unir subsistemas ou componentes de maquinas
rotativas. Se os acoplamentos forem projetados apropriadamente, eles podem diminuir a

sensibilidade relativa ao desalinhamento que existe entre os componentes acoplados.

O desalinhamento entre os rotores ¢ uma condi¢do na qual as linhas de eixo destes ndo sdo
geometricamente coincidentes. Existem trés tipos de desalinhamentos entre os rotores: o paralelo,
o angular, e o axial. Entretanto, na realidade, o desalinhamento entre rotores ¢ uma combinacao
dos trés tipos de desalinhamento (paralelo, angular, e axial) como ¢ mostrado na Figura 3.1. O
alinhamento perfeito entre os rotores acoplados ¢ dificil de ser obtido devido a muitos fatores
praticos, e ainda se obtido, ¢ dificil de ser mantido durante o tempo de operacdo dos sistemas
mecanicos. O grau de desalinhamento entre eixos permitido pelos acoplamentos ¢ variavel, e
depende do tipo de acoplamento usado. O desalinhamento pode causar forgas radiais que atuam
sobre o sistema. Se estas forcas radiais forem consideraveis, os componentes, tais como 0s
mancais, selos e eixos, poderiam sofrer tensdes indevidas, e falhar prematuramente. Os materiais

mais flexiveis exercem forgas radiais menores do que as exercidas pelos materiais mais rigidos.

A freqiiéncia natural de um sistema pode ser alterada através da variacdo da inércia de
qualquer um de seus componentes, ou da rigidez do acoplamento usado. Depois que um sistema ¢é
projetado, torna-se dificil e custoso alterar a inércia dos componentes. Portanto, a sele¢ao do

acoplamento ¢ usada para alterar a freqliéncia natural do sistema.

Em resumo, as fungdes dos acoplamentos mecanicos podem ser: transmissao de poténcia,

facilitar a montagem e desmontagem das maquinas; isolar e amortecer as vibragdes torcionais;
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permitir o movimento axial devido a expansao ou contragdo térmica; absor¢ao do movimento
axial para prever o carregamento axial ou manter a pega alinhada; permitir um desalinhamento
angular, paralelo ou misto. Entretanto, se o desalinhamento ndo for minimizado, as
conseqliéncias podem ser: ruido, vibragdo, perda de poténcia, rapido desgaste dos mancais, selos

e montagens, dano ou falhas das engrenagens, falha por fadiga do eixo, e falha do acoplamento.

Desalinhamento Paralelo Desalinhamento Real

Figura 3.1:Tipos de desalinhamento entre rotores acoplados
3.1 Historia dos Acoplamentos Mecanicos

O desenvolvimento dos acoplamentos estd intimamente relacionado com o
desenvolvimento da roda, ainda que s6 tenha ocorrido quase cinco milénios depois. Enquanto os
primeiros registros de rodas datam de 5000 A.C., os acoplamentos ndo antecedem os 300 A.C.,
sendo utilizados pelos Gregos, os quais correspondiam a uma junta universal. Os Chineses foram

os primeiros a utilizar este conceito aproximadamente em 25 D.C..

A origem dos modernos acoplamentos ¢ delegada a Jerome Cardan, que no século 16
inventou um mecanismo composto por dois bragos de ligagdo, uma cruz e quatro mancais. Este
acoplamento foi o antecessor comum de todos os acoplamentos flexiveis, e atualmente ainda ¢
utilizado, e continuamente melhorado com a tecnologia. Porém, ele ndo projetou a junta que leva

seu nome, Junta Cardan, tendo desenvolvido apenas um de seus componentes. A Junta Cardan
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também ¢ conhecida como “Junta Hooke”. A primeira aplicagdo para esta junta foi desenvolvida
por Robert Hooke por volta do ano de 1650, quando também equacionou as flutuacdes na

velocidade angular causadas por uma Junta Cardan.

No século subseqiiente, quase ndo hé registros de avangos nos acoplamentos. Estes s
comecaram a surgir novamente com a Revolu¢do Industrial, e especialmente, com a revolucao
automobilistica, que motivou o desenvolvimento de muitos acoplamentos flexiveis. Roots F.
(1886), teorizou que, em se afinando a se¢do da flange de um acoplamento rigido, esta poderia ter
certa flexibilidade que preveniria falhas para o equipamento e o eixo. Esta idéia foi a precursora
dos acoplamentos de diafragma atuais. O acoplamento de compressdo de Davis foi desenvolvido
para eliminar o uso de chavetas, através do uso de cubos em compressdo sobre os €ixos,
acreditando-se que eram os mais seguros. Acredita-se que o primeiro acoplamento de correntes

foi aquele descrito em maio de 1914, na revista Americana “Scientific American”.

Na década de 20, a industria dos acoplamentos flexiveis expandiu-se rapidamente, motivada
diretamente pela inveng¢dao do automovel. Surgiram muitos novos modelos e empresas
especializadas no assunto, entre eles as companhias “Thomas Flexible Coupling”, “Ajax Flexible
Coupling” e outras. Este desenvolvimento teve continuidade nas décadas de 30 e 40. Neste
periodo, foram introduzidos os acoplamentos flexiveis de uso geral dentro do mercado industrial.
Entre os acoplamentos mais utilizados pode-se citar: de corrente, de grade, de garras, de

engrenagem, de disco, de bloco quadrado corredico e a junta universal.

A partir da segunda metade da década de 40 até a década de 50, observou-se um rapido
avanco tecnoldgico e a introdu¢do de equipamentos rotativos de maior tamanho e de maior
torque, levando a necessidade de acoplamentos com capacidade de maior torque e de assimila¢do
de maiores desalinhamentos. Neste periodo, foi desenvolvido por completo o acoplamento de
engrenagens de perfil envolvente, introduzido na industria de ago. A utilizagcdo de turbinas a gés
em aplicagdes industriais (geradores, compressores) tornou-se popular, € com isso tornaram-se
necessarios os acoplamentos com maiores velocidades de operagdo. Portanto, os acoplamentos de
engrenagens ¢ de disco foram melhorados para suprir essas necessidades. Entretanto, com o
aumento da velocidade de operacdo, necessitou-se de acoplamentos mais leves e com

caracteristicas torcionais. Esses acoplamentos com caracteristicas torcionais, utilizam materiais
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como os elastomeros, que suavizam o funcionamento do sistema, € em alguns casos, sao capazes

de absorver ou amortecer os carregamentos de pico causados pelas oscilagdes torcionais.

Na década de 60 houve uma maior exigéncia em relagao as maquinas rotativas com maior
torque e maiores velocidades de operacdo, observando-se a introducdo de novos tipos de
acoplamentos. Alguns fabricantes langaram acoplamentos de engrenagens padronizadas, muito
utilizados no mercado. Os acoplamentos de grade e de corrente eram populares para as aplicacdes
gerais ¢ os acoplamentos de pneus de borracha eram oferecidos em modelos proprios por cada
fabricante. Durante este periodo, foram introduzidos acoplamentos de elastomeros sofisticados
para resolver os diferentes problemas que eventualmente surgiam nos sistemas. A utilizacao de
acoplamentos sem lubrifica¢do cresceu rapidamente neste periodo, ou seja, até a primeira metade

da década de 80.

Os avancos nos acoplamentos desde a segunda metade da década de 80 até os dias atuais,
ficou por conta da melhoria dos materiais, da andlise através dos elementos finitos e novos
métodos de fabricacdo. Os acoplamentos sem lubrificagdo, ao serem projetados através da analise
de elementos finitos, sdo mais confidveis e tem maiores capacidades. Os avangos nos
equipamentos de controle numérico (CNC), permitiram o desenvolvimento de acoplamentos de
diafragma de uma s6 pega, eliminando-se, dessa forma, a utilizacdo da solda. A otimizag¢ao da
forma e a melhoria nos materiais dos elastomeros do projeto, permitiram maior capacidade e

maior tempo de vida 1til nos acoplamentos de elastomeros.

Atualmente, tem-se, principalmente, o desenvolvimento de micro mecanismos, além de
melhorias continuas nos acoplamentos ja em uso, direcionados para aplicagdes especificas em
miniaturas (servomecanismos, equipamentos de oficina, € mecanismos pequenos), ou entdo para

acoplamentos com excessivas exigéncias de poténcia.

3.2 Classificacdo dos Acoplamentos Mecanicos

No mercado ha uma vasta variedade de acoplamentos mecanicos disponibilizados, os quais,
no geral, sdo agrupados em acoplamentos rigidos e acoplamentos flexiveis. Este segundo grupo ¢é
dividido em varios subgrupos. Rivin E.(1986), propoés uma classificacio dos acoplamentos

considerando a func¢do do acoplamento nos sistemas de transmissdo. Nessa classificacdo ele
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subdividiu os acoplamentos flexiveis em: Acoplamentos com compensacao de desalinhamento;

Acoplamentos torcionalmente flexiveis; Acoplamentos de propdsito misto.

- dentes de envolvente
Acoplamento por Corrente

- corrente de ago

- corrente de nailon
Acoplamento por Grade

- tampa bipartida verticalmente

- tampa bipartida horizontalmente

Acoplamentos Acoplamentos Flexiveis
Rigidos
Acoplamento Flexivel Acoplamento Industrial Acoplamento Industrial
Miniatura de Propésito Geral de Propdsito Especial
Acoplamento Rigido de | | Mecanicamente Flexivel || Mecanicamente Flexivel Mecanicamente Flexivel
Flanges Acoplamento de Engrenagem Acoplamento de Engrenagem Acoplamento de Engrenagem
- sem lubrificagdo - dentes retos - de maior angulo (gear spindle)

- altas velocidades (lubrificag¢do
selada)

- altas velocidades (lubrificagdo
continua)

- altas velocidades (lubrificagdo
continua, tipo marinha)

Acoplamento Rigido
Bipartido

Elemento Elastomérico

Elemento Elastomerico

Elemento Elastomerico

- acoplamento elastomérico de
uretano

Em Cisalhamento

- pneu de uretano

- pneu com fibra

- camara toroidal partida
Em Compressao

- camara toroidal

- calgos

- garras(dentado)

- pinos e buchas

Em Cisalhamento
- elastomero aderido nos cubos

Em Compressio
- calgos

Acoplamento Rigido de
Luva

Elemento Metélico
Acoplamento de viga metalica

Acoplamento de disco metalico
Acoplamento de sanfona
metalico

Acoplamento Rigido de
eixo oco

Elemento Metalico
De Disco

- disco circular

- disco quadrado

- disco curvado (Scalloped)
- discos articulados

Elemento Metélico

De Disco

- de momento reduzido(Scalloped)
- tipo da marinha (Scalloped)

- arranjo de discos

De Diafragma

- cOnico (soldada)

- de peca tnica

- retas multiplas

- de convolutas multiplas

Misceldneas

- de pino e bucha

- de viga metalica

- de bloco quadrado corredigo

Misceldneas

- tipo excéntrico (Schmidt)
- de mola tangencial

Figura 3.2: Classificagao geral dos acoplamentos mecanicos

Marangoni R., Xu M. (1990), classificou os acoplamentos flexiveis em 4 tipos, de acordo
com seus principios de operagdo, denominando cada grupo como: Acoplamentos mecanicamente
flexiveis; Acoplamentos de membranas metalicas; Acoplamentos de elastomeros; Acoplamentos
de miscelaneas (mistos). Childs D., et al. (1992), agruparam os acoplamentos em 3 grandes

grupos, sendo que os 2 ultimos grupos correspondem aos acoplamentos flexiveis: O primeiro
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deles nao utiliza componentes intermedidrios entre as superficies em contato do acoplamento,
além de uma camada de lubrificagdo, ou ndo, dependendo da flexibilidade das superficies em
contato; O segundo grupo utiliza uma peca intermediaria de ligagdo entre as superficies em
contato do acoplamento. Esta peca pode ser metdlica, ou um elastdmero, a qual tem
caracteristicas proprias de rigidez e amortecimento, assim como suas condi¢cdoes de
balanceamento. Hodowanec M. (1997), classificou-os em 2 tipos, acoplamentos flexiveis

metalicos e acoplamentos flexiveis de elastomeros.

Finalmente Mancuso J. (1999), fez uma classificagdo de acoplamentos similar aquela
publicada por Xu M., Marangoni R. (1990), com a diferenca de que Mancuso acrescenta uma
classificagdo das aplicagdes dos acoplamentos, como ¢ mostrada na Figura 3.2. De acordo com o
texto anterior, ndo existe uma classificacdo Uinica para os acoplamentos flexiveis, mas a mais

completa até o presente momento ¢ a citada por Mancuso.

3.3 Acoplamentos Rigidos

Estes acoplamentos s3o utilizados quando ndao ha desalinhamento ou quando este
desalinhamento ¢ muito pequeno, ou ainda, quando os eixos do equipamento ou do acoplamento
(rigido de eixo vazado) sdo muito robustos, ou seja, longos e suficientemente finos para que
possam flexionar e assimilar as for¢as e os momentos de reacdo produzidos pela deflexdo
mecanica dos acoplamentos rigidos, impostas pelo desalinhamento. Nestes casos, estes
acoplamentos sao muito eficientes na conexao de equipamentos. Em geral, estes acoplamentos
permitem a transferéncia de poténcia de uma pega para outra do equipamento. Eles permitem

também a conexdo de eixos de diferentes dimensoes.

Os quatro tipos basicos de acoplamentos rigidos sdo:

o Os acoplamentos de flanges rigidas sdo provavelmente o tipo mais comum de conexao
rigida. Seu projeto ¢ limitado pelo numero, tamanho, e tipo de parafuso usado. Nas
diferentes andlises de tensdo, que usualmente sdo consideradas, os limites deveriam
considerar as tensdes nos parafusos, cubos, e nos flanges. Estes acoplamentos podem ser
usados quando nao ha desalinhamento ou quando estes forem virtualmente nulos. Algumas

aplicagdes sdo as bombas (verticais, horizontais) e as transmissdes de guindastes.
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o O acoplamento rigido bipartido é usado onde a facilidade de montagem e
desmontagem ¢ requerida. O eixo e o cubo do acoplamento sdo geralmente chavetados. As
duas metades sdo unidas rigidamente por parafusos radiais na regido segmentada, cujo
nimero de parafusos pode variar dependendo do tamanho do acoplamento. O torque ¢
transferido de uma metade para outra, pela forca de atrito produzida pelos parafusos. Estes
acoplamentos s3o amplamente utilizados para aplicagdes de baixo torque e baixa
velocidade, tais como em bombas verticais, agitadores, transmissdo de guincho, € muitos
outros tipos de aplicacdes.

o O acoplamento rigido de bucha (com ou sem luva) ¢ uma das mais simples formas de
acoplamentos, utilizada para transmissoes de fragdes de 1 /p, na qual os eixos conectados
sdo de mesmo didmetro, sendo que estes acoplamentos sdo fixados nos eixos por parafusos.
Na industria, ndo ha um padrao para este tipo de acoplamento, sendo que os de maiores
dimensdes sdo fornecidos com buchas substituiveis para montagem e desmontagem. Os
acoplamentos mais simples sdo utilizados nas transmissdes motor-bomba e os mais
sofisticados para aplicacdes de maior torque como eixos de propulsdo da marinha.

o O acoplamento rigido de eixo vazado (tubular) geralmente é longo e de pequeno
diametro. Este acoplamento assimila algum desalinhamento, através da flexao de sua secdo
menor, sendo que usualmente estes sdo de 25 a 50% menores do que os acoplamentos
flexiveis. Os materiais utilizados na sua fabricacao sao ligas de ago de alto grau, isto porque
as tensdes no acoplamento devido ao desalinhamento sdo geralmente elevadas, e podem ser
projetadas para cargas ciclicas. Sua aplicagdo, geralmente, esta relacionada a sistemas de

turbinas a gas e vapor de alta poténcia.

3.4 Acoplamentos Flexiveis

Os acoplamentos flexiveis unem dois eixos de equipamento rotativos, enquanto permitem
algum grau de desalinhamento ou movimento relativo dos extremos dos eixos. As trés fungdes
basicas deste tipo de acoplamento sdo: Transmitir poténcia de uma maquina para outra sob a
forma de torque numa dada velocidade (dependendo das caracteristicas do acoplamento, a
eficiéncia da transmissdo serd melhor ou pior); Assimilar o desalinhamento entre as linhas de

centro dos eixos conectados, que podem ser paralelo, angular, ou misto, sendo este tltimo o que

19



mais ocorre na realidade; Compensar o movimento axial nos extremos dos eixos conectados,

sendo também possivel restringi-los.

Além das fungdes basicas descritas, os acoplamentos flexiveis podem ter outras funcdes
como: amortecer a vibragdo e reduzir as cargas de choque ou pico; proteger o equipamento de
sobrecargas; medir torques de saida no equipamento acionado; isolar o equipamento motriz do
equipamento acionado; posicionar o rotor de um motor ou gerador, e para posicionar o sistema

fora de seu modo critico torcional.

Os acoplamentos flexiveis podem ser divididos em quatro categorias:

e  Acoplamentos mecanicamente flexiveis: estes cumprem 3 funcdes basicas, e obtém
sua flexibilidade a partir de folgas entre as pegas ou pelo rolamento ou escorregamento
entre as pecas em contato. Em geral, precisam de lubrificagdo, exceto quando uma das
pecas possua auto-lubrificagdo como o nailon. H4 quatro tipos basicos de acoplamentos
neste grupo: de engrenagem, de corrente, de grade e a junta universal. Este grupo de
acoplamentos sdo os mais utilizados na industria e normalmente o tempo de vida util é de 3
a 5 anos. O modo de falha mais comum destes ¢ o desgaste, podendo ser este tipo de falha
previsto ou detectado nas revisdes de manutencdo a partir de sintomas associados com o
mau funcionamento de uma pega, que por sua vez pode ser substituida antes da ocorréncia
de falha. Outros tipos de falha podem ocorrer tais como: quebra dos parafusos, trinca dos
cubos, quebra do espagador, ¢ a quebra de outras pecgas. A falha destes acoplamentos pode
ser atribuida a uma montagem ruim, pouca lubrificagdo, e praticas inadequadas de
manutencao.

e  Acoplamentos de Elastomeros: estes cumprem as 3 funcdes bésicas e ainda protegem
os equipamentos dos efeitos indesejaveis dos carregamentos de choque e da vibragdo por
meio do elastomero. H4 dois tipos basicos destes acoplamentos: elastomeros em
compressao e elastdmeros em cisalhamento. O elastdmero ¢ um material elastico, uma
borracha ou um material sintetizado semelhante a borracha. Este material pode suportar de
5 a 10 vezes mais carga em compressdo do que em cisalhamento. Entretanto, estas defletem
mais sob cisalhamento do que em compressdo. Desta forma, usando elastomeros em

compressao, pode-se transmitir cargas maiores € minimamente absorver a vibragdo
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torcional. Ja aqueles que usam elastomeros em cisalhamento fornecem um alto
amortecimento torcional, mas ndo transmitem cargas maiores.

e  Acoplamento de elemento metélico: seu desenvolvimento tem como objetivo eliminar
os problemas associados aos acoplamentos lubrificados, sendo no geral de maior tamanho
do que os acoplamentos anteriores. Seu uso foi muito limitado até o inicio dos anos 50,
ainda ndo sendo amplamente utilizado até o final dos anos 60. Estes acoplamentos apoiam-
se na flexibilidade do material metalico para compensar o desalinhamento € os movimentos
axiais. H& 2 tipos basicos destes acoplamentos: um ¢ o acoplamento de disco que
usualmente consiste de varios elementos metalicos que estdo fixados com parafusos a
flanges opostas de forma alternada. O outro tipo é o acoplamento de diafragma, que
consiste em um ou mais elementos metalicos que sao unidos ao didmetro externo de uma
flange motriz e transferem torque, através do diafragma, a um didmetro interno do mesmo
ligado ao eixo acionado. Geralmente, o elemento metalico ¢ projetado para vida infinita,
motivo pelo qual as tensdes de projeto devem estar abaixo do limite de resisténcia a fadiga
do material.

e  Acoplamentos Mistos (Miscelaneos): este grupo de acoplamentos obtém sua
flexibilidade a partir da combinagdo dos mecanismos dos trés tipos de acoplamentos
flexiveis mencionados anteriormente ou de um mecanismo s6. Alguns dos acoplamentos
deste grupo sdo: acoplamento de pino e bucha, acoplamento de Schmidt, acoplamento de
mola tangencial, acoplamento de viga metélica, acoplamento de bloco deslizante
(acoplamento de Oldham).

e  Acoplamentos de proposito especial: sdo os acoplamentos instrumentados que
permitem monitorar continuamente o torque, o que estd tornando-se parte dos programas de
manutencdo preditiva nas induastrias, a fim de controlar o funcionamento de seus

equipamentos criticos, para programar suas paradas apropriadamente.

3.5 Critérios de Sele¢cao dos Acoplamentos

Os acoplamentos sao de vital importancia para um sistema de transmissdo de poténcia,
mesmo que o seu valor monetario ndo supere no geral 10% do custo total do sistema. Entretanto,
muitos projetistas consideram os acoplamentos como se estes fossem pecas de hardware. O

tempo gasto na selecdo de um acoplamento e a determinagdo de sua interagao com o sistema,
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devem ser ndo so fun¢do do custo do equipamento, mas também fun¢ao do tempo de substituicao
ou de reparo devido a uma falha ocorrida. Em alguns casos, esta anélise pode envolver um curto
periodo de tempo com base em experiéncias anteriores. Entretanto, um sistema complexo pode
requerer uma analise por elementos finitos, ¢ eventualmente possiveis testes com prototipos

devem ser feitos.

O projetista de um sistema deve selecionar um acoplamento que seja compativel com o
sistema. A complexidade e o aprofundamento do processo de sele¢ao dependera do quio critico e
quao custoso sera a parada para o usuario final. Segundo Mancuso J. (1999), existem usualmente
4 passos que deveriam ser considerados para uma apropriada sele¢do de um acoplamento:

o Revisdo dos requerimentos iniciais para um acoplamento flexivel, e sele¢do do tipo de
acoplamento que melhor satisfaz o sistema;
. Fornecer ao fabricante a informagdo pertinente, para que o acoplamento possa ser
apropriadamente dimensionado, projetado e fabricado para satisfazer essas necessidades.
No minimo 3 itens sdo necessarios para dimensionar um acoplamento: poténcia, velocidade,
e informacgao da interface;
. Obter informagdo sobre as caracteristicas do acoplamento, devido a interagdo deste
com o sistema que deve ser analisado, para garantir compatibilidade e prever o surgimento
de forgas e momentos prejudiciais. Sendo o acoplamento selecionado, dimensionado e
projetado adequadamente, ndo ¢ garantida uma operagdo sem problemas. Os acoplamentos
geram suas proprias forcas e podem também amplificar as for¢as do sistema, mudando as
caracteristicas originais do sistema ou as condi¢des de operagdao. Algumas caracteristicas do
acoplamento que podem interagir com o sistema sdo: rigidez e amortecimento torcional,
folga, massa, efeito da rotagdo do volante do acoplamento, centro de gravidade, quantidade
de desbalanceamento, for¢a axial, momento de flexdo, rigidez lateral, freqliéncias naturais
axial, lateral e torcional. O efeito da rotacao do volante de um acoplamento ¢ o produto da
massa do acoplamento pelo quadrado do raio de rotacdo (raio no qual a massa do
acoplamento pode ser considerada concentrada);

. Verificar a interagdo com o sistema, e se as condigdes do sistema se alterarem, deve-

se contatar o fabricante para que as novas condi¢des e seus efeitos sobre o acoplamento

selecionado possam ser analisadas. Repetir este processo até o sistema e o acoplamento
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serem compativeis. As caracteristicas do acoplamento sdao utilizadas para a anélise do

sistema axialmente, lateralmente, térmicamente e torcionalmente.

Uma razao importante para o balanceamento do acoplamento, ¢ devido as forgas geradas
pelo desbalanceamento do mesmo, as quais poderiam ser prejudiciais para o sistema
(equipamentos, mancais, e estrutura de suporte). Existem na indistria 4 padrdes de
balanceamento, que sdo mais freqlientemente utilizados para acoplamentos: API671,
AGMA9002, ANSI S2 19-1989, e ISO1940/1(1% edigdo, 1986-09-01). De todos eles, somente um
foi especificamente escrito para acoplamentos AGMA9002. Os outros trés padrdes usam

tolerancias que foram desenvolvidas para rotores ou outras pegas rotativas.

Quanto ao alinhamento, o trabalho de Piotrowski J. (1986), fornece a informacao sobre os
procedimentos praticos dos métodos e preparos do alinhamento de eixos colineares. Assim, as
quantidades aceitaveis de desalinhamento deveriam ser toleradas individualmente para cada

sistema mecanico de acionamento.

3.6 Vibracoes Induzidas por Acoplamentos Mecanicos

Devido ao fato dos acoplamentos estarem sujeitos ao desalinhamento, sdo geradas forcas e
momentos de reagdo ciclicas, cujas freqiiéncias de atuacdo dependem tanto do tipo de

acoplamento como da condi¢do do alinhamento.

Quanto as vibragdes induzidas pela Junta Universal, Mabie H.(1948), escreveu a equagdo
que fornece a relagdo entre as velocidades angulares de entrada e saida, em termos do angulo
entre os eixos e do angulo de rota¢do do eixo. Este desenvolvimento mostrou que as flutuagdes
da velocidade angular do eixo de saida sdo fun¢do das harmdnicas pares da velocidade angular do
eixo de entrada. A revista técnica da “Borg-Warner” indica que a junta universal (Hooke), produz
um momento de flexdo com a freqiiéncia igual a duas vezes a velocidade de rotagao do eixo, dada

pela relagdo:
M, =TSen(p,)Cos(2£%). (3.1)
Sendo, M,, 0o momento maximo de flexdo, 7" o torque transmitido, 3; o angulo de desalinhamento

e 2 a velocidade de rotagao do eixo.

23



Sobre os acoplamentos de engrenagens, Mancuso J. (1971), Gibbons C. (1976) e Bloch H.
(1976), mostraram que quando sujeitos ao desalinhamento, estes geravam forcas e 3 momentos
principais. As equagdes ¢ o desenvolvimento destes momentos (momento que resiste ao
desalinhamento, momento devido ao torque, ¢ 0 momento devido ao atrito) foram obtidos por
Bloch. Entretanto, as freqiiéncias das vibragdes caracteristicas do acoplamento foram
estabelecidas por Dewell D., Mitchell L. (1984), que afirmaram que a freqiiéncia base do
momento seria igual a 2 vezes a rotagdo do eixo. Sendo que esta, pode ser expandida através da

série de Fourier e ter componentes da forma:

f,, =m(20)/60; m=123,.... . (3.2)
Sendo, £2a rotagdo do eixo em rpm.

Para os acoplamentos de disco metalico simples, Wright J. indicou que as freqiiéncias das
forcas ou momentos ciclicos para estes acoplamentos sujeitos ao desalinhamento, sdo dadas pelas
relacoes:

f=0-n, se n:épar; f=20-n se n:éimpar. (3.3)

Onde: ¢ a velocidade de rotagdo, n ¢ o nimero de parafusos do disco do acoplamento. Dewell
D., Mitchell L.(1984), além de explanar mais a respeito, também realizaram a verificagao
experimental destas relacdes, conseguindo produzir estas freqiiéncias de vibragdo, através do
desalinhamento do acoplamento. As componentes de 2x e de 4x a velocidade rotacdo do

acoplamento, apresentavam as maiores mudangas com o aumento do desalinhamento.

No livro de Piotrowski J. (1995), sdo apresentados espectros das vibragdes induzidas por
diferentes acoplamentos, obtidos ao longo de 10 anos, por varios pesquisadores que conduziram
testes controlados em maquinas rotativas, onde o componente motriz foi sujeito a condigdes de
desalinhamento conhecidas, e os espectros de vibracdo foram coletados e analisados. Alguns
desses espectros sdo mostrados na Figura 3.3. Analisando estas figuras, pode-se observar que os
padroes de vibragdo sobre o equipamento com o mesmo acoplamento ndo sdo exatamente o0s

mesmos, € em alguns casos sao significativamente diferentes ou inexistentes.

Na analise de vibragdes tradicional tém-se as seguintes regras:
o Desalinhamentos angular e paralelo determinam vibragdes na segunda harmonica da

rotagdo, na direcdo axial e radial respectivamente. Como na pratica o desalinhamento ¢é
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misto, este serd indicado pela vibragdo na segunda harmoénica em qualquer uma das
direcoes;
o Desalinhamentos angular e paralelo determinam uma mudanca no espectro da fase de

0° a 180° nas diregdes axial e radial respectivamente.

Sinais de Vibracio para o Acoplamento de Disco Flexivel

: n L

Ix 2x 3x 4x Fx 6x Tx 8x 9x10x Ix 2x 3x 4x 5x bx Tx 8x 9x10x Ix 2x 3x 4x 5x 6x Tx 8x 9x10x
Motor arionande Bomba Motor arionande Gerador Motor acionande Moior de teste
com Dezalinhamento Horizontal com Desalinhamento Horizontal e Angular com Desalinhamento Paralelo

Sinais de Vibracéo para o Acoplamento de Engrenagem

-t D ﬂﬂ

Ix x 3x 4x 5x 6x Tx 8x Ox10x 1x 2x 3x 4x 5x 6x Tx 8x Ox10x
Motor acionande Bomha Turhina a Gas acionande Compressor
com Desalinhamente Horizontal com Dezalinhamente Horizontal

Sinais de Vibragio para o Acoplamento de (Grade

Ma[\n\

Ix 2x 3x 4x Bx 6x 7x §x 0x10x  Ix 2x 3x 4x 5x 6 Tx 8x 9xl0x Ix 2x 3x 4x 5x bx Tx 8x 9x10x
Moter acionande Bombha Moior acionande Gerador Motor acionande Bomba Cenirifuga
com Degalinhamente Vertical, Horizontal com Desalinhamente Horizontal com Desalinhamente Horizontal

Sinais de Vibracio para o Acoplamento de Garras {dentado)

Loy

1x 2x 3x dx 5x bx Tx 8x ¥x10x Ix Ix 3x 4x 5x 6x Tx 3x 9x10x
Motor acionando Bomba Motor acionando Gerador
com Dezalinhamento Horizontal com Desalinhamenio Horizontal e Angular

Sinais de Vibracao para o Acoplamento de Pneu de Borracha

/ i

Ix 2x 3x 4x 5x 6x Tx Bx Ox l0x Ix 2x 3% 4% 5% bx 7x 8x 9x 10x
Motor acionande Bomba Moior acionande Gerador
com Dezalinhamentie Herizontal com Dezalinhamente Horizontal e Angular

Figura 3.3: Padrdes dos espectros de vibracao dos acoplamentos sujeitos ao desalinhamento.

Segundo Thomas C., Nower D. (1998), a informagdo espectral gerada por uma maquina,

parece ser um bom indicador do desalinhamento, pois ¢ muito dependente tanto do acoplamento,
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quanto do desalinhamento. A informagdo através da andlise da fase ¢ boa para alguns
acoplamentos, sendo que para outros ndo. A andlise utilizando-se o valor da corrente do motor,
ndo ¢ suficiente para determinar as condi¢cdes de alinhamento do sistema, devido a sua baixa
sensibilidade aos efeitos do desalinhamento. Ao se utilizar a temperatura como um indicador do
desalinhamento, deve-se considerar o tipo de acoplamento utilizado, assim como o ponto de
medida que deve ser sobre o mesmo acoplamento. Considerando que medi¢des muito baixas
podem ser facilmente influenciadas, mais pelas oscilagdes da temperatura do meio ou processo,
do que pelas condi¢des de alinhamento, estas informagdes devem ser consideradas pelo grupo de

manuten¢do durante o monitoramento.

3.7 Forcas e Momentos devido ao Desalinhamento

A presenca de desalinhamento entre rotores acoplados, flexionam o acoplamento e impdem
forcas e momentos de reagdo sobre os eixos, nos pontos de articulagdio com o acoplamento.
Embora alguns acoplamentos sejam mais flexiveis, a reducdo dessas forcas dependera da
capacidade do acoplamento de assimilar o efeito do desalinhamento. Schwerdlin H. (1979),
afirma que os valores dos parametros fisicos publicados por fabricantes, para os acoplamentos
flexiveis, ndo consideravam as forgas de reagdo devido ao desalinhamento, velocidade de rotagao
e o torque. Em geral, essas forcas poderiam ser determinadas através de testes, a fim de se revelar

sua influéncia sobre mancais, eixos € outros componentes do sistema mecanico.

As forgas e momentos de reacdo devido ao desalinhamento, sao compostas de duas partes:
a primeira parte atua sobre os dois eixos acoplados, que ocorre devido ao torque transmitido; a

segunda parte ¢ desenvolvida pela deformacao do acoplamento.

Quando existe desalinhamento angular e paralelo entre os eixos acoplados, conforme
mostrado na Figura 3.4; os momentos e forgas transmitidas para o eixo acionado devido ao torque
de acionamento, segundo o trabalho de Lee C., Lee W. (1999), podem ser determinadas pelas

seguintes relacoes:
M
M, =M, .Sen(®,)Cos(®,)+ M, .Sen(®,)Cos(®,) , F, = I—TZ

(3.4)
M,y =-M,.Sen(®,)Cos(O,)— M .Sen(®,)Cos(O,) , Fp, =
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onde

AX AZ AX AZ
Sen(®,) = ; £, Sen(¢p):l—p , Sen(@a):l—” , Sen(®@, )= ; 2 (3.5)
AXp:Xm] ° AZp:Zm] b AXa:XrnZ_Xm] s AZa:ZmZ_Zm] (36)
AZ,
Mrz, M1z /
Frz, Frz ) -
Fpy
ZA Frx, Frx 2
Mgx , Mrx 7
ry
X / AZ,
/Zac
A 1./ Y
(> / g

Figura 3.4: For¢as e momentos de reacdo nos acoplamentos devido ao desalinhamento.

Nestas equagdes, os indices subscritos denotam: p desalinhamento paralelo, e a desalinhamento
angular, respectivamente; X ¢ Z denotam as diregdes X e Z dos eixos coordenados do sistema fixo
respectivamente; @ e @ designam os angulos de deflexdo; AX e AZ sdo as quantidades de
desalinhamento nas direcoes X e Z respectivamente; /,, € a distancia entre os pontos de
articulagdo do acoplamento com os eixos conectados; /, ¢ a distdncia compreendida entre os dois
mancais que suportam ao eixo acionado; Fr e Mr sdo a for¢ca e o momento devido ao torque

transmitido.

A fim de se determinar as forcas e momentos de reacdo geradas devido a deformagdo do
acoplamento, pode-se modelar o mesmo como se fosse um elemento de viga em flexao,
considerado-o transversalmente flexivel e axialmente rigido. Quando o acoplamento ¢ deformado
devido ao desalinhamento, a forca (Fr) € o0 momento (M) resultantes que atuam sobre os eixos
podem ser definidos pelas relagdes:

]ZEHC IGC @a lac ]2EdC ILIC dja lac
F,, = T(AXP —Tj , F,, = f(Azp —T)

ac

(3.7)
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6Eaclac 2@alac 6Eaclac Z@alac
My === (AXP ; j,MFZ— 5 (AZ ; )

onde, £, ¢ o modulo de elasticidade transversal do acoplamento e /,. ¢ a inércia da secdo

transversal do acoplamento.

Se ndo for rigido na dire¢do axial, o acoplamento sofre deformagdo na dire¢do axial (4Y) no
seus extremos, a forca de reacdo axial que sera exercida sobre os eixos pode ser definida por:
E A
Fpy=——"24Y, (3.8)

ac

onde 4, € a area da sec¢do transversal do acoplamento.

As equagdes das forgas e momentos, geradas nos acoplamentos flexiveis devido ao
desalinhamento, estabelecidas anteriormente, sdo as mais gerais encontradas na literatura.
Entretanto, existem varios trabalhos que fornecem relacdes, as quais sdo restritas a um
determinado tipo de acoplamento e a uma determinada condi¢cdo de desalinhamento, entre os
quais podemos citar:

e Bloch H. (1976), identificou as forcas e momentos de flexdo gerados pelo
desalinhamento paralelo ou angular para acoplamentos de engrenagens, considerando 3
momentos relevantes: Momento causado pelo movimento do ponto de contato; Momento
causado pelo atrito no acoplamento; Momento devido ao torque de acionamento. Ele
determinou também os momentos de flexdo para os acoplamentos de diafragma, no qual
considerou os momentos causados pelo desalinhamento angular e 0 momento causado pelo
torque de acionamento. Concluiu que os momentos gerados nos acoplamentos de diafragma
eram menores quando comparados aos momentos gerados nos acoplamentos de
engrenagens.

e Gibbons C. (1976), estabeleceu 3 relagdes, tanto para as forcas, quanto para os

momentos que o acoplamento exerce sobre o eixo na presenca de desalinhamento paralelo

entre os eixos motriz e acionado. As equagdes sdo para acoplamento de engrenagens, nas
quais ndo existem forgas de restauracdo até o mesmo ser carregado torcionalmente.

Portanto, suas for¢as de reacdo seriam funcdo do torque, do dngulo de desalinhamento e do

atrito. Também foram deduzidos para os acoplamentos denominados flexiveis (de

diafragma, de disco anular), os quais teriam um momento de restauragdo inerente devido ao
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efeito da mola, igualmente para uma condi¢ao de torque igual a zero. Entretanto, essas
forcas de reagdo ndo aumentariam notoriamente com o torque, € nem seriam afetadas pelo
atrito.
e  Sekhar S., Prabhu S. (1995), tendo como base o trabalho de Gibbons B. (1976),
determinaram relagdes para as for¢as e momentos de reacdo no acoplamento, quando o
mesmo estd sujeito ao desalinhamento angular. Considerando-se acoplamento do tipo de
diafragma, e assumindo-se relagdes lineares entre as forgas e as deformacdes, tanto para a
flexdo quanto para a deformacao axial. Para o tipo de acoplamento considerado, 0 momento
total devido a flexdo do acoplamento ¢ nulo, pois as suas componentes atuam em dire¢des
opostas. Porém, as forcas de reagdo totais que atuam nos pontos de articulagdo variam
periodicamente.
e  Xu M., Marangoni D. (1994), incluiram no sistema mecanico motor-acoplamento-
rotor modelado por eles, o efeito da junta universal, para representar o efeito do
desalinhamento angular do sistema. O torque de acionamento do motor ¢ dividido em duas
componentes, quando passa através do acoplamento flexivel desalinhado, uma componente
do torque atua ao longo do eixo do rotor ¢ a outra componente ¢ transversal ao eixo do
rotor, gerando as flexdes laterais do eixo. Essa componente ¢ decomposta em 2
componentes que atuam ao longo dos eixos do sistema de coordenadas, contidos no plano
normal ao eixo.
e  Mancuso R. (1971), definiu forcas e momentos de reagdo impostos em um sistema de
transmissdo de poténcia, devido ao desalinhamento angular dos acoplamentos de
engrenagens com dentes de perfil envolvente. Considerando 5 casos, o primeiro ocorre
quando o sistema estd numa condi¢ao estatica e o angulo de desalinhamento ¢ constante.
Nos demais casos, o sistema estd numa condicdo dindmica e o angulo de desalinhamento
pode permanecer constante, estar aumentando, estar diminuindo e ser nulo estando neste
caso, numa condi¢do de alinhamento perfeito.
Alguns dos trabalhos citados estabelecem que as forcas e momentos gerados nos acoplamentos,
devido ao desalinhamento, seriam de natureza ciclica e com freqiiéncia multipla da rotacdo dos
eixos, e ainda, cuja freqiiéncia fundamental seria 2x a freqiiéncia de rotacdo. Entretanto, ndo ha
muita referéncia quanto a mudanga do desalinhamento do sistema durante a operacao do sistema,

que definitivamente nao ¢ constante.
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Capitulo 4

Modelamento Matematico do Sistema Mecanico

Atualmente, os modelos matemadticos tornaram-se ferramentas imprescindiveis no estudo
do comportamento dindmico de sistemas mecanicos, porque nos permitem analisar o
comportamento dindmico em situagdes estaveis e criticas através de simulacdes. Algumas dessas
situacdes ndo poderiam ser conduzidas em sistemas reais, devido a diferentes limitagdes praticas.
Estes modelos podem ser feitos usando o método dos elementos finitos ou matrizes de

transferéncia, entre outras técnicas.

O sistema estudado no presente trabalho, se reduz a um problema de modelagem dinamica
de um sistema flexivel composto por: rotores, eixos, acoplamentos e mancais; cuja configuracao

tipica pode ser exemplificada na Figura 4.1.

X
Figura 4.1: Esquema basico do sistema mecanico.
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Neste capitulo, apresentamos: O equacionamento matemdatico do fenomeno fisico das
vibragdes flexionais, usando o método de elementos finitos no modelamento matematico, para
estabelecer as equagdes de movimento de cada um dos componentes, assim como do sistema
completo Rotor-Acoplamento-Mancal; Os modelos propostos na literatura para representar os
acoplamentos mecanicos; A metodologia usada na montagem das matrizes globais de massa,
giroscopica, de amortecimento e de rigidez do sistema; O método de solugdo direta usado para a
analise das vibragdes livres e forcadas do sistema, as quais serviram de base para a elaboracao do
programa PROGRA_Ml.mdp na linguagem de Fortran90, que nos permite analisar o

comportamento dindmico do sistema.

O método dos elementos finitos trata um sistema continuo discretizando-o em um conjunto
de elementos que, individualmente, sdo considerados continuos. Em resumo, o método de
elementos finitos expressa o deslocamento de qualquer ponto do sistema continuo em termos dos
deslocamentos de um conjunto finito de pontos, multiplicando esses pontos nodais por uma
funcdo de interpolacdo. Este método produz resultados satisfatorios no estudo de problemas

estruturais.

As equagdes de movimento dos componentes do sistema mecanico, podem ser deduzidas
aplicando-se a equacdao de Lagrange definida pela equagdo 4.1, nas expressoes das energias
cinéticas (Ec), e poténciais (Ep) dos componentes.

d(JdEc\ JEc U

= |Im =t =fq (4.1)

a\a, ) a, a, '
Onde: ¢; ¢ a i-ésima coordenada generalizada; Fg; ¢ a forga generalizada atuando na dire¢ado da i-

¢sima coordenada generalizada.

4.1 Definicoes dos Sistemas Referenciais

Na Figura 4.2, o sistema referencial inercial absoluto ¢ R,(XYZ), e o sistema de referéncia
movel fixo ao rotor € R (xyz). O sistema de coordenadas (x,y,z) estd relacionado ao sistema
(X.,Y,Z) através de um conjunto de trés angulos de rota¢do «a, S, e ¢. Qualquer ponto no sistema
(xyz), € determinado através de uma primeira rotacdo [ ao redor do eixo Z, ¢ uma segunda
rotacdo « ao redor do novo eixo X; e finalmente através de uma terceira rotacdo ¢ ao redor do

eixo final Y>.
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Yg,y

Y,

X1,X>

X

Figura 4.2: Sistemas de referéncia movel e fixo ou inercial.

O vetor da freqiiéncia angular instantanea do sistema (xyz) em relacdo ao sistema (XYZ2) é:

& =pl+aX, +4gp, 4.2)

R/Rg

onde Z,X,,ey sdo vetores unitarios ao longo dos eixos Z, X; e y. Este vetor da freqiiéncia

angular instantanea do sistema xyz no sistema R(x)z), pode ser escrito como

@, — fCosaSeng + ccos ¢
Dpig =10, ¢ = ¢+,BSena . (4.3)
@, LCosaCosp + aSeng

A relagdo de transformagdo do sistema fixo XYZ para o sistema modvel xyz ¢ dada por:

X CospfCos@ — SenfiSenaSeng SenfCos@ + CosffSenaSeng — CosaSena |[X
yr= —SenpfCosax CospCosa Sena Yi. (4.4
z CosfSeng + SenfiSenaCos¢ SenfiSend — CosffiSenaCos¢p  CosaSeng || Z

4.2 Modelagem do Disco

Na modelagem das maquinas rotativas, os componentes tais como: engrenagens, rotores de
compressores ¢ de turbinas, sdo geralmente modelados como discos rigidos, sendo assumido que

o acoplamento entre os movimentos de vibragdo longitudinal, torcional e lateral do disco ¢
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desprezivel. Além disso, ¢ aceitavel considerar que a espessura do disco ¢ desprezivel em
comparagdo com o comprimento total da montagem rotativa. Dessa forma, o modelo de um disco
fino como ¢ mostrada na Figura 4.3, pode ser usado para representar tais componentes de

maquinas.

4
[N

(24}

><'
e i
X /

Figura 4.3: Representagdo dos discos (disco rigido)

O movimento do centro geométrico O do disco, ¢ definido por duas translagdes (u;,v;) e
duas rotacdes (a,[%) nas direcdes X e Z respectivamente. Sendo um disco rigido, é somente
caracterizado por sua energia cinética Ecp expressa pela equagdo 4.5. Assim, m;, ¢ a massa do
disco; Ipy, Ipy, € Ip- sdo os componentes do tensor de inércia (massa) do disco com relagdo ao
sistema movel xyz; w., @, € @. sdo as componentes da velocidade angular do disco em relagdo ao

sistema xyz.

Ec), zémD(L't,Z +‘>;)+§(1wa5 +1,,0; +1Dya)y2) (4.5)

Substituindo as componentes de @,,, dada pela equagao 4.3 na equagao 4.5 e, efetuando as

simplificagdes necessarias (Ip,=Ip;, ¢ = (), obtém-se:

Ec,, :émD (] +1>f)+é]0x(df +ﬁf)+§1[,y (27 +20a,8,). (4.6)

Define-se o vetor deslocamento do centro do disco em coordenadas generalizadas como:

q:{ui Vi @ :Bi}t' 4.7)
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Portanto, a equacao de movimento do elemento de disco ¢ obtida aplicando-se a equagdo 4.1 de

Lagrange na equacgdo 4.6, cujo resultado na forma matricial pode ser expresso por:
[MD ]{Ql } + 'Q[GD ]{Ql} = {Fex } + {Fcon } X (48)
Onde:

[Mp] ¢ a matriz massa do disco dado por

00 0 0
00 0 0

9]=lg 9 o .1, |}
00 I, 0

{gd },{q } sdo os vetores de aceleragdo e de velocidade do disco respectivamente;

{Fe} € o vetor que contém as forcas de desbalanceamento, de desalinhamento e de
gravidade;
{F.on} € o vetor que contém as forgas de conexdo, que atuam sobre o disco devido aos

outros componentes.

4.3 Modelagem do Eixo

Nos elementos de eixos de maquinas, a distribuicdo da massa e da elasticidade ¢
normalmente muito irregular. E comum em tais sistemas dividir a montagem rotativa num
nimero de segmentos de eixo, os quais podem ser de sec¢do transversal variavel e descontinua.
Existem duas abordagens comuns na modelagem destas se¢des: a primeira ¢ um modelo de

massas discretas, € a segunda ¢ um modelo de massa continua, que sera utilizada neste trabalho.

Seja um segmento de eixo qualquer, de se¢do transversal circular uniforme e de
comprimento L como ¢ mostrado na Figura 4.4. Este elemento de eixo, nas vibragdes
transversais, esta submetido a flexdo, sendo caracterizado através de sua energia cinética e de sua
energia elastica de deformagao ou energia potencial. Considerando o efeito da inércia rotatoria da

secdo transversal, e o efeito do cisalhamento da secdo transversal do eixo, a equagdo de
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movimento do elemento de eixo, aplicando-se a equacdo de Lagrange nas energias cinética e
potencial do mesmo, deduzidas a seguir, serd escrita na forma matricial como:
R ISR MRS B A T] wo)
q; q; q;
onde: [MEg], [GE], [Kg] s@o as matrizes de massa, giroscopica, e de rigidez do elemento de eixo
respectivamente, que serdo definidas a seguir; {F,,} € o vetor das forcas externas que podem ser
de desbalanceamento, da gravidade ou desalinhamento, que atuam sobre o €ixo; {F..,} € 0 vetor

das forgas de conexao, que atuam no eixo devido aos outros componentes do sistema.

Z

U;

Figura 4.4: Representagdo do elemento de eixo de se¢do constante
4.3.1 Energia Cinética do Eixo

A equagdo geral da energia cinética do elemento de eixo, ¢ uma extensdo da energia
cinética determinada para o elemento de disco dada pela equacao 4.6, a qual ¢ integrada ao longo

do comprimento L do eixo, obtendo-se

Pl Pl (/ P’ | 0
Be, =2 [ A+ Wy + 2 [ 1 (B +a” Wy+ 22— v+ p2[ 1,y (4.10)
0 0 0 0
onde:
L
g _[ A(? +v? Wy energia cinética do eixo sob flexdo;
0
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L
vl I I, (,B ‘+a’ }z’y efeito da inércia rotatoria (Rayleigh);

2 0
27
= 5 _[1 vay energia de rotagcdo((2 constante);
0
L
p.()j 1 afpdy Energia cinética devido ao efeito giroscdpico;
0
pA densidade volumétrica do material e area da sec¢do transversal do eixo
I, I, inércias de area da secdo transversal do eixo com relagdo aos eixos x e y.

O elemento finito do eixo da Figura 4.4 tem quatro graus de liberdade por no, perfazendo
um total de oito graus para cada elemento de eixo (4 deslocamentos, 4 rotagdes). A relagdo entre

os deslocamentos e as rotagdes sdo dadas pelas seguintes relagdes:

& du
5 P50 4.11)

e o vetor deslocamento do elemento de eixo em coordenadas generalizadas é:
=1 f
q=w; vi o pi ou; v, a; By (4.12)
o qual contém os deslocamentos que correspondem aos movimentos nas diregdes X e Z; isto &,

qX:{ui B u; ,Bj}t:qZ:{Vi a, v; aj}t' (4.13)

Os deslocamentos de qualquer ponto sobre a linha neutra do elemento finito, sdo definidos
em fungdo das oito coordenadas generalizadas do eixo, através das seguintes relagodes:
u(y,t) = Ny(y)qx > v(¥,t) = N,(¥)q,, (4.14)
onde N;(y) e No(y) sdo as funcdes de forma de deslocamento de uma viga em flexdo, que

satisfazem as condig¢des de contorno do elemento, ¢ sdo definidas como:

3y’ 2y’ 27yt 3yt 2yt y? oy
N =|1- + =y + ; =
/) { FZ A I A R S A~
2 3 2 3 2 3 (4.15)
3y” 2y 297 oy 3yt 2yt Y]
N =|1- + 1Z— +— — ——t—.
) { rr r L ' L r
Usando a equacao (4.11), as rotacdes serdo definidas por:
ui
s 4N . =52 L0V Ay 3 6y 6y’ 2y 3|
! [ A R R S A u, |’
B
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V.

2y 3y a,
} v, (4.16)
a

4y 3y 6y 6y’ 2y

6y 6y’
o= + I ———+—; ;
(d Ny )J [ A A

rr L’

Com as equacgdes 4.16 e 4.14, a equacdo 4.10 da energia cinética do eixo, pode ser reescrita

2 L

como:
L t
 dN; dN (2
Ec, = gf [qX N/N,g, +q, ‘N quzky ZpQI[ dyI dyz qzdy+p j]ydy
0 0
(4.17)
L t t
dN) dN, . . dN’ dN, .
+£J.Ix Xt ! ! dx T4, . . q, \dy
2 dy dy dy dy

Portanto, ao substituir as fun¢des de forma e suas derivadas direcionais por meio das

equacdes 4.15, 4.16 na equacdo 4.17, resultard, apds a integragdo dos mesmos sobre o elemento

de eixo, a equacdo da energia cinética do eixo escrita na forma matricial como

2
Ec, = éC}XtMﬂX +ééthZQZ +éq.XtM3q.X +édZtM4(’}Z +4024,'Mq, +%, (4.18)
onde:
M), M> sdo as matrizes classicas de massa definidas por
156 —-22L 54 13L 156  22L 54 —13L
_pAL|-22L 4L’ —I3L -3 _pAL| 22L 4L’ I3L -3 |
"0 54 —13L 156 220 |07 420| 54 I13L 156 -22L)’
13L -3 22L 4L —I13L -3 -22L 4L
M3, M, sdo as matrizes que contém a influéncia do efeito da inércia rotacional definidas
como
36 —-3L —-36 -3L 36 3L -36 3L
pl|=3L 4L 3L -L v Pl 3L 4’ -3L -I*|
36 3L | " 30|-36 -3L 36 -3L|

M. =
U 30L|-36 3L
3L -I -3L 4I’

-3L -L° 3L 4L
Ms é a matriz que contém o efeito giroscopico dada por
36 3L -36 3L
v P =3 - 4 3L I
> 30L| 36 -3L 36 -3L
-3L -’ 3L —4I
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2
0.5% p2°I L

¢ um termo constante;

Aplicando a equagdo de Lagrange na equacdo 4.18, obtém-se:

onde:

dt

%)

_ dEcy

2}

= [MTE + My, ]{q}"' 'Q[GE ]{q} 5

[Mrg] é a matriz massa obtida a partir das matrizes M;, M, definida como

156 0
0 156
0 22L
pAL|-22L 0
00| 540 0
0 54
0 —I3L
3L 0

0

22L
41’

0
0

13L
-3’

0

—-22L
0
0
41’
—-13L
0
0
-3’

54
0
0

—13L
156

0
0

22L

[Mgg] é a matriz massa obtida a partir das matrizes M3, M, definida por

RE =

30L

[ 36
0
0

-3L

- 36
0
0

-3L

0
36
3L

0

0

-36
3L

0

0
3L
4r
0
0
-3L
I
0

-3L
0
0

4r

3L
0
0

—J?

- 36
0
0
3L
36
0
0
3L

[GE] € a matriz giroscOpica obtida a partir da matriz Ms definida como

!
G, =L
30L

[0

36
3L
0
0
- 36
3L

.0

-36
0
0

3L

36
0
0

3L

-3L
0
0

4r

3L
0
0

—J?

0
- 3L
-4’
0
0
3L
LZ
0
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0
-36
-3L

0

0

36
-3L

0

0 0 131 ]
54 —13L 0
13L =307 0
0 0 -3
0 0 22L
156 -22L 0
-22L 4L’ 0
0 0 4
0 0 3L
-3 3L 0
-3L - 0
0o 0 -L']
0 0 3L
36 -3L 0
-3L 4L 0
0 0 4L |
36 -3L 0
0 0 -3L
0 0 L
-3L - 0
-36 3L 0
0 0 3L
0 0 —4L°
-3L 4I° 0




Mas, segundo Nelson, H. e McVaugh, J. (1976), Nelson, H. (1980), as matrizes de massa e

giroscopica do elemento do eixo, incluindo o efeito do cisalhamento, podem ser definidas da

seguinte forma:

M, 0 0 -l p, 0 0 usL
0 M ML 0 0 My o —psL 0
0 75 AN 0 0 sk pl’ 0
—u,L 0 0 L' -ulL 0 0 L
M, +M, = H; Hs Hs Hs :
My 0 0  —usL p 0 0 ulL
0 Hy HsL 0 0 M -l 0
0 —usL p I 0 0 — L w7 0
LusL 0 0  wul’ wL 0 0wl
0 —u, -l 0 0 H; — ugL 0 ]
H; 0 0 —HsL - 0 0 — usL
HsL 0 0 — L’ = prgL 0 0 ol
G. =0 0  wul ul 0 0 —psL =l 0
E
0 H; HsL 0 0 —H; HsL 0
-, 0 0 HgL H; 0 0 HgL
HsL 0 0 Hl’ = pgL 0 0 - L’
L0 pl —p 0 0  -ul ul 0 |
Onde:
;= (156 + 35286 + 20,1608 Y, + 360y
i, = (2244626 + 25208 Yoy + (3 - 1808y ;
1y =4+ 845+ 5045 Yo, + (4 +60s + 144057 Yar,y;
p, = (5415126 +10,0808 oo, - 36,;
s = (1343785 + 25208 Yoty — (3 180 )t ;
s =—(3+ 846+ 50487 Ja, — (1 + 605 — 7208 Yy ;
iy, =720t,; (4.20)
Uy =2(3-180¢8)a,;
py = 2(4+60s + 1440 Jar,;
Uy =2(1+608)ay;
AL
a; = S - =
420(1+12¢)
Ar?
ap = P 5
120L(1+12¢)
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Sendo que, » € o raio do elemento de eixo e £ ¢ o coeficiente de cisalhamento do mesmo.

4.3.2 Energia Potencial do Eixo

A Figura 4.5, mostra a se¢do transversal de um eixo submetida a flexdo, na qual B(x,z) ¢ um
ponto qualquer contido na segio transversal do eixo; C(u,v) é o centro geométrico do mesmo; u” e
v sdo os deslocamentos do centro geométrico com relagio aos eixos X e Z, previamente
rotacionados um angulo igual a (¥. Da resisténcia dos materiais, tem-se que a expressao da
deformacao para o ponto B ¢ dada pela equacao 4.21:

. . \2 \2
0= —xazu2 _2821/2 +£[au j +l(alJ ou 6=90,+9,.
oy gy 2\ oy 2\ oy

g S

(4.21)

Na qual, ¢; ¢ a parcela linear da deformacao e o,; ¢ a parcela ndo linear da deformacao.

)

A=

Figura 4.5: Coordenadas do centro geométrico C, e um ponto arbitrario B no eixo.

A energia de deformacao do elemento de eixo submetida a flexao é:

Lo
EpE:E-[5 odr, (4.22)

onde ¢ ¢ o indice sobrescrito que indica transposto. A relagdo entre a tensdo (o) e a deformacao

(0) ¢ dada pela relagdo 4.23, sendo £ o mddulo de Young (modulo de elasticidade transversal).

c=ES5. (4.23)

Substituindo as equagdes 4.23 e 4.21 na equagao 4.22 temos:
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E
Epg ZEI(512 +268,6,,+6,) )dz'. (4.24)

Entretanto, pela simetria da sec¢do transversal do elemento do eixo, com respeito aos eixos x € z

tém-se que:

[8,8,dr=0,
) (4.25)

e o terceiro termo sob a integral da equacdo 4.24 ¢ de segunda ordem, sendo, portanto,

desprezado. Entdo, a energia de deformacgdo do elemento de eixo pode ser definida como:

Ep, =§££(—xi}i - i}v j dAdy. (4.26)

Expandindo a equacdo 4.26, tem-se

P 2 25 2 ot 8%
:_”{ ( ) z(@;j +2xz O}Z PE }dAdy, (4.27)

mas, devido a simetria da sec¢do transversal do elemento, a integral que corresponde ao terceiro

termo da equagdo 4.27 ¢ nula. Introduzindo a inércia da se¢do transversal do elemento com

relagdo aos eixos x € z temos:

z

Ix:Izsz , 1 :Ixsz.

A A

(4.28)

Usando estas relagdes na equagdo 4.27 e impondo a condi¢do de nulidade de alguns termos, tem-

se que a equacao 4.27 pode ser escrita como

oS 2 (2

que ¢ a energia de deformagdo do elemento de eixo.

Uma nova parcela de energia de deformagdo Epr deve ser considerada, se o eixo esta

sujeito a uma forga axial constante F,, dada por:
1¢F
-~ [
P r 5 _([ p (

Devido a simetria da sec¢do transversal no plano xz, o primeiro termo da equagao 4.30 serd nula.

I¢F, I¢F,
1+5,11)dy=3£1451dy+3£A5nldy- (4.30)

Portanto, usando a equagdo 4.21, a energia poténcial devido a for¢a axial F,, pode ser re-

escrita como:
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(2] (2 o @3
Py Py '
Somando as energias potenciais devido a flexao e devido a forga axial, tem-se que a energia

de deformagao total do eixo Eprg, ¢ dada por:

oot 2 AT ST

Para evitar os termos periddicos como fungdo do tempo, ¢ necessdrio expressar a energia de

deformacdo como fun¢do de u e v, que sdo as componentes do deslocamento em relagdo ao

sistema inercial XYZ, usando as relagoes:
u =uCos(&)—vSen(x) , v’ =uSen(2A)+vCos(£2), (4.33)

definidas em relag¢do ao diagrama da Figura 4.5.

Portanto, a equagﬁo 4.32 pode ser re-escrita como

Ep,, =— j I (COS(_Qt) j dy

j 2 I K%) +(%ﬂdy, (439

porém, como a secao transversal do eixo é simétrica em relagdo a seus eixos x € z, tem-se que,

L

E
+ S I I{Sen(.()t

0

L=I.. Portanto, a Ep;; pode ser novamente re-escrita sob a forma:

R R S

Usando as equacdes 4.14 e 4.16 na equagdo 4.35, a energia de deformacdo do eixo ¢

expressa por:

N o~
oY

N
=

E ¢ d’N' d°N d’N
EPTE:_QI{Q)" o dyzlq”qzt & Ay
F | dN! dN dN} dN

{ ' d’ Lgy+q, —= 2qz}d
ly dy dy dy

(4.36)

0
Apos a integracdo desta equacdo, a energia potencial Eprr pode ser escrita na forma matricial

como.:
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1 1
Epy :EthK]qX +EtaK2QZ +_‘IXtK3‘Ix +_QZtK4‘Jz )
onde:

2 2

K, K> sdo as matrizes classicas de rigidez devido a flexao definidas por:

12 —-6L -12 —-6L

12 6L -—12 6L
EI |-6L 4I7 6L 2I° EI | 6L 4L -6L 2L’
KI = 3x > K2 - 3x ’
I’ | -12 6L 12 6L L’ |-12 —-6L 12 -6L
—-6L 2 6L 4I°

6L 2I7 —-6L 4I°

K3, K, sdo as matrizes de rigidez devido as forgas axiais que atuam sobre o elemento de
eixo definidas como:

36 —-3L -36

-3L 36 3L -36 3L
_F, |-3L 417 3L -I v | 3L 4’ -3L -L’
T 30L|-36 3L 36 3L | 7 30L|-36 -3L 36 -3L|

-3L -’ 3L 4rI

3L -L° -3L 4L’

Entretanto, considera-se o efeito de cisalhamento da segdo transversal do elemento de eixo
(Timoshenko), caracterizado por meio do coeficiente &:

El,
E = ,
kAGL’

(4.38)
sendo v a razdo de Poisson, k o fator de cisalhamento e G o modulo de Coulomb (mddulo de
cisalhamento) definido por:

_FE
2(1+0) (4.39)
Porém, incluindo o efeito de cisalhamento, as matrizes K; e K> sdo redefinidas como
[ 12 —6L  —-12  -6L
K. EL |-6L (4+12e) 6L (2-12¢)L’
YL (I+128)| 12 6L 12 6L ’
—6L (2-12e)’ 6L (4+12¢)L°
12 6L -12 6L
k- EL 6L (4+12¢)° —6L (2-12¢)L°
P L(I+128)|-12  -6L 12 —6L
6L (2-12¢) —-6L (4+12¢)L7

Conforme ¢ apresentado nos trabalhos de Nelson H., McVaugh J. (1976), Nelson H. (1980), e
Lalane M., Ferraris G. (1999).
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Aplicando a equacdo de Lagrange, na equagdo 4.37 de energia potencial total do elemento
de eixo e utilizando as matrizes K;, K, modificadas devido a presenca de cisalhamento, assim
como as matrizes K3, K, obtém-se:

cEp
— =K, +K.]q . (4.40)

Onde:
Kr € matriz de rigidez total do eixo devido a flexdo, incluindo o efeito do cisalhamento,

definida como

K,]= %[K e |, onde [K,.] ¢ definida por

120 0 —6L -12 0 0 —6L

0 12 6L 0 0 -12 6L 0

0 6L 4L°(I1+3s) 0 0 —6L 2L°(1-6¢) 0
k- —6L 0 0 4°(1+3s) 6L 0 0 217 (1-6¢) |

rll—12 0 0 6L 2 0 0 6L

0 -12 —6L 0 0 12 —6L 0

0 6L 2L°(1-6¢) 0 0 —6L 4L°(1+3s) 0
—6L 0 0 2L°(1-6&) 6L 0 0 4L (1+ 3¢) |

[Kr] ¢ a matriz de rigidez global devido a forga axial F,, que atua no elemento de eixo

definida por:
(36 0 0 -3L -36 0 0 —3L
0 3 3L 0 0 -3 3L 0
0 3L 47 0 0 -3L -L° 0
K.]- F |-3L 0 0 4L 3L 0 0o -L
" 30L1-36 0 0 3L 3 0 0 3L
0 -36 —-3L 0 0 36 -3L 0
0 3L -L 0 0 -3L 4L° 0
|-3L 0 0 -L° 3L 0 0 4L |

4.4 Modelagem dos Mancais

O sistema rotativo de uma maquina interage com as outras partes rotativas da mesma, assim
como com a estrutura de suporte da maquina, através de uma variedade de mecanismos. Os mais

comuns sdo os rolamentos, mancais hidrodinamicos, amortecedores, selos, acoplamentos e
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mecanismos de conexdao aerodinamica. Na maioria dos casos, esses componentes apresentam
caracteristicas ndo lineares. Assumindo que a maquina rotativa opera proxima de sua
configuracdo estatica de equilibrio em flexao, podem ser utilizadas relagdes for¢a-deslocamento e

forga-velocidade lineares.

4.4.1 Modelagem dos Mancais Hidrodinamicos

Mancais hidrodinamicos sdo mancais cujas superficies estdo completamente separadas pelo
filme lubrificante. O carregamento, que tende a provocar o contato entre as superficies, ¢é
inteiramente suportado pela pressao do fluido, causada pelo proprio movimento relativo entre as
superficies, gerado pela rotacdo entre os elementos do mancal, sendo inoperante no inicio € no
final do movimento. Problemas como desgaste das superficies sdo raros (apenas em cavitacdo ou
instabilidade), e as perdas por atrito sdo devidas apenas ao atrito viscoso do lubrificante, sendo a

vida limitada por vibragdes e contaminagdo do lubrificante.

Figura 4.6: Mancal Hidrodinamico

A lubrificagdo hidrodinamica se refere ao suprimento de um lubrificante suficiente
(tipicamente um oOleo) para a interface deslizante, de modo a permitir a velocidade relativa
necessaria para bombear o lubrificante dentro do espago livre, separando as superficies por um
filme de fluido dinamico (Figura 4.6). Esta técnica ¢ mais eficiente em conjuntos eixo-mancal,
nos quais o eixo ¢ o mancal criam um estreito espago anular dentro da folga radial, que pode
prender o lubrificante, permitindo que o eixo o bombeie ao redor do espago anular. Um ponto de
perdas existe nas extremidades, logo, um fornecimento continuo de 6leo deve ser providenciado
para compensar as perdas. Este suprimento pode ser pressurizado ou ndo. Em um mancal
hidrodindmico de escorregamento, com velocidade de rotagdo nula, o eixo repousa em contato
com a parte inferior do mancal. Conforme comega a girar, a linha de centro do eixo se desloca
excentricamente dentro do mancal, e o eixo age como uma bomba para puxar o filme de dleo que,

por sua vez, adere a superficie do mancal. A regido externa do filme de dleo adere a superficie
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estacionaria do mancal. Um fluxo se estabelece dentro da reduzida espessura do filme de 6leo.
Com velocidade relativa suficiente, o eixo sobe sobre uma cunha de 6leo bombeado, ¢ cessa o
contato metal-metal. Portanto, um mancal lubrificado hidrodinamicamente somente tem sua
superficie em contato com o eixo quando parado, ou quando operando em uma velocidade abaixo
da sua “velocidade de aquaplanagem”. Isto significa que o desgaste por abrasdo somente pode
ocorrer durante os estados transitorios de inicio e final de operagdo. Quanto mais lubrificante e
velocidade suficientes estiverem presentes, para permitir a operagdo hidrodindmica do eixo no
mancal, em sua velocidade de operacdo, menor serd o desgaste por abrasdo, sendo este
praticamente desprezivel. Isto aumenta muito a vida do mancal, em relagdo a situagdo de contato
continuo. O 6leo deve ser mantido livre de contaminantes, para evitar outras formas de desgaste

como a abrasao.

Suporte do Vi ?
mancal

mancal X

N0 j do suporte No i do eixo

Esquema da Montagem do Mancal Hidrodindmico Modelo Fisico do Mancal Hidrodindmico

Figura 4.7: Montagem e o Modelo fisico dos mancais hidrodindmicos

A modelagem de mancais hidrodindmicos visa representar matematicamente seu filme de
6leo, 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 pressoes e forgas hidrodinamicas de sustentagdo. O lubrificante ¢ discretizado
num modelo mola-amortecedor e caracterizado por coeficientes equivalentes de rigidez e

amortecimento respectivamente, conforme dado pela Figura 4.7, onde se visualiza um esquema
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da montagem de um mancal, € o0 modelo fisico simplificado do mancal hidrodinamico, onde: kxy,
cxx € kzz, czz sdo a rigidez e o amortecimento nas dire¢des dos eixos X e Z respectivamente; kyz,
cxz sdo a rigidez e o amortecimento na dire¢do X, porém com efeitos na direcdo do eixo Z; kzy,
czy correspondem a rigidez e amortecimento na dire¢do Z, mas com efeitos na direcdo X; (u;,v;) e

(uj,v;) sdo os deslocamentos do centro do eixo e do suporte do mancal respectivamente.

A caracterizacdo dos mancais hidrodinamicos e do seu filme de 6leo visa, desta maneira,
fornecer suporte numérico para a quantificagdo das forgas transmitidas por estes componentes,
forgas estas causadas pelo proprio peso do rotor ou por um desbalanceamento deste, ou até por
excitacdo externa, por exemplo. Isto ¢ feito para que se conheca o comportamento do sistema
estudado, neste caso, um rotor suportado por mancais hidrodinamicos, caracterizando os modos

de vibrar deste sistema (suas freqiiéncias naturais).

O filme de 6leo do mancal hidrodinamico ¢ representado pela equagdao de Reynolds, cuja
solugdo permite obter o campo de pressdo existente em um ponto qualquer do fluido, e cuja
integral fornece o campo de forgas hidrodinamicas de sustentacdo. Serd feito o calculo dos
coeficientes dindmicos, fazendo uso das diversas solu¢des possiveis desta equacao - obtidas com
variadas hipdteses e simplificagdes acerca do modelo estudado em particular, visto que esta
equacdo nao possui solucdo exata. Estes coeficientes servirdo como suporte para o calculo da

transmissao de forcas entre o eixo € 0s mancais.

A equagdo de Reynolds, desenvolvida por Osborne Reynolds, é a base da teoria moderna da
lubrificagdo. Desta podem ser obtidas variadas solugdes, aplicaveis a casos especiais de interesse
formulados com as hipoteses necessarias. Ao ser aplicada no estudo do filme de 6leo de mancais,
a solucdo desta equacdo fornece a distribuicao de pressdo no 6leo, ou seja, determina-se p(x,y) de
acordo com a geometria do mancal. Este campo de pressdes € a informagdo necessaria para a
resolucdo da maioria dos problemas basicos na analise de mancais hidrodindmicos. Para qualquer
geometria de filme de 6leo, a equagdo de Reynolds ¢

o ﬂp) o 3§pj {a ﬁh}
h’ + h =6us—I[U, +U,)h]+2.—4,
é’x( ox é’y( 7y )7t UDl 2 (4.41)

na qual: p = p(x,y) € a distribui¢ao de pressao ao longo do filme de 6leo; x e y sdo as coordenadas

do centro do rotor, 4 € a espessura local do filme de 6leo; u ¢ a viscosidade absoluta do filme de
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6leo; Jh/Jt o termo que descreve a taxa de variagdo da espessura do filme de 6leo em relagdo ao
tempo; @ ¢ a velocidade angular do eixo; » € o raio do eixo; Uy=w .r ¢ a velocidade tangencial da
parede do eixo; U; ¢é a velocidade tangencial da parede interna do mancal, geralmente igual a zero

para mancais estacionarios.

Na formulagdo da equacdo de Reynolds, sdo utilizadas as seguintes hipdteses:

e cfeitos de cisalhamento viscoso predominam, portanto o Unico parametro importante do
fluido ¢ a sua viscosidade absoluta;

e as forgas de inércia do fluido sdo desprezadas;

e 0 fluido ¢ incompressivel,

e aespessura do filme ¢ pequena, ou seja, pode-se considerar a pressdo constante através
desta espessura e a curvatura do filme também ¢ desprezivel;

e aviscosidade ¢ constante ao longo do fluido;

e ndo h4 deslizamento na interface do fluido e das superficies solidas.

A equagdo (4.41) possui uma solugdo iterativa, amplamente adotada em algoritmos
computacionais, onde divide-se o fluido em “grades” (ver Figura 4.8) nas direcdes x e y e, para o
calculo da press@o em um dado ponto (py), faz-se uso dos “pontos vizinhos” a este (Equagao 4.42,
Jacon F. 2000 ), cujas pressoes sdo, também, calculadas iterativamente. Seu uso ¢ relativamente
simples, pois envolve apenas os valores das dimensdes da grade, 4 x e Ay, o didmetro D do

munhado do mancal, a sua largura L, ¢ a espessura / do filme de 6leo neste ponto.

AX

Ds

Dp ‘_I:’P pd ;

Ny,
7

Figura 4.8: Divisdo do filme de 6leo em grades nas dire¢des x € y.
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h —h 2 h 3 h 3 2 h-3 h 3
671' (e d)+(D) szps+ dzpd'i_(Dj zzpi+ ezlje
Ay L) Ax Ay L) Ax Ay

= 4.42

Pp (D)z h93 hd3 (D)z hi3 he3 ( )
—| =+ +|— +

L) Ax’ 4y’ L) Ax 4y’

Desta forma, ¢ necessario conhecer o valor da pressdo em algum ponto do fluido,

geralmente o ponto de entrada do fluido ou as bordas do mancal, que podem estar sob pressao
superior ou igual a pressdao ambiente, constituindo as condi¢des de contorno do problema. Pode-
se, ainda, como primeira simplificacdo, classificar os mancais em mancais longos, com L/D > 1

ou mancais curtos, com L/D < 1.

Para mancais longos, a equagao deve ser resolvida em coordenadas cilindricas, pois ambos
gradientes de pressao circunferencial e longitudinal sdo significativos. Para mancais curtos, tem-
se que o gradiente de pressdo circunferencial ¢ desprezivel, se comparado ao termo longitudinal.
Conhecido o campo de pressdes no filme de 6leo, tem-se a informagao necessaria para prosseguir

no calculo das forgas transmitidas pelo filme de lubrificante.

A equivaléncia entre o filme de 6leo e o conjunto de molas e amortecedores equivalentes,
faz uso de equacdes linearizadas simples, cujas respostas obtidas coincidem, na maioria dos
casos, com sistemas reais estudados. Estas equagdes envolvem o conhecimento das forcas de

sustentacdo do eixo, que podem ser obtidas por integragdo numérica da pressao distribuida

F=[ p,dd (4.43)

sendo dA um elemento da area interna do mancal e p4 0o campo de pressao que atua sobre dita

area. Utiliza-se, entdo, métodos iterativos de integracdo, como:

F=) p,.44 (4.44)

sendo A4 um elemento de 4rea da parede do mancal (44 =Ax.A4y), que sdo as malhas de
discretizacdo do 6leo. Sendo que, desta equacdo, obtém-se o campo de forgcas que definem F, e
F,, uma vez conhecido o campo de forcas atuantes no fluido, através da solucdo da equagdo de
Reynolds. No geral, as componentes das for¢as generalizadas devido aos mancais atuantes entre

as estagoes i e j, como ¢ mostrada pela Figura 4.7, podem ser representadas pelas relacdes

Fy, = fu,v,u,v,0) e F, = f(u,v,u,v,0), (4.45)
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onde: u=u;,—u, , v=v,-v, , u=u,-u, , v=v,—v, sdo os deslocamentos e as velocidades

relativas entre as duas estagdes; @ ¢ a rotagdo do eixo.

Na proximidade da posicao de equilibrio (u,,v,), as componentes das forcas generalizadas
podem ser obtidas através da série de Taylor, aplicada na equagdo 4.45. Considerando somente os

termos lineares teremos, para @ constante:
oF oF oF oF
FX:(_XjM( ){ ,X)m( _Xj\'/,
ou ), ov ), ou /), ov ),

au 0 a\/ 0 au 0 8\/ 0

(@ij . :(6FX) . :(aFXj
ov )™ \eou ) Y o )’
(aFZj . :(8sz . :(aFZ)
oul),” 7 Lov), 7 ou),

A equacdo de movimento linear 4.46 para os mancais entre as estagdes i € j, podem ser

Com:

oF
ku:(axj 7kXZ
U/,

OF.
kzz :( avzjo > kzx

escritas na forma matricial como:

1

<. .

< =

[C,] +[K,,] I' ={F.,.} (4.47)

J

<. .
< &

j j
onde:

[Cn] € a matriz amortecimento do mancal expressa por

Cxx Cxz —Cxx —Cyxi
C 1= Czx Crzz  ~Cxx —Cz |,
[ m] - s
—Cxx ~Cxz Cxy Cxz
| =Czx —Czz  Cyy Czz

[Kn] € a matriz rigidez do mancal definida como

k XX k Xz —k xx kzx
[Km]= kzx kzz _kzx _kzz :
—k xx kXZ k XX k Xz

L™ kZX - kzz kzx kzz
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{F.on} sdo forgas de interagdo com os outros componentes.

Neste modelo fisico do mancal hidrodinamico, ¢ assumido que estes componentes de
conexao sO6 dependem das coordenadas de translagdo do munhao e do suporte do mancal, e que os
efeitos tanto devido a flexdo (rotacdes) como os devido a inércia dos mancais(suporte e 6leo) sdo
considerados despreziveis. Porém, como no sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, modelado no
presente trabalho a estrutura de suporte (fundagdo) ¢ considerada rigida, os deslocamentos e as

velocidades dos nos do suporte sdo nulas (u,=v=0, u, =v, =0). Conseqiientemente, a equagao

4.47 de movimento dos mancais hidrodindmicos pode ser reescrita como:

ST =F
Czx  Czz IV ky ky

1

c c u, k k u.

XX XZ i XX XZ i
{F.} (4.48)

i
Cabe ressaltar que os coeficientes de rigidez e amortecimento equivalentes, para mancais
hidrodinamicos cilindricos curtos, tém um caracter ndo linear em relacdio ao numero de

Sommerfeld, como ¢ mostrado na Figura 4.9 (Rao J. 1983).

1000~ 1000
=05

&Kz
100 1I].I]j W
| \\_ _CrKyg
I W
L ouc
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4 e
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W
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—
=]
T

W : carga radial

Cy : folga radial

) - velocidade de rotacio (rad's) 2

001} S:ﬂDL“’(L)
2TW \2Cp

(- T T I L 11 I R | [ L1 L1 T |

0.01 0.1 10 100 001 0.1 T 100
Numéro de Sommerfeld § Numéro de Sommerfeld 8

001

Coeficientes de Amortecimento e Rigidez
=
Coeficientes de Amortecimento e Rigidez Cruzados

Figura 4.9: Coeficientes de rigidez e amortecimento adimensionais de mancais hidrodindmicos.
4.5 Modelagem dos Acoplamentos

Na literatura ha informagdes limitadas sobre qual ¢ o melhor modelo fisico dos
acoplamentos. Em geral, estes sdo modelados como discos rigidos, para os quais, somente seria

suficiente usar a modelagem desenvolvida na se¢ao 4.2, para considera-los dentro do sistema
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Rotor-Acoplamento-Mancal. Porém, este modelo despreza a flexibilidade do acoplamento.
Nesse contexto, sdo apresentados a seguir os modelos desenvolvidos na literatura que consideram

a flexibilidade do acoplamento.

4.5.1 Modelos de Acoplamentos segundo Krimer

. O primeiro modelo sugerido por Krimer E.(1993), para representar o acoplamento flexivel
usado para acoplar eixos colineares, conforme apresentado na Figura 4.10, ¢ aquele que

corresponde ao chamado acoplamento sem atrito e radialmente rigido.

a; a; a; a

¥ 2R ¥\ 2

VzT
o

Vi Vi Vi

e e—

Eixo # 1 Acoplamento Eixo # 2

/oy /oo,
s MO 1 /No j s
/ ’

Figura 4.10: Esquema dos eixos e do acoplamento.

Neste caso, o acoplamento ¢ modelado como se fosse um componente radialmente rigido
com dois nds. Portanto, a equacdo de movimento do acoplamento, considerando sua inércia
através de 2 discos posicionados em cada um dos nds, pode ser escrita como:

Qi q.i
o e 2l6, 3 = tr 1 ) @49
J J
onde:
[M,] ¢ a matriz de massa do acoplamento, sendo definida da mesma forma que para um
disco rigido;
[G,] ¢ a matriz giroscOpica do acoplamento, sendo definida da mesma forma que para um
disco rigido;
{Fex}, {Feony sdo os vetores das forcas externas e de conexdo que atuam sobre o

acoplamento.
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Entretanto, neste modelo ¢ imposta uma restricdo aos ndés do acoplamento, de que os
deslocamentos nesses nos sejam iguais, isto €, (u=u;, v~=v;), devido a rigidez radial do mesmo.
Sob esta restrigdo o sistema da Figura 4.10, pode ser substituido pela Figura 4.11, na qual se
observa que o sistema inicial, representado pela Figura 4.10, tinha 16 graus de liberdade. No
entanto, o sistema resultante, uma vez impostas as restricdes mencionadas anteriormente, tera

apenas 14 graus de liberdade, como mostra a Figura 4.11.

:

Eixo # 2

Figura 4.11: Esquema dos eixos acoplados com a restrigdo imposta (1° modelo de Kramer).

Portanto, a equagdo de movimento do sistema da Figura 4.11 serd definida como
(M, Jd}+ QLG Nigi + K. R} = {Fo ) +{Fo b (4.50)
onde:
[M,.] é a matriz de massa de ordem reduzida do sistema dada no Anexol;
[Gre] € a matriz giroscopica de ordem reduzida do sistema dada no Anexol;

[K.] € a matriz de rigidez de ordem reduzida do sistema dada no Anexol.

o O segundo modelo sugerido por Kramer E. (1993), corresponde a um acoplamento flexivel,
representado através de coeficientes de rigidez e amortecimento equivalentes. Neste caso, o
acoplamento também ¢ considerado radialmente rigido, sem atrito, como no primeiro modelo.
Portanto, consideram-se as restrigdes impostas por esse modelo. Entretanto, acrescentar-se-a na
posicao do acoplamento, uma rigidez e um amortecimento rotacional equivalentes a flexibilidade

do acoplamento, conforme ¢ amostrado na Figura 4.12:
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Ui=u; VI_T.I V% I
Vi=V; I
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1
]

Eixo # 1

i
|
j: Eixo #2

[ =

2 p
@ :mi_! B Cé(/ :mj

Figura 4.12: Segundo modelo fisico do acoplamento por Kramer.

Com essas consideragdes, a equagdo de movimento do acoplamento serd definida como
g, q; q;
e, o Fotato e ot = e e, @sh)
q; q; 9
onde:
[M,], [G,] sdo as mesmas matrizes definidas na equagao 4.49;

[C,] é a matriz de amortecimento para este segundo modelo definida como

0 0 0 0 0 0 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0

0 0 cg 0 0 0 -c, 0
[C.]= 00 0 cp 00 0 -c ;

0 0 0 0 0 0 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0

0 0 -c, 0 0 0 ¢, 0

10 0 -c, 0 0 0 ¢, |

[K,] € a matriz de rigidez para este segundo modelo sendo definida por

00 0 0 00 0 0
00 0 0 00 0 0

00 ky 2, 00 -k, -,

K |- 0 0 -, ky 0 0 2, -k,
“““lo o o 0 00 0 0
00 0 0 00 0 0

0 0 —ky -, 00 k, £,

00 2, -k, 00 -, k, |

Sendo: kg, cr a rigidez e o amortecimento rotacionais, proprios do acoplamento, respectivamente.
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4.5.2 Modelos de Acoplamentos segundo Nelson e Crandall

o O primeiro modelo sugerido por Nelson H., Crandall S. (1992), considera o acoplamento
como um componente elastico isotropico, com rigidez translacional £y € uma rigidez rotacional
kg, entre as estagdes i € j que correspondem aos eixos conectados respectivamente, como ¢
mostrado pela Figura 4.13. Com estas condi¢des a equagdo de movimento do acoplamento

considerando somente a rigidez desta, ¢ definida por

K =t n, 52

onde:

[K,] é a matriz de rigidez do acoplamento dada por

k, 0 0 0 -k, 0 0 0
0O k 0 0 0 -k 0 0
0 0 ky, 0 0 0 -k, 0
K ] 00 0 k0 0 0 <k

k. 0 0 0 k, 0 0 0
0 -k, 0 0 0 k0 0
0 0 -k, 0 0 0 k, 0

0 0 0 -k, 0 0 0 k|

Eixo # 1 Eixo # 2

Bi

Figura 4.13: Primeiro modelo de acoplamento por Nelson e Crandall.

Este modelo também pode incluir a inércia do acoplamento, através de um disco rigido por
n6 do acoplamento. Além disso, pode ser modificado para considerar um modelo anisotropico

para o acoplamento.
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o O segundo modelo sugerido por Nelson H., Crandall S. (1992), considera além da rigidez
do acoplamento o amortecimento interno e os efeitos da inércia do acoplamento. Os efeitos de
inércia sao incluidos no modelo como um disco rigido em cada uma das estagdes de conexdao ou
n6és do acoplamento como no primeiro modelo. Nestas condigdes, o modelo fisico do
acoplamento pode ser representada pela Figura 4.14, e a equagdo de movimento do acoplamento
com essa configuragdo terd a seguinte forma:

g q; g9 | _
[, ]{q}ﬂﬂiGcha ]]{ ; }+[Ka ]{qj}—{a,m}uax}, s

J J

onde:

[M,] é a matriz massa do acoplamento dada por

m 0 0 0 0 0 0 0
0 m 0 0 0 0 0 0
0 0 I, 0 0 0 0 0
0 0 0 I, 0 0 0 0
M=l 0 0 0 m L0 0 0]
0 0 0 0 0 m 0 0
0o 0 0 0 0 0 I, 0
00 0 0 0 0 0 I,

considerando m;, m; como as massas do acoplamento concentradas nas estagoes i € j;

Lyi, 1,,j s30 0os momento de inércia de massa dos discos nas estagoes i € J;

[G,] ¢ a matriz giroscopica do acoplamento definida por

00 0 0 00 0 0
00 0 0 00 0 0
00 0 -1, 00 0 0
001, 0 00 0 0

CJ=lg 0 0 0 00 o o |
00 0 0 00 0 0
00 0 0 00 0 -I,
oo o o 001, 0 |

sendo, Lymi, I,mj 0s momento de inércia polar de massa dos discos nas estagdes i € J;
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[C,] ¢ a matriz amortecimento do acoplamento dada por

¢ 0 0 0 -¢ 0 0 0
0 ¢ 0 0 0 =-¢ 0 0

[C.]

sendo, cr, ¢z os coeficientes de amortecimento translacional e rotacional do
acoplamento respectivamente;
{Fex}, {Fecony sd@0 os vetores das forcas externas e de conexdo, que atuam sobre o

acoplamento.

Eixo # 1 Eixo # 2

Figura 4.14: Segundo modelo fisico do acoplamento por Nelson e Crandall.

Estes dois ultimos modelos fisicos definidos por Nelson e Crandall (1992) correspondem a
um modelo de massa discreta do acoplamento. Nesses casos, baixos valores dos coeficientes de
rigidez translacional e rotacional simulam aproximadamente conexdes flexiveis e altos valores de
rigidez simulam conexdes rigidas. Ressalta-se novamente que, cada um dos modelos de
acoplamentos podem ser modificados, de modo a considerar modelos anisotropicos para os

acoplamentos.
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4.6 Forcas de Excitaciao

As forgas principais de excitacdo que aparecem nos sistemas Rotor-Acoplamento-Mancal,
ocorrem, principalmente, devido ao desbalanceamento das partes rotativas do sistema, assim
como aquelas desenvolvidas devido ao desalinhamento do acoplamento, ou desalinhamento entre

0s eixos supostamente colineares.

4.6.1 Forcas de Desbalanceamento

A excitacdo por desbalanceamento ¢ uma fonte de solicitacdo freqiientemente encontrada
nas maquinas rotativas. O desbalanceamento ¢ definido como uma massa m, localizada a uma
distancia e do centro geométrico do eixo, como ¢ apresentada na Figura 4.15, sendo caracterizada

apenas por sua energia cinética Ec,.

AZ

A

X u 0

Figura 4.15: Modelo do desbalanceamento mecanico.

Considera-se que a massa permanece num plano perpendicular ao eixo Y, e sua coordenada
ao longo do eixo Y ¢€ constante. O vetor posi¢do da massa desbalanceada no sistema inercial pode

ser escrita como

u+eSen(Lx +0)
OD = constante , (4.54)
v+eCos(£%+06)

logo, a velocidade da massa desbalanceada, obtida derivando-se a equacdo anterior sera:
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i+ e2Cos(x +0)
oD = 0 . (4.55)
v —eQSen(L +60)

Finalmente, a energia cinética Ec; da massa desbalanceada pode ser escrita como:
Ec, =—L(i +v° + 2%’ + 20QeiCos(£% + 0)— 2eSen(£2% +6)). (4.56)
2
O termo my£2¢’/2 é uma constante ¢ ndo tem influéneia nas equacdes de movimento, € a massa
m, ¢ bem menor que a massa do rotor. Portanto, a expressao da energia cinética pode ser re-

escrita como:

Ec, =m,;Qe(uCos(£X% + 6)—vSen(£X +9)). (4.57)

Aplicando-se a equacdo de Lagrange, na equagdo 4.57, obtém-se as forgas resultantes
devido a presenca do desbalanceamento no sistema, como:

i(ﬂE?dJ_ﬂEcd :_mdeQZ{Sen(.QtHé?)}:_{Fd}’
dt\ & a Cos(£X +0)

(4.58)
com g={u v}.

A equacdo 4.57 corresponde a uma massa desbalanceada localizada numa posi¢do € com
relacio ao eixo Z, para um tempo =0. As componentes Fy, F; da forga devido ao

desbalanceamento podem ser definidas como:

qu
{F,}= {de} = F Sen($X)+ F.Cos(£X), (4.59)
sendo,
P _QZ{ Cos(@)} F om0’ Sen(@)}
s = Mal — Sen(0) ® Lo = Mae {Cos(@) ' (4.60)

4.6.2 Forcas e Momentos devido ao Desalinhamento

A presenca de desalinhamento entre os rotores acoplados flexionam o acoplamento e
determinam o aparecimento de forcas ¢ momentos de reagdo sobre os eixos, nos pontos de
articulagdo entre os eixos € 0 acoplamento, embora alguns acoplamentos sejam muito flexiveis,
minimizando o efeito do desalinhamento. Estas forcas e momentos de reagdo devido ao

desalinhamento, sdo compostas de duas partes: uma primeira parte que atua sobre os dois eixos
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acoplados, a qual ¢ devido ao torque transmitido; uma segunda parte, ¢ desenvolvida pela

deformacao do acoplamento. As equagdes destas forcas foram descritas no item 3.7.

4.7 Processo da Montagem das Matrizes Globais do Sistema

Um sistema real geral em dinamica de rotores, ¢ composto de um grande numero de
componentes, que tradicionalmente incluem discos flexiveis e rigidos, mancais, amortecedores,
selos, acoplamentos, e segmentos de eixo. A escolha de um sistema de referéncia, inercial ou
movel, pode ser feita de acordo com a preferéncia do analista em algumas situagdes.
Normalmente, esta decisdo ¢ determinada em funcdo das vantagens computacionais que existem
para tipos especificos de analises. O procedimento da montagem do sistema de equacdes (das
matrizes globais) sdo equivalentes tanto para um sistema de coordenadas inercial quanto para um

sistema de referéncia movel. Neste trabalho, utiliza-se um sistema de referéncia inercial.

Na modelagem de sistemas rotativos, varios sdo os passos requeridos para o

desenvolvimento das equagdes de movimento, podendo ser resumidos da seguinte forma:

e O primeiro passo ¢ definir um ou mais sistemas de referéncia, que serao uteis para observar o
movimento do sistema. O sistema de referéncia movel e inercial anteriormente definidos sao

a escolha usual;

e O segundo passo ¢ dividir o sistema real num modelo com um numero finito de graus de
liberdade, determinando um conjunto interligado de elementos discretos. Diferentes sistemas
de referéncia podem ser usados para cada um dos componentes. Entretanto, a escolha de um
sistema de referéncia inercial XYZ para todos os componentes simplifica significativamente o

processo da montagem, como foi feito neste trabalho;

e O terceiro passo no processo do modelamento ¢ a escolha de um conjunto de coordenadas de
referéncia para o sistema. Isto ¢ simples, se uma referéncia comum ¢ usada para todos os
componentes, ¢ se esta mesma referéncia for usada como uma referéncia global do sistema.
Para essa escolha, o vetor deslocamento consiste de todos os deslocamentos nodais

(coordenadas de referéncia) o qual ¢ definido como:

o =la) L Y @) s e , da)')s @.61)
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e O quarto passo ¢ definir a relagdo entre os vetores deslocamento dos elementos discretos com
o vetor deslocamento do sistema da equagdo 4.61. O conjunto completo de coordenadas
generalizadas constitui um conjunto de coordenadas dependentes, e as equacdes de relacao
entre as coordenadas dos componentes e as coordenadas do sistema representam as restri¢coes
geométricas entre elas. Para o componente 7-ésimo com nr graus de liberdade, a equagdo de

relagdo ¢ da forma:

{.},., =[Con,], Ad},,. (4.62)
Onde: [Con,] ¢ a matriz de conexdo entre as coordenadas do componente r-ésimo e as
coordenadas do sistema total. Os elementos diferentes de zero de [Con,],, s30o simplesmente
iguais a unidade, quando o sistema de referéncia dos componentes e do sistema forem os
mesmos. Os coeficientes iguais a 1 da matriz [Con,],., identificam as coordenadas de {gq},,,,

comuns a {g,} .

As nr equagdes de movimento para o r-€simo componente do sistema sdo expressos da
forma:
[M, G, }+(2,[G,1+[C, N4, } +[K. g, } = {Fo, } +{F.,. ) (4.63)
onde:

[M,] matriz de massa do r-ésimo componente;

[G/] matriz giroscopica do r-ésimo componente;
[C/] matriz de amortecimento do r-€simo componente;
(K] matriz de rigidez do r-ésimo componente;

{Few} vetor das forgas externas aplicadas sobre o 7-ésimo componente;
{Feonr} vetor das forcas de conexdo atuando sobre o r-ésimo componente, devido aos
outros componentes.
A equacdo 4.63, pode ser re-escrita na forma de D’ Alembert como:
Fo p+{F,, =M, 14, - (2.[G,]+[C, g, } - [K, Kq, } =10}, (4.64)
As equagdes do sistema sdo formalmente montadas utilizando-se o principio do deslocamento
virtual, o qual estabelece que “o trabalho realizado pelas forgas externas que atuam sobre o
sistema, e o trabalho realizado pelas forcas internas, devem se anular para qualquer deslocamento
virtual” (Oden, J. 1967), isto é:
SW=0. (4.65)
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Esse trabalho virtual consiste na somatoria para todos os R componentes do sistema. Dessa

forma, temos que:

R
W =2 W, =0, (4.66)

r=1

Usando a equacido 4.64, a equacdo 4.66 sera escrita como:

iwq,.}[({Fexr}HEwr} (M, 14, ;- (2.[G.]+[C.Dig, ;- [K, Kg, ) =0. (4.67)

Fazendo uso das relacdes entre as coordenadas do sistema e dos componentes, dadas pela
equacdo 4.62, para expressar cada um dos componentes em termos das coordenadas do sistema
total, e substituindo-as na equacdo 4.67, produz-se o seguinte conjunto de equagdes de

movimento do sistema:
v, Y, 1+ @6, 1+, D, [ i 1= 4. 58

De acordo com a terceira lei de Newton, as for¢as de conexdo {F.,,} cancelam-se ao se fazer a

montagem de todas as equagdes de movimento dos componentes do sistema.

As matrizes [M,], [Gg], [K,] da equagdo 4.68, sdo as matrizes globais do sistema, sendo

definidas pelas seguintes relagoes:

M, ]=ZRZ([Con M1, [Con ), )

R
[c.]= z(Con [, [conl, )

G.]

iﬂ,([cOn,ﬂ];r,,,[G,],V,,,r[c:onr],,r,n);
[k, 1= > (1con, T, K], [Con],.,).

E importante mencionar que a velocidade de rotacdo da montagem precisa ser incluida
quando estamos montando a matriz giroscopica do sistema, e para as propriedades dos suportes,
dependentes da rotagdo. O vetor global das forgas {F,.}, que atuam no sistema sdo definidos da

seguinte forma:

{F.}= Z([Conr 1t Fo b ) (4.70)
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A matriz global [M,] do sistema € simétrica, e consiste das contribuigdes dos discos rigidos,
discos flexiveis, acoplamentos, e elementos de eixos flexiveis. A matriz giroscopica global [Gy,]
do sistema consiste da contribui¢do dos mesmos componentes, ¢ anti-simétrica ¢ depende da
velocidade de rotacdo. As matrizes de amortecimento global [C,] e de rigidez global [K,] do
sistema, sao compostas por arranjos simétricos devido aos elementos de eixo ndo amortecidos, €
geralmente, por contribuicdes dependentes da velocidade de rotagdo assimétricas, devido aos
mancais € outros componentes como selos, e mecanismos aerodindmicos, 0s quais sao
normalmente modelados como pseudo-mancais. O vetor for¢a global {F,,} aplicado ao sistema,
inclui todas as forcas externas tais como: gravidade, desbalanceamento rotativo, desalinhamento,
cargas laterais, ¢ manobras de carga. As formas das matrizes globais da equacdao 4.68 sdo

mostradas na Figura 4.16.

No No No N6 No No
2 3 4 5 6 ®© o o n
H\!H!H'\H'!H' '!H'!H‘_}_’l“l‘l‘l
i
No62
N63
N6 4 -
N6S EIXO
N66
.l
o
l: \/
o
Estrutura
B de suporte
Non l

Figura 4.16: Arranjo das Matrizes globais do sistema mecanico.
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4.7.1 Restricoes Geométricas

Apo6s o conjunto de equacdes de um sistema ter sido montado, ¢ freqiientemente necessario
impor restricdes geométricas entre as coordenadas generalizadas. A introducao dessas restri¢des
geométricas nas equagdes de movimento do sistema, resultam numa redug¢do dos graus de

liberdade do sistema.

Na forma matricial, as relagdes associadas com as restricdes geométricas entre o vetor

deslocamento do sistema {g} , de ordem n, e o vetor deslocamento do sistema reduzido {g}, ,
de ordem m menor que 7, ¢ da forma:

{9}, =[RG], . \q},... 4.71)

onde [RG] é matriz de conexdo entre os vetores {g},1 € {q}m.1. Fazendo uso desta equagdo na
equagao de movimento 4.68, obtém-se a equagao de movimento do sistema de ordem reduzida da

forma:
[Mgr ]{q}m,] + ([Ggr ] + [Cgr ]){q.}m,] + [Kgr ]{qgr }m,] = {F'ex }m,] > (4.72)

na qual, a matriz de massa reduzida [M,], matriz giroscopica reduzida [G,], matriz de
amortecimento reduzida [Cg,], € matriz de rigidez reduzida [K,,] da equagdo 4.72 sdo definidas

COmao:

M, ]= i([RG];,m [M,], [RG1,,.);

[c,1=>(ra1. . [c,], RG],

R . 4.73

[6,1->2 (6r1.[6.],[r6),..): )

r=1

R

[k, 1= (GRY, . [K,),,[RG],,.).
r=1
O vetor coluna das forgas externas serd expresso por

{Fexr }m,l = [RG]:z,m {Fex }n,] * (474)

Um uso comum das relagdes dadas na equacgdo 4.71, ¢ o de liberar um conjunto de
coordenadas selecionadas do sistema. O procedimento geral é reordenar o sistema de
coordenadas num subconjunto de coordenadas ativas ou independentes {g,}, € num outro

conjunto de coordenadas dependentes {q;}. Uma relacdo de dependéncia entre esses dois
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conjuntos de coordenadas pode ser estabelecida a partir do problema estatico homogéneo

associado a equagao 4.68, particionando-o apropriadamente, para obter:

Hﬂ {i ﬂ{g i} =0, (4.75)

a partir do segundo bloco da equagdo 4.75, a relacdo de dependéncia ¢ definida por:

(.} =KLKW V. =T Ya, ) (4.76)
Portanto, a relacdo de transformagao de coordenadas pode ser definida fazendo uso da equacdo de

restricdo 4.76 e de uma relagdo de identidade na forma:

et Lo o

Uma reordenagdo das coordenadas na equagdo 4.77, segundo a ordem original das coordenadas,
produzira as relagdes de restricdo geométricas das coordenadas, conforme definidas pela equagao

4.71.

O processo de reducdo prossegue, conforme mostra a equacdao 4.73, para fornecer o
conjunto de equagdes de movimento do sistema reduzido, dado pela equagdo 4.72, que representa

um sistema de equagdes em fun¢do somente das coordenadas ativas.

4.8 Solucao do Sistema de Equacoes

O método de solucdo utilizado no presente trabalho, para analise de vibragdes livres e
forcadas, ¢ o método direto. Neste sentido, o nimero de equacdes do sistema, dado pela equacao
4.68, ndo ¢ reduzida, motivo pelo qual o numero de graus de liberdade » do sistema é mantido. A
equacdo de movimento do sistema(4.68) representa uma equacdo diferencial de segunda ordem
nao homogénea. Convencionalmente, a solugdo dessa equacao ¢ dada pela soma da solugdo da

equacdo homogénea associada com a solucdo particular, uma vez que o sistema ¢ linear.

4.8.1 Analise de Vibracao Livre

O objetivo da analise da vibracao livre do sistema ¢ determinar as freqiiéncias naturais do
mesmo, para cada valor da velocidade de rotacdo, e poder elaborar o diagrama de Campbell.
Pode-se também, plotar os modos de vibracao livre correspondentes a cada freqiiéncia natural do

sistema, para um determinado valor da rotagdo do eixo.
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Para a andlise de vibragdo livre, ¢ considerada a forma homogénea da equacgdo 4.68,

expressa da seguinte forma:
v, 3, )+ (6,11, V. }+ & Yo, )= 0. )

A matriz de massa [M,] que representa o coeficiente do vetor aceleracdo, ¢ simétrica; a soma das
matrizes giroscopica [G,] e de amortecimento [C,], representa o coeficiente do vetor velocidade e
¢ geralmente assimétrica; e a matriz de rigidez [K;] que representa o coeficiente do vetor
deslocamento do sistema, também ¢é assimétrica. Além disso, a matriz [M,] ¢ uma matriz de
coeficientes constantes para a maioria dos sistemas usuais. No entanto, as matrizes [G,], [Cq] €
[K,] geralmente dependem da rotagdo do sistema mecanico. Os termos dependentes da rotagdo

incluem os efeitos giroscopicos e as reagdes nos mancais hidrodinamicos.

Como solugdo da equacao 4.78 pode ser assumida uma fungdo exponencial da forma:
g, )={g}e". (4.79)
a qual, ao ser substituida na equacdo homogénea 4.78, produz um problema de autovalores dado
por:

[ [m, ]+ (G, ]+[c,)+[k, llg} = {0}, (4.80)
onde: {g} ¢ o autovetor direito do sistema e A ¢ o autovalor do mesmo. A solu¢do da equagao
4.80, sendo a ordem das matrizes nxn, produzira 2n autovalores e 2n autovetores. Mas, como o
problema de autovalores representado pela equagdo 4.80 ¢ de segunda ordem, ha limitacdes nos
procedimentos numéricos (Leung A. 1988) para a resolugdo de problemas quadraticos.
Geralmente, é conveniente reduzir a ordem da equagdo, para primeira ordem, através da definicao

de um novo vetor de estado como:

4,)
X5= )
w {{qg}} (4.81)
Definindo-se, também a seguinte identidade:

(M, K, =M, Ra,}- (4.82)

Utilizando as equacdes 4.78, 4.82, e fazendo um arranjo matricial, tem-se a seguinte

equacgao:
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[[151] [Gg[]]\ig[]Cg]Hgi}{_ [[f]g] [l[gj]}ﬁzz %}z{o} ' (4.83)

-l el - o )

Utilizando estas matrizes ¢ a equagdo 4.81, a equagdo 4.83 pode ser re-escrita como:

[4Y7}+ B} = 10} (4.84)

Obtém-se assim, uma equagao linear de primeira ordem homogénea (4.84), cuja solugao pode ser

Se definimos:

assumida de forma andloga ao caso inicial, ou seja, uma fun¢ao exponencial definida como:
=1le”, (4.85)
a qual, quando substituida na equagdo 4.84, fornece o seguinte problema de autovalores de
primeira ordem:
(Al4]+[B]y} =10}, (4.86)
que pode ser re-escrita da forma:

A[Aly} =By} (4.87)

A solucdo da equacdo 4.87 tera 2n autovalores e 2n autovetores, ja que as matrizes [4] e [B]
sdo matrizes reais de ordem 2nx2n. Os autovalores aparecem em pares conjugados complexos,
para sistemas amortecidos ou nao amortecidos. Em geral, os autovalores e autovetores direitos

sao definidos da forma

A =0, tio dg) =gt ila] ), (4.88)
que corresponderia ao j-ésimo autovalor e autovetor. Tanto o autovalor como o autovetor sio
dependentes da rotacdo do rotor. A parte imaginaria @; do autovalor é a j-ésima freqiiéncia
natural do sistema rotativo, e a parte real 6; € o coeficiente de amortecimento para o j-ésimo
modo de vibrar do sistema. Um modo estavel requer um valor negativo de o;. A partir dos
resultado obtidos, o diagrama de Campbell pode ser tragado e a variagao das freqiiéncias naturais

do sistema com a rotagdo, podem ser observadas. Os modos correspondentes as freqliéncias

naturais, para um determinado valor da rotacdo, podem ser obtidos.
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A partir da equacao 4.88, observa-se que o modo ¢ complexo. Mas, o entendimento de um
modo complexo ndo ¢ dbvio, sendo necessario voltar para a solugdo assumida inicialmente, dada

pela equacao 4.79 ou 4.85, sendo re-escrita usando a solu¢do dada pela equacgio 4.88 como:

a7} =lai}+ilai e + (lgi }-ilgl P (4.89)
a qual pode ser re-escrita como:
g’} =e"" (g2} +ilq! }XCos(a)jt) +iSen(w 1))+ (lgit-ilg; }XCos(a)jt) - iSen(a)jt))]. (4.90)
Logo, fazendo as simplificacdes adequadas na equacao 4.90:
la’}=2¢""[lg} fCos(@ 1)~ {g] }Sen(w,1)] (4.91)

A expressdo (4.91) ndo contém mais a parte imaginaria.

Observa-se da equacdo 4.91, que a parte exponencial tende a desaparecer para um sistema
estavel (o; € negativo) conforme passe o tempo. Portanto, a expressdo que fornece o modo de

vibrar do sistema sera:

o) _ [lg4 JCos(e,1) — {g] }Sen(w 1)]. (4.92)

260'/1‘
u 5 qualqu 1 s a i :
Para um né qualquer do sistema, as componentes de deslocamento serdo definidas como

u = upCos(®;t) —u,Sen(w,?),

v/ =v,Cos(w,t)—v,Sen(w t). (4.93)

Portanto, as orbitas descritas em cada ponto nodal do sistema serao elipses, devido a assimetria

do sistema.

4.8.2 Analise de Vibracao Forcada

A andlise de vibragao forgada dos sistemas ¢ feita com o proposito de determinar a fungao
resposta em freqiiéncia do mesmo, quando submetido a excitagdes externas. A equacdo utilizada
nestas analises ¢ a forma ndo homogénea da equacdo 4.68. A resposta forcada em regime
permanente de um sistema rotativo, pode ser determinada diretamente em coordenadas fisicas ou
indiretamente em coordenadas modais. As vibragdes for¢adas dos sistemas sdo geralmente
devidas ao desbalanceamento, ao desalinhamento entre eixos, € a acdo de outra forcas externas
que eventualmente surgem no sistema. A seguir, analisa-se a resposta do sistema, devido as

vibragdes for¢adas em coordenadas fisicas ou generalizadas.
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4.8.2.1 Resposta Estatica

Devido ao carregamento estatico, que pode ser devido a acdo da gravidade, desalinhamento
dos mancais e dos eixos, forcas nas engrenagens, ou manobras permanentes, onde o vetor de

excitacdo € constante, a equacdo do sistema serd escrita como:

[Kg ]{qg}: {F,.}. (4.94)
A solucdo dessa equacdo ¢ da forma:
.} =K, ]'{F.}. (4.95)

4.8.2.2 Resposta ao Desbalanceamento

Para um sistema rotativo, o vetor da for¢a de desbalanceamento {F,;} segundo a equacao
4.59, pode ser definido da forma:
{F,} ={F, }Cos(Qt) + {F, }Sen(Qt), (4.96)

onde: {F;}, {F.} sdo os definidos pela equagdo 4.60 no item 4.6.1.

Portanto, a equagdo de movimento do sistema serd da forma

M Y, }+ (6, ]1+[c, Ma, }+ K, Ka, } = (F. }Cos(«2) + {F, }Sen(sx). 4.97)
A solugdo da equacao 4.97 serd da forma
{g,}=1q.}Cos(2) +{q, }Sen(s2), (4.98)

que, ao ser substituido na equacdo 4.97, e apos a identificagdo dos termos em Sen(L£X) e Cos(LX),

fornece a expressao:

{{qc}H[Kg]—m[Mg] a([cgh[cgl)ﬁ{fl}}, (4.99)

{qv} _Q([Gg]+[cg]) [Kg]_QZ[Mg] {Fv}
O sistema de equagdes 4.99 ¢ resolvido para cada valor da rotacdo (2. Os vetores {q.} e
{gs} determinados para um valor de (2, associados a equagdo 4.98, dara a resposta do sistema ao
desbalanceamento no dominio do tempo.

4.8.2.3 Resposta a uma Forca Assincrona

Toda forga assincrona que atua sobre o sistema pode ser representada pela equacao:

{F,} =1{F, }Cos(s2) +{F, }Sen(s<X). (4.100)
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Portanto, a equacdo de movimento do sistema sob a acao desta forca assincrona pode ser escrita

COmao:

M K+ (G, ]+ [c, Ma. s+ K, Ka, b= {F, JCos(s) + {F,  Sen(ssar).. @.101)

A solugdo da equacao 4.101 pode ser assumida como:
9.} =14,.}Cos(s2) +1{q,, }Sen(s<2), 4.102)

que ao ser substituida na equacdo 4.101, e identificando os termos em Sen(s{X) e Cos(s{X),
fornece a seguinte equacao

{{qac}}_{[Kg]—Szﬁz[Mg] SQ([Gg]JF[Cg])ﬂ_]ﬁFac}}‘ (4.103)

.} |-sele]vle,]) [k, ]-s2% ]| {F,}

A equacdo 4.103 ¢ resolvida para cada valor de (2, e para um valor de s. Os vetores {g.}
{qa.s} associados a equacdao 4.102 representam a resposta do sistema a acdo de uma forga
assincrona, como o caso das for¢as e momentos gerados devido ao desalinhamento, pois segundo
a literatura, as freqiiéncias de atuacdo das mesmas sdo sempre multiplas da freqiiéncia da

velocidade de rotagdo dos eixos do sistema.

4.8.2.4 Resposta a uma For¢ca Harmoénica

Uma forca harménica que atua sobre o sistema pode ser representada pela seguinte

expressao:
{F,}={F, }Cos(®,t) + {F,, }Sen(®,t). (4.104)
Logo, a equacao de movimento do sistema sob a acao desta for¢ca harmdnica € expressa por:
I, Ja, b+ (6. ]+ [, Va, t+ &, o, } = {F,. ) Cos(w,0) + {F, }Sen(w,1). (4.105)

A solugdo da equagao 4.105, pode ser assumida da forma:
{qg } =1{9,.}Cos(®,) +1{g,, }Sen(w,?) . (4.106)
Substituindo 4.106 em 4.105, e identificando os termos em Sen(wt) e Cos(wyt), obtém-se a
seguinte equacao:

{{q,w }} _ { K ]-oilm,] (o], ])T {{Fm }} |

il [~o6,]+[c,) [k, ]-0ilm,]] UF.} (4.107)
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A equagdo 4.107 é resolvida para um valor determinado de @y. Os vetores {gn.} € {qns}
associados a equagdo 4.106 fornecem a resposta do sistema a a¢do de uma for¢ca harmdnica. A

rotagdo (2 do rotor mantém-se constante para um determinado valor de analise de wy.

4.9 Programa computacional

O programa computacional (PROGRA-M1.mdp) para resolver o sistema de equagdes
matriciais 4.68, foi elaborado na linguagem Fortran90, cujo diagrama de fluxo ¢ dado no Anexo
II. Este programa permite analisar as influéncias das diferentes consideragdes realizadas na
modelagem do acoplamento sobre o sistema mecanico em relagdo ao comportamento das
freqiiéncias naturais, que ¢ observado através do diagrama de Campbell; sobre a resposta em
freqliéncia do sistema ao desbalanceamento, observado nas amplitudes de vibracdo do sistema;
sobre as fungdes de transferéncia, devido a uma excitagdo aleatoria de acordo com a teoria a ser
desenvolvida no Capitulo 5. O método de montagem das matrizes globais do sistema utilizado, a
partir das matrizes parciais dos componentes mecanicos do sistema, € a solu¢do do sistema de
equacdes matriciais, para a elaboracdo do diagrama de Campbell e para a funcdo resposta em
freqiiéncia do sistema, foi o Método Direto descrito por Nelson H., Crandall S. (1992); Lalane

M., Ferraris G. (1990).

4.9.1 Exemplo de Aplicacio 1

Corresponde ao exemplo encontrado no livro de Lalane M., Ferraris G. (1990), cujo
esquema ¢ mostrado na Figura 4.17. O sistema ¢ composto por 3 elementos de disco, 4 elementos

de eixo e 2 mancais.

0,2m ‘ 0,3m ‘ 0,5m ‘ 0,3m
( ! [ o
Disco 2 .
. Disco 3
Disco 1 AN
\‘ e e
X X
\ \ \
1 024m_ || 04m____ |} 04m___________ - 10,1m
\ \
\ Z
Mancal 1 Y Mantal 2
<—>’
0,05m
E— X
0,05m 0,06m

Figura 4.17: Esquema do rotor do exemplo de aplicacdo 1.
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A Figura 4.17 apresenta as medidas dimensionais do rotor. As caracteristicas fisicas dos

materiais do eixo e do disco, e as caracteristicas dindmicas dos mancais (rigidez, amortecimento)

sdo descritas na Tabela 4.1.

Tabela 4.1: Propriedades fisicas e dinamicas dos componentes mecanicos do sistema simulado.

DISCOS EIXOS
Discol, Disco 2, Disco 3: Densidade Especifica:
Densidade 7800kg/m’ 7800 kg/m’.
MANCAIS1e2 Moédulo de Elasticidade:
Rigidez: 2*10""N/m?,
Kox=5%10"N/m, Kxz=0.0, Kzz=7*10’N/m, Kzx=0.0 Coeficiente de Poisson:
Amortecimento: . 0.3
Cxx=5%10"Ns/m,Cxz=0.0,Czz=7*10*Ns/m,Czx=0.0 | Fator de Cisalhamento: 0o

A discretizacdo do sistema mecanico da Figura 4.17, através de elementos finitos, fornece o

modelo fisico do sistema mecanico, que ¢ apresentado na Figura 4.18.

O,Zm 0,3m O,Sm

1 2 3 4 S
By 9] T
LI I

Figura 4.18: Modelo Fisico do sistema mecanico da Figura 4.17.

Utilizando esta discretizacdo e os dados previamente definidos, utiliza-se o programa
PROGRA Ml.mdp, para se determinar as dez primeiras freqiiéncias naturais do sistema
mecanico para uma rotacdo £2=25000 rpm, cujos valores sdo apresentados na Tabela 4.2.
Também, sdo apresentados nesta tabela, os valores de referéncia (Lalane M., Ferraris G. 1990) e

a diferenga percentual entre as mesmas.

A Figura 4.19 apresenta o diagrama de Campbell; a Figura 4.20 apresenta a resposta ao
desbalanceamento no n6 3 do sistema, para um desbalanceamento residual de 0.0002kgm,

atuando no disco central do sistema (a 0° do eixo Z).
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Tabela 4.2: As 10 primeiras Freqiiéncias Naturais do sistema para 25000 rpm

Freqiiéncias | Referéncia(Hz) | Calculado(Hz) | Diferenca (%)
la Freqiiéncia 55,408 55,605 -0,356
2a Freqiiéncia 67,209 67,496 -0,427
3a Freqiiéncia 157,90 159,221 -0,837
4a Freqiiéncia 193,71 195,438 -0.892
5a Freqiiéncia 249,90 252,337 -0,975
6a Freqiiéncia 407,62 419,003 -2,793
7a Freqiiéncia 446,62 454,345 -1,730
8a Freqiiéncia 622,65 631,714 -1,456
9a Freqiiéncia 715,03 736,213 -2,962
10a Freqiiéncia 1093,0 1112,997 -1,829
Diagrama de CAMPBELL
1200 - F1.
— — Fl1+
g F2-
~= 800 —_ — F2+
;
= F3-
Z
= —_— — F3+H
[(®)
3
B 400 - ——— — ———— F4-
S I
= F4+
e e e e s —— — — —— — e e F5-
———————————— F5+H
0 : : : :
0 6000 12000 18000 24000 30000
Rotacao do rotor (rpm)
Figura 4.19: Diagrama de Campbell do sistema mecanico da Figura 4.17.
Resposta ac DESBALANCEAMENTO
1,00E+02
E
E
= 1,00E-01
Hi=]
X
=
S 1.00E-04
[=E]
=
2
g 1.00E-07 -
=
£
=L
1,00E-10 T .
1] 10000 20000 J0000
Rotacdo do rotor {rpm)
Figura 4.20: Resposta ao desbalanceamento do sistema mecanico da Figura 4.17.
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4.9.2 Exemplo de Aplicacio 2

Este segundo exemplo corresponde a um modelo hipotético, utilizado no trabalho de
Sekhar A., Prabhu B. (1995). Este modelo ¢ composto por dois eixos, acoplados por meio de um
acoplamento flexivel. Cada eixo ¢ suportado através de dois mancais distribuidos simetricamente

em relacdo a posi¢do do acoplamento, como ¢ apresentado na Figura 4.21.

0,2 0,2
—  —

0,1, 02| | 02, 02 , 025 02 | 02 0,2 , 0,1
I — T
. . v, Y
0,45 -1~ 0,v10 0,28 0,45

z| |2 e Z,,,

Mancal Y eol. Mancal o« externo
¢ Interno Acoplamento int )
externo pyicco 1 nterno Disco 2

Figura 4.21: Sistema mecanico a ser simulado [Dimensdes geométricas em m].

Os casos simulados no programa foram:

e  Caso I: Quando o acoplamento ¢ modelado como disco rigido, segundo critério geral,
para o qual o sistema ¢ modelado com 8 elementos de eixo, 3 elementos de disco, e 4
elementos de mancais;

e  Caso II: Quando o acoplamento ¢ modelado de acordo o primeiro critério de Kramer
E. (1993). Neste caso, o acoplamento ¢ modelado com 2 nds e as restricdes nos graus de
liberdade estabelecidas no modelo, mais 2 elementos de disco (associada a cada um dos nos
do acoplamento) que incluem a inércia do acoplamento;

e  Caso III: Corresponde ao segundo modelo sugerido por Kramer E. (1993), similar ao
caso II, com a diferenga de que sdo acrescentadas rigidez e amortecimento rotacionais
proprios do acoplamento;

e Caso IV: Quando o acoplamento ¢ modelado de acordo com o primeiro modelo
proposto por Nelson H., Crandall S. (1992), no qual sdo consideradas rigidez translacional
e rotacional, e a inércia do acoplamento. O sistema foi discretizado com 10 néds, 8

elementos de eixo, 2 elementos de disco e 4 elementos de mancais;
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e  Caso V: Corresponde ao segundo modelo definido por Nelson H., Crandall S. (1992).

Este modelo ¢ similar ao caso anterior, com a diferenca de que serdo adicionados o

amortecimento translacional e rotacional do acoplamento.

A Tabela 4.3 apresenta os dados correspondentes as caracteristicas fisicas e dindmicas dos

diferentes componentes do sistema mecanico indicados na Figura 4.21.

Tabela 4.3: Propriedades fisicas e dindmicas dos componentes mecanicos do sistema simulado.

DISCOS EIXOS
Discol: Disco2: Densidade 7800 kg/m3 , Mod. Elasticidade 2*10"'"N/m?,
Densidade 7800kg/m3 Densidade 7800kg/m3 Coef. de Poisson 0,3 , Fat. de Cisalhamento 0,9
MANCAIS EXTERNOS MANCAIS INTERNOS
1 | Rigidez: 1 | Rigidez:
Kxx=10*N/m, Kxz=0, Kzz=1,5*10*N/m, Kzx=0 Kxx=10"N/m, Kxz=0, Kzz=1,5*10'N/m, Kzx=0
Amortecimento: Amortecimento:
Cxx=0,5*10°Ns/m,Cxz=0,Czz=0,8*10°Ns/m, Czx=0 Coxx=10*Ns/m,Cxz=0,Czz=10*Ns/m,Czx=0
2 | Rigidez: 2 | Rigidez:
Kxx=10"N/m, Kxz=0, Kzz=10'N/m, Kzx=0 Kxx=10"N/m, Kxz=0, Kzz=1,5*10"N/m, Kzx=0
Amortecimento: Amortecimento:
Cxx=10"Ns/m,Cxz=0,Czz=10’Ns/m,Czx=0 Cxx=10°Ns/m,Cxz=0,Czz=1,1*10°Ns/m,Czx=0
ACOPLAMENTO(Kramer) ACOPLAMENTO (Nelson e Crandall)
Densidade 7800kg/m’ Densidade 7800kg/m’
Rigidez rotacional 13579.1*¥10* Nm/rad | Rigidez: Rotacional 13579.1*10* Nm/rad; Translacional 1.2*10° N/m
Amortecimento rotacional 11.3 Nms/rad | Amortecimento: Rotacional 11.3 Nms/rad; Translacional 11.3 Ns/m

Os resultados para os casos analisados, apresentados a seguir, foram determinados através

do Programa PROGRA_M1.mdp.

33_' : ThH.A
T 760

DIAGRAMA DE CAMPBELL {parFreq) DIAGRAMA DE CAMPERELL (X parFreg)
700
46 785 ;Mwﬂ
7 M TEL T
4 2 gw.s .
40 - L .

34 55 _W
37 TEN A 4
745 o
k11l T T T T T T T 240
0 1150 1500 3750 E000 ' ' ' ' ' ' ' '
. 0 1X50 2500 3750 5000
Rotagae (xpm) Rotagie (rpm)

a4
(@) |—Rigidn Eram erl »  Kram erl “ Helson_Crandalll Nelsen_Crandall? | )

Figura 4.22: (a) primeiro par de freqiiéncias naturais do sistema; (b) segundo par de freqiiéncias

naturais do sistema.
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As Figuras 4.22(a), 4.22(b), apresentam as variagdes dos 2 primeiros pares das freqii€ncias
naturais do sistema com a rotagdo para os cinco casos analisados, através dos diagramas de

Campbell.

As Figuras 4.23(a), 4.23(b), representam as variagdes dos 2 pares seguintes de freqiiéncias
naturais do sistema com a rotagdo, para os cinco casos analisados, através dos diagramas de

Campbell.

DIAGRAMA DE CAMPBELL (3%parFreq) DIAGRAMADE CAMPEBELL (4'parFreq)
135 _—___—_————_—q 280 -
g 125 1 a”“ i
g 115 - g 240 ;
1[.5 _.--------l-uunu-uuu----ll-nnun---punnn.n-: 10 _"-‘-
LEN 200 -
35 T T T T T T T 120 T T T T T T T
] 1250 2500 3750 000 ] 1250 2500 3750 000
Rotagdo (rpm) Rotagio (rpm)
(a) |—Rig;'llu EKramerl - Kramerl? = HNelson_ Crandalll Nelmn_[‘,rmdaﬂil ()

Figura 4.23: (a) terceiro par de freqii€ncias naturais do sistema; (b) quarto par de freqiiéncias
naturais do sistema.

RESPOSTA 20 DESBAL ANCEAMENTO RESPOSTA 20DESBAL ANCEAMENTO
1.000 0.1000
E 0.100 - 5 0.0100 -
% i
E‘ 0.010 + g 0.0010 -
0.001 : : . .
2100 2250 2400 2550 2700 2850 0.0001 ' ' ' '
) 2100 2250 2400 2550 2700 2850
Rotagiio (rpm) Rotagiio (rpm)
(a) |— Kramer2 Kramerl —Rigide = Nekon Crandall Nekon Crandalll | h)

Figura 4.24: (a) na dire¢do Z na posi¢do do Discol; (b) na direcdo X na posi¢ao do Discol.

As Figuras 4.24(a), 4.24(b), representam as fung¢des de resposta em freqiiéncia, na direcao

do eixo X e Z na posi¢do do Disco 1 do sistema, devido a um desbalanceamento de massa suposto
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no Disco 1, com um valor aproximado de 0.00189 kgm e a 0° do eixo Z. A faixa de freqiiéncia

dos graficos estd proxima a primeira condi¢do de ressondncia, excitada pelo desbalanceamento,

para cada um dos cinco casos definidos.

As Figuras 4.25(a), 4.25(b), representam as fungdes de resposta em freqiiéncia, na direcao

do eixo X e Z na posicao do Disco 1 do sistema, em torno da segunda condi¢do de ressonancia.

RESPOSTA aoDESBEALANCEAMENTO RESPOSTA ao DESBALANCEAMENTO
1.000 1.000
E 0.100 - El].ll]l] .
= b
0.010 - E‘I].I]ll] .
0.001 T T T T 0.001 T T T T
4400 4500 4600 4700 4800 4400 4500 4600 4700 4800
Rotagio (zpm) Rotagdoe (xpm)
(a) |—Kram1:r2 Eramerl —Rigido - Nebkon_Crandall? Nekon_Crandalll | k)

Figura 4.25: (a) na dire¢do Z na posi¢ao do Discol; (b) na direcdo X na posi¢do do Discol.

Dos resultados apresentados para este exemplo pode-se afirmar que:

e O modelo por elementos finitos para o sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, foi
implementado com modelos simplificados de acoplamentos flexiveis, sugeridos por:
Kramer E. (1993) e Nelson H., Crandall S. (1992). Assim, determinam-se as freqiliéncias
naturais do sistema e as respostas ao desbalanceamento;

e  Observa-se nas Figuras 4.22(a) e 4.23(a), que os valores do primeiro e do terceiro par
de freqiiéncias naturais do sistema, dependendo do modelo considerado, diferem tanto na
precessao direta quanto na precessao retrograda, o que mostra a influéncia do modelo
considerado, devido a que as formas modais correspondentes sdo altamente influenciadas
pelo acoplamento;

e Nas Figuras 4.22(b) e 4.23(b), a diferenca entre o segundo e o quarto par de
freqliéncias naturais ndo sdo significativas, o que, pode ser atribuido ao fato de que as
formas modais correspondentes sdo pouco influenciadas pelo acoplamento, pois a posi¢ao

da mesma esta sobre ou bem préxima de um né dos modos do sistema, fazendo de que as

77



freqiiéncias desses modos sejam pouco sensiveis as diversas consideracdes na modelagem
dos acoplamentos;

e Analisando as respostas ao desbalanceamento nas Figuras 4.24(a) e 4.24(b), na
dire¢do Z e X, em torno da primeira condi¢do de ressonancia, observa-se que estas refletem
o comportamento apresentado pelo diagrama de Campbell para o primeiro par de
freqiiéncias naturais do sistema, ou seja, as posi¢des de ressonancia mudam dependendo do
modelo considerado. As Figuras 4.25(a) e 4.25(b), correspondem as amplitudes de vibracao
nas direcdes Z e X na segunda condi¢do de ressonancia, e confirmam mais uma vez o que
ocorre no diagrama de Campbell, para o segundo par de freqiiéncias naturais do sistema, ou
seja, as posi¢des dos picos de ressonancia ndo se encontram muito distantes uma da outra,
para cada um dos cinco modelos de acoplamentos estabelecidos.

e  Conclui-se dessa forma, que o acoplamento nos sistemas mecanicos rotativos
influencia nas freqii€ncias naturais do sistema e na amplitude de vibragdo dos mesmos.
Além disso, tém-se no presente trabalho que, segundo os critérios existentes na literatura
sobre a modelagem dos acoplamentos, as freqii€éncias naturais e a resposta do sistema serao
diferentes. Pode-se afirmar, que dependendo do sistema mecanico real analisado, um ou
outro modelo serd mais adequado para representa-lo e que algumas freqliéncias serao mais

sensiveis aos efeitos dindmicos do acoplamento flexivel.
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Capitulo 5

Analise Modal de Maquinas Rotativas

A analise modal ¢ um conjunto de procedimentos que visa determinar, analitica e/ou
experimentalmente, os pardmetros modais de uma estrutura, ou seja, freqii€ncias naturais, fatores

de amortecimento e formas modais, a partir das fungdes de resposta em freqiiéncia ou impulsiva.

Sob o ponto de vista analitico, o que se faz ¢ elaborar um modelo matematico da estrutura,
que pode ser através do método de elementos finitos, da matriz de transferéncia, e outros. Em
seguida, resolve-se o problema de autovalor associado e determina-se os modos de vibragao, os
fatores de amortecimento e as freqiiéncias de ressonancia da estrutura. As fungdes de resposta em
freqliéncia (fungdes de transferéncia), podem ser calculadas através da superposi¢do dos modos

naturais de vibracao.

Experimentalmente, segue-se uma trajetdria oposta (uma vez que nao se dispde do modelo
do sistema). Uma forca conhecida ¢ aplicada a estrutura e sdo medidas as vibragdes resultantes
em diversos pontos. Através do processamento dos sinais de excitagdo e resposta, consegue-se
estimar as respectivas fungdes de transferéncia. Com este conjunto de fungdes de transferéncia
(ou Fungdes de Resposta ao Impulso), e utilizando os inimeros algoritmos de extracdo de

parametros modais, pode-se identificar as caracteristicas, modais ou fisicas, da estrutura.

Em geral, as maquinas rotativas sdo estruturas relativamente complexas, contendo intimeros
dispositivos que podem ser dificeis de modelar (selos, mancais, acoplamentos, etc.), € que podem
sofrer desgaste durante a vida util do equipamento, fazendo com que suas caracteristicas fisicas
se alterem. Por isso, ¢ importante validar modelos numéricos de estruturas rotativas com

resultados experimentais, tanto na fase de projeto quanto durante a operacdo da maquina. As
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freqii€éncias naturais devem ser determinadas, para que se possa conhecer as velocidades criticas e
as faixas de rotagdo seguras para opera¢dao em regime. Os modos de vibra¢do do rotor permitem

descrever o seu comportamento dindmico em resposta a varias excitagdes.

O método de analise modal tradicional, tem sido amplamente e sucessivamente usado para a
identificagdo de parametros modais de todo tipo de estruturas, exceto para maquinas rotativas.
Embora algumas tentativas, nos trabalhos de Rogers P., Ewins E. (1989), e de Bently D.,
Muszynska A. (1986), tenham sido feitas para desenvolver métodos de teste modal para
maquinas rotativas, estas ndo diferem significativamente, do método tradicional, que ignora
totalmente a direcdo de um modo. A aplicacdo de métodos de andlise modal tradicionais para
maquinas rotativas, tém resultado em respostas ou fungdes de transferéncia no dominio da
freqliéncia com alta densidade dos modos de vibrar, muitas vezes com superposi¢ao dos modos

de precessao direta e retrograda.

A caracteristica particular dos sistemas rotativos, de apresentar modos de precessdo direta e
retrograda, em muitos casos com freqiliéncias bastante proximas entre si, torna dificil realizar uma
identificagdo precisa dos pardmetros modais ou fisicos, com os métodos da andlise modal
experimental tradicionais. Tal fato, t¢m conduzido ao desenvolvimento recente da analise Modal
Complexa para maquinas rotativas, entre os quais destacam-se os trabalhos de Lee C.

(1990,1991), com este propdsito.

5.1 Hipoteses Basicas para a Analise Modal

Segundo Allemang, R. (1999), existem quatro suposi¢cdes basicas, relativas a qualquer
estrutura estacionaria, que sdo consideradas ao se realizar uma analise modal experimental, as
quais sao:

o A estrutura ¢ linear, isto €, a resposta do sistema para qualquer combinag¢do de forgas,

simultaneamente aplicadas, ¢ a soma da respostas individuais para cada uma das forcas

atuando isoladamente. Esta suposicdo ¢ valida para uma grande gama de estruturas.

Entretanto, esta hipdtese ndo representa bem estruturas altamente nao lineares;

o A estrutura € invariante no tempo, isto é, que os parametros que descrevem o sistema

sdo constantes no tempo. Em geral, um sistema que varia no tempo tera suas matrizes de
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massa, rigidez e amortecimento, dependendo de fatores que ndo sdo medidos ou nao
incluidos no modelo. Por exemplo, a temperatura do 6leo dos mancais hidrodinamicos;

o A estrutura obedece a reciprocidade de Maxwell, isto €, uma forca aplicada num grau
de liberdade g, causa uma resposta num grau de liberdade g;, igual a resposta no grau de
liberdade g, causada pela mesma for¢a aplicada no grau de liberdade g;. Entretanto este
principio nao ¢ valido para sistemas rotativos;

° A estrutura ¢ observavel, isto €, as medidas das excitagdes e das respostas do sistema
contém informacdo suficiente, para gerar um modelo do sistema capaz de reproduzir o
comportamento deste adequadamente. Porém, os sistemas que apresentam graus de

liberdade ndo mesuraveis por diferentes motivos, seriam ndo completamente observaveis.

Estas hipoteses basicas nunca sao atingidas completamente em situagdes experimentais de
testes em estruturas reais. Geralmente, estas suposigdes sdo aproximadamente verdadeiras. O
importante ¢ lembrar que, cada uma das suposi¢des pode ser avaliada experimentalmente, tanto
durante quanto apos o teste. O que nao pode acontecer, é realizar um teste sem ao menos medir a

validade das suposi¢des envolvidas.

5.2 Sistemas Estacionarios de Miltiplos Graus de Liberdade

Geralmente, a maioria das estruturas estaciondrias reais sao mais complicadas do que um
sistema simples (massa, mola e amortecedor). Portanto, um sistema de multiplos graus de
liberdade (MGL) sera utilizado para mostrar como a funcdo de transferéncia, no dominio da
freqliéncia, da estrutura ou dos componentes do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, esta
relacionada aos parametros modais dos mesmos. Para este tipo de estrutura serdo consideradas,
segundo Ewins, D. (1994), e Allemang, R. (1999), as hipoteses de linearidade, invariancia no

tempo, e reciprocidade, definidas anteriormente.

5.2.1 Sistema de Multiplos Graus de Liberdade (MGL) nao Amortecido

Para os sistemas estacionarios com amortecimento desprezivel(pouco amortecidos) com n
graus de liberdade, como os apresentados na Figura 5.1, a equagdo de movimento pode ser escrita

na forma matricial como

M, Y, j+ K Ja. b =1F.), 5.1)
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sendo esta, uma equagdo diferencial de segunda ordem, invariante no tempo e linear. Onde: [M,],
[K,] sdo as matrizes globais de massa e rigidez respectivamente de ordem nxn, cujos termos sao

invariantes no tempo; {g . }, {q . L{F.} sio os vetores aceleragio, deslocamento e forca

respectivamente, que sao variantes no tempo.

e

Figura 5.1: Sistema mecanico com baixo amortecimento.

Com o propésito de determinar as propriedades modais do sistema, consideraremos a

equacdo homogénea associada a equagdo 5.1, expressa como:

[, R, 3+ [k, e, = {0}, (5.2)
assumimos uma solucao da forma {q . } ={q,}e"”", que ao ser substituida na equagio 5.1, resulta
no problema de autovalores expresso por:

[k, ]-o’[M,]lq,} = (O}, (5.3)

que vem a ser um conjunto de equacdes algébricas simultaneas em g¢,. As variaveis

desconhecidas sdo os vetores {g,}, e os valores de @;. Da teoria de equagdes diferenciais, com o
proposito de que esta equagdo ndo possua apenas solugdes triviais da forma {g, }={0}, o
determinante dos coeficientes dever ser igual a zero, ou seja:
det(K |- o’[M,])=1{0}. (5.4)
A freqiiéncia de um modo de vibragao ¢ definida em termos de autovalor. O vetor solugcao
{g, }, correspondente a um autovalor «; particular ¢ chamado de autovetor, vetor caracteristico,

forma do modo, ou vetor modal. Os autovetores {g,} representam a deformacdo padrdo da
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estrutura, para uma freqiiéncia particular de vibragdo @;. Como a equacdo 5.3 ¢ homogénea, nao
existe uma solu¢do Unica para os ¢,;, sO6 um valor relativo deste, ou uma razio entre os ¢,; pode
ser obtida. Em outras palavras, os ¢,; podem ser resolvidos em termos de um dos ¢,;, para o qual
pode ser fixado um valor arbitrario. Matematicamente, o posto do sistema de equacdes 5.3, € no

minimo um a menos do que o niumero de equacdes.

Entretanto, a deformacdo de deflexdo de uma estrutura, que descreve um modo natural de
vibragdo, ¢ definida por razdes de amplitude de movimento conhecidas, nos varios pontos da
estrutura. Desta forma, a amplitude real de vibragdo de uma estrutura ¢ uma combinagdo do vetor
modal e do nivel, posicao, e caracteristicas da for¢a de excitacdo, e ndo uma propriedade direta de
um modo de vibragdo natural. A amplitude de vibragdo €, realmente, dependente da posi¢do e da
amplitude das forcas de excitacdo com as condigdes iniciais do sistema, juntamente, com as

propriedades da estrutura descritas por meio dos autovalores e autovetores.

A solucdo completa da equagdo 5.3 pode ser expressa em duas matrizes de ordem nxn, que

constituem o modelo modal do sistema, escritas como

w; 00 0 4 ®* * 49

. NE e () 0 3 ° o o °
diag@D]=\ L RI= L)

0 0 0 a)j qn1 i i an

onde @ é o i-ésimo autovalor, e {g,}. ¢é o autovetor correspondente da matriz modal [Q,]. A

i

matriz [diag(a)f )] ¢ Unica, enquanto, que a matriz [Q, ] ndo é unica.

Antes de analisar a resposta do sistema, examinaremos algumas propriedades do modelo
modal. Uma propriedade importante do modelo modal ¢ a ortogonalidade, pela qual sempre que

as matrizes [M,] e [K,] sejam simétricas:
[0, 1M, 10,1=diag(m,)]:
[0, 11K, J0,1=[diag k,)].

Onde: m, ¢ chamada massa generalizada ou massa modal; k. ¢ conhecida como a rigidez

(5.5)

generalizada ou rigidez modal. Porém, como a matriz modal estd sujeita a um fator de

normalizagdo arbitrario, os valores de m, e k. ndo sdo nicos. Entretanto, a razdo (k, /m,) ¢ Gnica
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e igual ao autovalor @;. Entre os muitos processos de normalizagdo, existe um de maior

relevancia para o teste modal, designado por normalizagdo de massa (Ewins D. 1994).

Retornando a andlise da resposta do sistema e considerando o caso onde a estrutura ¢
excitada senoidalmente através de um conjunto de for¢as com a mesma freqiiéncia @, mas com
diferentes amplitudes e angulos de fase. Logo, o vetor for¢a pode ser representado por:

{F,}={F,}e" (5.6)
e, como anteriormente, assume-se uma solucao da forma:
la}=1q,}" (5.7)
onde {F,} e {q,} sdo vetores de ordem nx/, de amplitudes complexas e independentes do tempo.

Portanto, substituindo a excitagdo e a resposta na equacao de movimento (5.1), obtém-se:

[k, ]- o’ [M, g, }e™ ={F,}e". (5.8)
Resolvendo este sistema de equagdes, para determinar as respostas ¢,;, tem-se:
-1
.} =k ]-0’M ] {F,} = [H@]F,}, (5.9)

onde [H(w)] ¢ a matriz das funcgdes de resposta em freqiiéncia (fungdes de transferéncia) de

ordem nxn. Um elemento qualquer desta matriz pode ser definido como:

qo'
ij(a)):(F—"j ; Com:F, =0.0,Vm=1,...,n;#k, (5.10)
ok
que representara a funcao de transferéncia no grau de liberdade j devido a uma forga de excitagao

atuando no grau de liberdade £.

E claramente possivel determinar os valores dos elementos de [H(w)] para qualquer valor
de w, simplesmente através da substituicdo dos valores apropriados na equacdo 5.9. Entretanto,
isto envolve a inversdo de uma matriz para cada valor da freqliéncia @, o que implica nas
seguintes desvantagens:

o Torna-se custosa para sistemas com muitos graus de liberdade, pelo fato de ter que

inverter a matriz de impedancia, para cada valor da freqiiéncia;

o E ineficiente se apenas algumas fungdes de transferéncia sdo necessarias, pois por este

processo sempre serdo calculadas todas as fungdes de transferéncia;
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o Nao apresenta informacgao clara sobre a contribuicdo de cada um dos modos, numa
determinada funcao de transferéncia.
Por estas razdes, um meio alternativo de determinar as func¢des de transferéncia, utilizando as

propriedades modais do sistema ¢ definida.

A equacdo 5.9, pode ser rescrita na forma:

[Ho)]" =[K,]-0’[M,] (5.11)
Multiplicando esta equacdo pelas matrizes modais [Q,]' e [Q,] obtém-se:
0.11H@]"[0,]=[2,[k.]o,]-’[0,[m,]0, 1] (5.12)

Utilizando as propriedades de ortogonalidade da matriz modal, e multiplicando novamente por
[0,] e [0,] tem-se:

[0,10,1'[H(@)]"[0,12,] =[0,1diag(k,)]-*[diag(m)]NQ,] .

%f_/

% 5 (5.13)

onde [/] é a matriz identidade, e [diag(k,)], [diag(m,)] sdo matrizes diagonais. A equacdo 5.13,

pode ser rescrita na forma

[H()]" =[0, |diag(k, -’m )]0, (5.14)
Realizando algumas operacdes nesta ltima equacdo, a matriz de fungdes de transferéncia pode

ser escrita:

. -1
[H(@)]=1Q, ldiag(m, (@] )] '[Q,] ;  Com:w] =k, [m,. (5.15)

Como as matrizes de massa e rigidez globais sdo simétricas, a matriz das func¢des de transferéncia

também o serdo, sendo esta propriedade conhecida como o principio de reciprocidade, o que

implica em:

ij(w)Z(?”iJzH@(w)Z[%]- (5.16)

A equagdo 5.15 permite calcular qualquer das fungdes de transferéncia, através da superposi¢ao

modal para sistemas lineares, expressa pela seguinte equacgao:

J qo'r : qokr . .
ij(w)z;m ; Com:q,,.q,, €14,},- (5.17)

A expressdo (5.17) ¢ muito mais simples e informativa do que a oferecida por meio da

inversa da matriz de impedancia, dada pela equagdo 5.9.
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5.2.2 Sistema de Multiplos Graus de Liberdade (MGL) Amortecidos

Com o proposito de analisar os sistemas mecanicos reais, os efeitos do amortecimento sobre
os vetores modais e as freqiiéncias naturais devem ser considerados. Muitos mecanismos fisicos
tratam de descrever as possiveis formas de amortecimento, presentes num dado sistema em
particular. Alguns dos tipos classicos de amortecimento s3o: amortecimento estrutural,
amortecimento viscoso, amortecimento de Coulomb, e amortecimento histerético. No geral, ¢
dificil determinar que tipo de amortecimento estd presente numa estrutura em particular. De fato,
a maioria das estruturas exibem caracteristicas de amortecimento, que resultam de uma
combinag¢do de todos os tipos de amortecimento mencionados, acrescido de outros que ndo sio
conhecidos. Mas, sempre que uma estrutura ¢ modelada com um tipo de amortecimento, este sera
um modelo equivalente para qualquer tipo de amortecimento que realmente esteja presente no

sistema.

Dando continuidade a andlise, sdo estabelecidas as equacdes para as fungdes de
transferéncia, para alguns tipos de amortecimento em estruturas estacionarias, como os da Figura
5.1
¢  Amortecimento Viscoso Proporcional: a equacio de movimento geral para o sistema de

MGL, com este tipo de amortecimento sera:
(M, Y, $+[c K, + 1K, Ra, )= {F.). (5.18)

Para analisar a resposta deste sistema, consideramos, de forma analoga ao caso anterior, uma

it

forga {F, }e'” e uma resposta do sistema {g,}e”, que ao serem substituidas na equagdo de

movimento, fornecem:

&, l+iolc, |-, Tig, b = {F, }e"". (5.19)
Resolvendo esta equacdo a resposta do sistema €:
lg.,}=lk, J+iolc,]-o’ M ]'{F,}. (5.20)
A matriz das fun¢des de transferéncia ¢ definida por:
[H(o)]=[K,]+iolC,]-0’ M, ] (5.21)
Como o amortecimento viscoso € proporcional, o mesmo ¢ definido como:
¢, ]=alm ]+ K. ] (5.22)
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Utilizando os parametros modais e as propriedades de ortogonalidade, definidas para o caso nao

amortecido do item anterior, pode-se escrever a equagdo da matriz de transferéncia 5.21, como:

[H(w)]=[0, |diag(k, +ioc, —a’m)] [0,] ;

ol =k fm.. (5.23)

Com: ¢, =am, + fk

A equacdo que permite calcular qualquer uma das fungdes de transferéncia, para este caso, pode

ser definida por:

< qo'r ’ QO r
ij (0)) = Z - -

“m, (0! +io(a+ pol)-w®)

COm : q(,jr s qgkr € {Q() }r : (524)

¢  Amortecimento Viscoso ndo Proporcional: geralmente, nas estruturas reais, a matriz de
amortecimento ndo serd sempre proporcional as matrizes de rigidez e/ou de massa. Portanto, os
amortecimentos destes sistemas sdo classificados como ndo proporcionais. A equagdo de
movimento geral para estas estruturas ¢ a mesma equagdo 5.18 com a diferenca de que o

amortecimento nao ¢ aproximado como proporcional a massa e a rigidez do sistema:

¢, J#alm, ]+ AlK, ]

Entretanto, os modos de vibrar do sistema ndo amortecido, associado a equagdo 5.18, ndo
desacoplam as equag¢des de movimento do sistema amortecido. Uma técnica para evitar este
problema foi documentada pela primeira vez por Duncan e Collar, e envolve a reformulag¢do da
equacdo original de movimento para um sistema de n graus de liberdade, num conjunto
equivalente de 2n equagdes diferenciais de primeira ordem, conhecidas como as “Equagdes
CanoOnicas de Hamilton”. A solucdo deste sistema equivalente sera andloga ao caso nao

amortecido.
A equagao 5.18 reformulada numa ordem 2n (equacao de estado) sera:

(3, Bl ] e,

—_

definindo as seguintes relagdes

=[] = ) o= G- W[l

Substituindo-as na equacao 5.25, podemos escrevé-la na forma:

87



[BY{x}+[4)x}= {0} {F.}} (5.26)
O problema de autovalores da equacao homogénea, associado a equagdo 5.26, quando assumida

uma solugio da forma {X} = {X }e”, sera:

[A[B]+[4]KX, } = {0} (5.27)

A solucdo fornece 2n autovalores A, ¢ 2n autovetores {X,},, que satisfazem a equagdo 5.27, ¢ que
sdo geralmente complexas, comparecendo em pares conjugados. As matrizes de massa,
amortecimento e rigidez globais sdo simétricas. Os parametros modais possuem propriedades de
ortogonalidade que podem ser definidas como:

(X, T'[BIX,]=[diag(b,)];

[x, 114, ]x,1=diag(a,)].

Para analisar a resposta deste sistema, considera-se de forma analoga aos casos anteriores,
uma forga {F,}e’” e uma resposta do sistema {X,}e’”, que ao serem substituidas na equagio
5.27, resultam em:

[iw[B]+[4INX,} = {F,} = {X,} =[io]B]+ [4] {F, }
Com: {X,}={Mg,} {g,}} . {F}={0} {F.}

A partir desta equagdo, e utilizando os pardmetros modais, qualquer funcdo de transferéncia pode

(5.28)

ser definida da forma:

2n 2n
qojr ’ qokr qo/’r ’ qokr
H (o)= E ‘ = E : ;
#(@)=2 iob, +a, 15b,(i0-4,) (5.29)

a,

Com: gq,.q,, €14,}, : 4 == s Lk=1,..,n.

Considerando a matriz de impedancia mecénica, a matriz das func¢des de transferéncia pode ser

definida como:

[H(a))]=|1Kg]+ia)[Cg]—a)2[Mg]] ; Com [Cg]¢a[Mg]+ﬂ[Kg1. (5.30)

¢  Amortecimento Histerético: também chamado amortecimento estrutural. Quando
considerado este tipo de amortecimento, a equacdo de movimento geral para o sistema de MGL

sera:

(M, R, +ilD, g, b+ K, a, } = {FL (5.31)

88



onde [D,] ¢ a matriz do amortecimento histerético, a qual pode ser considerada proporcional ou
ndo, da mesma forma que para o amortecimento viscoso. Portanto:
e Quando ¢ considerada proporcional, sera definida como [Dg]: a[M g]+ ,B[K g].
Portanto, a matriz das fungdes de transferéncia, seguindo o processo similar ao caso do

amortecimento viscoso proporcional, pode ser definida como:

. -1
[H(@)]= (K ]+iD, |-’ [m,])". (5.32)
Usando os parametros modais do sistema ndo amortecido sera:
[H(@)]= [0, ldiag(k, +id, ~w’m)]'[0,]'.  Com: d, =am, + k. (533)

Qualquer das fung¢des de transferéncia pode ser definida por:

- qo'r ’ qo T
H,(0)= Z -

=m, (0] +ila+ po])- o’

”

;Com: @] _ K
) m

r

s q(y‘raqokr € {qo}r' (534)

o Quando o amortecimento histerético ¢ ndo proporcional, ou seja,

[C g]¢ a[M g]+ ﬂ[K g]; a equacdo homogénea associada a equagdo de movimento 5.31 do
sistema, para uma solucfio do tipo {g} = {g, }e" sera:

(i, 1+[k,]-#[m, g, } = {0}, (5.35)
cuja solugio produz n autovalores do tipo A° ¢ a matriz modal [Q,] com n autovetores {g,!,
que diagonalizaram cada uma das matrizes do sistema. As propriedades de ortogonalidade

para o sistema modal sdo:

0,1, Jo,1=diag(d,)];

[0, 1]k, 10,1= [diag(k,)]:

[0, 1M, 10, 1= diag(m,)].
Tanto os autovalores A como os autovetores {g,} sdo complexos, podendo-se escrever
qualquer autovalor e qualquer elemento de um autovetor como:

A=k [m, +id [m, ;q, =R +il,. (5.36)

A matriz das fungdes de transferéncia, usando a inversa da matriz de impedancia, ¢ definida

por:

[H(o)]=[&,]+iD,]-0’[M,]". (5.37)

E usando os parametros modais do sistema amortecido:
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. . -/ t
[H ()] =0, ldiag(k, +id, —o’m )] '[0,]" (5.38)
Qualquer uma das fungdes de transferéncia pode ser definida por:

_ & Q()jr 'qokr . .
ij (a)) = ; mr (ﬂi _0)2) s Com . qojrﬂqokr € {qo}r' (539)

5.3 Sistemas Rotativos de Multiplos Graus de Liberdade

Nos itens anteriores, foram consideradas estruturas estaciondrias, cujas equacdes de
movimento sdo compostas por matrizes globais de massa, de rigidez , e de amortecimento,
simétricas e invariantes no tempo. Segundo Irretier, I. (1999), entre outros, as hipdteses
estabelecidas no item 5.1, sdo satisfeitas por estruturas estacionarias. J4, nas estruturas rotativas
ou na dinamica de rotores, as consideracdes de invaridncia no tempo e a reciprocidade sdo
violadas em muitas aplicagdes, devido a varias razdes, como a anisotoropia da distribuicdo de

massa dos discos ou da rigidez do eixo e dos mancais, ou o efeito giroscopico, respectivamente.

Em geral, o modelo matematico de maquinas rotativas possui matrizes que aparecem
devido ao carater rotativo do sistema, sendo que estas matrizes giroscopicas serdo afetadas pelo
valor da rotagdo. Além disso, algumas das matrizes globais do sistema deixam de ser simétricas,
devido as contribuigdes das matrizes giroscopicas e¢ de alguns componentes, que nao
necessariamente sdo isotropicos. Entre estes tem-se: os mancais, os acoplamentos flexiveis, os
selos, e outros. Sob estas consideracdes, a equacdo de movimento de um sistema rotativo,
conforme apresentado na Figura 5.2, considerando-se tanto a distribui¢do de massa dos discos,

quanto a rigidez de flexdo do eixo como sendo isotropicas, ¢ dada por

v Jg, )+ (@G, ]+ [c ]+ [ev, D, b+ (& Ra. b= 1F.)- (5.40)
Onde:

0 Velocidade de rotacdo do sistema;

[M,] Matriz massa global do sistema, simétrica positiva definida, com contribui¢des do
eixo, dos discos, e do acoplamento;

[G,] Matriz giroscopica global do sistema, assimétrica (anti-simétrica [G,]=-[G,]') com
contribui¢des do eixo, dos discos, e dos acoplamentos;

[Ce] Matriz de amortecimento global do sistema, que pode ser simétrica ou assimétrica,

com contribui¢des dos mancais e do acoplamento;
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[CV,] Matriz global devido ao amortecimento estrutural proporcional viscoso do
sistema, que ¢ simétrica e com contribui¢des dos elementos de eixo;
[K,] Matriz de rigidez global do sistema, que pode ser simétrica ou assimétrica, com

contribui¢des do eixo, dos mancais ¢ do acoplamento.

Mancal Disco Mancal Mancal Mancal
HidrodinﬁKic: / Hidrodinamico Hid:?nﬁmico Hidrodilyico
[ n —4 | —
Motor |
e ) E— SRR i —
| ¥
\ Acoplamento | _ Disco
Eixo #1 Flexivel [ Eixo #2 |-
‘ Fundacao Rigida \

Figura 5.2: Esquema basico do sistema mecanico estudado

Como a solug¢do da equagao homogénea associada a equacdo de movimento 5.40, produz
um problema de autovalores de 2° grau, pelos problemas numéricos que esta acarreta, como 0s
mencionados no trabalho de Bucher, I., et. al. (1996), costuma-se, como nos casos anteriores
similares, transformar esta equacdo diferencial de segunda ordem de dimensdo n, numa equagao
diferencial de primeira ordem de dimensao 2n, chamada equacao de estado, definida como

[BIX S+ [4)x} = o} {F.}, (5.41)

sendo que:

[B]{[J{Z] Q[Gg]+[][\éi+[crfgﬂ ; [A]:[_ [[];4]] [g] } ; {X}z{g} ; {X}z{ig}

Onde a matriz [B] sempre sera assimétrica, ¢ a matriz [4] pode ser tanto simétrica quanto

assimétrica.

O fato da matriz giroscopica ser anti-simétrica, gera um problema de autovalores nao auto-
adjunto, onde os autovetores a direita e a esquerda serdo diferentes. Assim, tem-se dois

problemas de autovalores, como foi definido no trabalho de Bucher, ., et. al. (1996). Assumindo
uma resposta do tipo {X}={X,}e™, o problema de autovalores associada a equagio 5.41, serd

dada por:
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(A[B]+[4INX,, } =10}, (5.42)
e seu problema de autovalores adjunto ¢ definido como:

(A[BY +[4] )ix,.} = {0}, (5.43)
sendo que os autovalores A;, para as equagoes 5.42 e 5.43 serdo os mesmos, formando o seguinte

vetor:
M={h, 4 4, 2 eee 4, A} (5.44)
onde: {A} ¢ o vetor dos autovalores; 4,4 sdo o i-ésimo autovalor e seu conjugado complexo

respectivamente. Os autovetores a direita associadas a equacao 5.42, sdo da forma:

[(Xd]=[{x,,}, (X} eee {X,} {(X,}] com:{Xod}i={i£Z:‘f’}, (5.45)

onde: [Xd] ¢ a matriz dos autovetores diretos; {X,}.,{X,,}, sdo os autovetores direitos que
correspondem ao i-ésimo autovalor e a seu correspondente conjugado; {gq,,}, ¢ o autovetor
direito do sistema de segunda ordem que corresponde ao autovalor A4, . Os autovetores a esquerda

associadas a equagdo 5.43, sdo da forma:

[xel=[lx,.}, (X} eee (X}, {x.)]. com:{Xoe},:{_?(;f;}i}a (5.46)

onde: [Xe] ¢é a matriz dos autovetores esquerdos; {X,},{X,,}  sdo os autovetores esquerdos que
correspondem ao i-ésimo autovalor e a seu correspondente conjugado; {g,} ¢ o autovetor
esquerdo do sistema de segunda ordem que corresponde ao autovalor A,. Da mesma forma que

ocorre em estruturas estacionarias, os autovalores e os autovetores serdo complexos e aparecerao

em pares complexos conjugados, contanto que o sistema seja subamortecido.

Como foi feito no caso de sistemas nao rotativos, pode-se dispor os autovetores nas colunas
de uma matriz formando assim a matriz modal [Q,]. Para estruturas rotativas, contudo, existirdo

duas matrizes modais: uma a direita [Xd] e outra a esquerda [Xe].

No caso de sistemas rotativos, devido a ndo simetria da suas matrizes, as propriedades de
ortogonalidade dos autovetores se alteram, e sdo definidas utilizando-se tanto os autovetores

direitos quanto os autovetores esquerdos. Como no caso dos sistemas estaciondarios, estas
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propriedades podem ser normalizadas. Costuma-se normalizar os autovetores a direita e a
esquerda apropriadamente. As relacdes de ortogonalidade podem ser expressas da seguinte

forma:

[Xe] [B]Xd] = [diag(b,)] ; [Xe] [4][Xd] =[diag(a,)];
Com: A, =—(a,/b,).

Com a normalizagdo temos:
[Xen] [B] Xdn] = [diag(1,)] ; [Xen] [A][Xdn]=[diag(-4,)];
Com: [Xen]= [Xe][diag(]/\/z)] ; [Xdn] = [Xd][diag(]/\/b_r)].
A fungdo de transferéncia num grau de liberdade ou fungdo resposta em freqiiéncia, sera

determinada seguindo o processo estabelecido por Nordmann, R. (1982). Este processo expressa

o vetor de estado como uma expansao em termos dos autovetores a direita na forma:
2n
{X,}= Z_; {X,.}, p, =[Xd{p}, {p}: coordenada generalizada de ordem 2nx /.. (5.47)

Substituindo-se a equacdo (5.47) na equacdo (5.41) e pré-multiplicando-se o resultado por [Xe]’

tem-se que:
[Xe] [BIXd ] p} + [ Xe] [4]Xd ] p} = [Xe] {0} {F.}}". (5.48)
Aplicando-se as propriedades de ortogonalidade obtemos
[diag(b,)}p} +[diag(a, )} p} =[Xe] {10} {F,}}. (5.49)

Das n ultimas linhas desta equagdo, obtém-se n equagdes desacopladas do tipo:

b.p, () +a,p,(t) ={q, J{F.}. (5.50)
Supondo-se excitacio e resposta harmoénicas de mesma freqiiéncia, definidas como
p.(t)=p,e” {F }={F, e respectivamente, a serem substituidas na equagdo 5.50. Neste

caso, tem-se que a resposta em freqiiéncia na r-ésima coordenada generalizada ¢ dada por

oo P}

p,= m (5.49)

Substituindo-se, esta equacao no vetor de estado da equacao (5.47) tem-se:

=S p, S ) _Spled dlf)

"iwb, +a, =\ {q,} ) iwb +a,

Expressando o vetor de estado {X,} por extenso temos:
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o) {{qp, }} $ {z,. {4 }}r {0, 1F) 555

{Q() } r=1 {Q()d } la)br + ar
Considerando-se, apenas a resposta em deslocamento, ou seja, {¢g,} obtém-se:
& {qoe }: {Fex }
9,} = ;{qod I b +a (5.54)
Da equagdo 5.54, pode-se, calcular a resposta em um grau de liberdade j devido a uma excitagdo
em um grau de liberdade k. Para isso, supde-se um vetor de forcas externas ndo nulo apenas no -

¢simo grau de liberdade, do tipo:

{Fo}=1{0 eo fi oo 0}. (5.56)
Sendo assim, facilmente conclui-se que a resposta em freqiiéncia no grau de liberdade j é:

2
_ < QOdirqoekrfk
= iwb, +a,

o

(5.57)

A partir desta equagdo (5.57) tem-se que a fungdo de transferéncia entre os pontos j e k£ ¢ dada

por:

_ qoj _ U qodjrqoekr .
ij (a)) - fk - rZ:I: la)br N ar 2 Com . qodjr € {qod }r’ qoekr < {qoe}r : (558)

A matriz das fungdes de transferéncia, pode ser escrita na forma:

3 ), ey _ i({qw},{qw}; Jaddal) )

H(w)|=
[H(@)] Z iob. +a, |\ iwb, +a, iwb. +a.

r=I1

(5.59)

Onde:
{q,u},{9,4}. sdo os autovetores direitos que correspondem ao autovalor A, e ao

autovalor conjugado 1 ;
* ~
{9,.}..14,.},  sdo os autovetores esquerdos que correspondem ao autovalor A, e ao

autovalor conjugado 1 ;

b.,b; sdo os termos que correspondem ao autovalor 4, e ao autovalor conjugado
A, das matrizes diagonalizadas [diag(b,)];
a,,a, sdo os termos que correspondem ao autovalor 4, e ao autovalor conjugado

A, das matrizes diagonalizadas [diag(a,)].
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Pode-se perceber que, para calcular as fungdes de transferéncia através da superposi¢ao modal, ¢
necessario identificar tanto os autovetores a direita como os a esquerda. Sob o ponto de vista
experimental, isto implica na medicdo de 2n-/ fungdes de transferéncia, correspondentes a uma

linha e uma coluna da matriz [H(w)], para cada rotacao do rotor.

De outra forma, a matriz das fungoes de transferéncia, assim como cada um das funcoes de
transferéncia, podem ser determinadas através da inversdo da matriz de impedancia mecéanica.
Neste caso, considera-se, porém, os problemas mencionados anteriormente, devido ao processo
de inversdo de matrizes, mas sem a necessidade de determinar os autovetores direitos e
esquerdos, do problema de autovalores nao auto-adjunto associado. Sendo a equagdo de
movimento:

M, Ya, j+1ele, J+[c J+ov, Ta, b+, g, b =1F.3

iwt

Assumindo uma forga de excitagdo senoidal da forma {F, } ={F }e'”, e a resposta do sistema

pode ser da forma {gq} = {g, }e'”. Ao serem substituidas na equagdo de movimento tem-se:

[-o’[m, ]+ iollG, J+[c, ]+ [, [+ (K, g, b = {F,}e™. (5.60)
A resposta do sistema ¢é:
g,)=[Fo’lm, Jriollc, ]+ [c, J+lov, I+ [k JTHF, ). (5.61)

Finalmente, a matriz das fungdes de transferéncia pode ser definida como:

[H(@)]=[-0’[M,]+iolQ[G,]+[c,]+[cv, |+ [k, ] (5.62)

5.3.1 Exemplo de Aplicacao

0,2
0,1 0,2 0,2 0,2 0,25 0,2 l 0,4 0,3
‘fA ! ! -l — ;!4 —
%, Y. % #
0,45 0,28 0,10
Z » \
M | Mancal Mancal
Mancal vianca Acoblamento interno externo
interno p
externo Disco 1

Figura 5.3: Sistema mecanico Rotor-Acoplamento-Mancal [Dimensdes geométricas em m].
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Fazendo uso do programa PROGRA-M1.mdp, determina-se as funcdes de transferéncia
para um sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, como aplicacdo da teoria descrita neste capitulo.

O sistema a ser modelado ¢ mostrado na Figura 5.3.

A Tabela 5.1, apresenta os dados correspondentes as caracteristicas fisicas e dindmicas dos
diferentes componentes do sistema mecanico indicados na Figura 5.3.

Tabela 5.1: Propriedades fisicas e dinamicas dos componentes mecanicos do sistema simulado.

DISCOS EIXOS
Discol: Fatores do Amortecimento: Densidade 7800 kg/m3 , Mod. Elasticidade 2*10""™N/m? ,
Densidade 7800kg/m3 2=9.635D-06; /3,=28.58D+00 Coef. de Poisson 0,3 , Fat. de Cisalhamento 0,9
MANCAIS EXTERNOS MANCAIS INTERNOS
1 |Rigidez: 1 | Rigidez:
kia=10°N/m, kyz =0, kz; =15%10"N/m, kz, =0 kxx =10"N/m, kyz =0, kzz =15*10°N/m, kzy =0
Amortecimento: Amortecimento:
Cxy =5*10°Ns/m, Cy, =0, C,, =8*10°Ns/m, C y =0 Cxx =10°Ns/m, ¢y, =0, ¢;,=10°Ns/m, C,x =0
Rigidez: 2 | Rigidez:
5 ki =10"N/m, ky, =0, k;; =10"N/m, k=0 kxy =10"N/m, ky; =0, kz; =15*10°N/m, k=0
Amortecimento: Amortecimento:
Cxx =10°Ns/m, €y, =0, ¢z, =10°Ns/m, ¢, =0 Cxx =10°Ns/m, €y, =0, ¢z, =11*10’Ns/m, Czy =0
ACOPLAMENTO(Kramer) ACOPLAMENTO (Nelson e Crandall)
Densidade 7800kg/m’ Densidade 7800kg/m’
Rigidez rotacional 13579.1*10° Nm/rad Rigidez: Rotacional 13579.1* 10> Nm/rad; Translacional 1.2*10° N/m
Amortecimento rotacional 11.3 Nms/rad Amortecimento: Rotacional 11.3 Nms/rad; Translacional 11.3 Ns/m

Assumindo uma forca aleatéria atuando na posi¢ao do disco, o modelo de elementos finitos

para cada um dos 5 modelos do acoplamento desenvolvidos, ¢ apresentado na Figura 5.4.

0,10 030 030

0,325 (),4() 0’30
-—— =\r d
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%
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Y / Nelson e Crandall \ N
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Figura 5.4: Modelos Fisicos do sistema da Figura 5.3 para excitacao aleatoria.

Através do uso do programa PROGRA-M1.mdp, levantou-se o Diagrama de Campbell

para o primeiro par de freqiiéncias naturais do sistema, para observar as diferencas entre as

mesmas em relagdo ao valor das freqiiéncias, conforme apresentado na Figura 5.5.

DIAGRAMA de CAMPBELL (1Iro. Par de Freqiiéncias)
55

50 -
- IR
E 45 o) @0 @ o @@ o—et ‘@j\
- o o o o @ @ [0
S o o o o
@ 40 & @
i o @ o o ®
g 35
}
= -
30 - -

1900 2800 3700 4600 5500 6400 7300 8200 9100

1000 10000
Rotacio do Eixo (rpm)
—Rigido —— Kramerl ® Kramer2 [0 Nelson_Crandalll Nelson_Crandall2 ‘

Figura 5.5: Freqiiéncias Naturais (1* Precessdo direta e 1* Precessdo retrograda) dos modelos da

Figura 5.4.

Utilizando a formulagdo deste capitulo, foram determinadas as fungdes de transferéncia

para cada um dos modelos da Figura 5.4, quando o sistema gira a 9000.00 rpm, para os seguintes

Casos:

Quando a for¢a de excitacdo atua na direcdo do grau de liberdade(gdl.) 9 (X

correspondente ao n6 3), foram estimadas as fungdes de transferéncia-

Inertancia(mm/s*/N), nos graus de liberdade(gdls.):9,10 (n6 3); 17,18 (n6 5).Sendo

apresentada na Figura 5.6 a fungdo de transferéncia H, , ().
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FUNCAO de TRANSFERENCIA-FRF : H(9,9)
100

Inertancia (mm/s*2/N)

0.1

26 29 31 34 36 39 41 44 46 49
Freqiiéncia da Forca de Excitacido (Hz)

Rigido m— K ramerl A Kramer2 Nelson_Crandalll O Nelson_Crandall2

Figura 5.6: Fungdes de transferéncia H, ,(w)para cada um dos 5 modelos.

¢ Quando a for¢a de excitagcdo atua na direcdo do gdl. 10 (Z correspondente ao no 3),
foram estimadas as fung¢des de transferéncia-Inertincia(mm/s*/N), nos gdls.:9,10 (né 3);

17,18 (n6 5).Sendo apresentada na Figura 5.7 a fungdo de transferéncia H ; ,,(®).

FUNCAO de TRANSFERENCIA-FRF : H(18,10)
100
10 A " o
2 5 Z
£ : r
2 =
9
S
=
0.1 ‘ \ T \ T \
26 29 31 34 36 39 41 44 46 49
Freqiiéncia da Forca de Excitaciao (Hz)
Rigido — K ramerl 4 Kramer2 Nelson_Crandalll O Nelson_Crandall2

Figura 5.7: Fungdes de transferéncia H ; ,,(@)para cada um dos 5 modelos.

5.4 Representacao das Func¢odes de Transferéncia

Existem trés formas mais utilizadas de representacdo das fungdes de transferéncia dos
sistemas mecanicos as quais sao:
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e  Receptincia, ¢ a que tem sido utilizada no desenvolvimento das equacdes da funcdo de
transferéncia até o momento, a qual vem a ser a razdo entre o deslocamento e for¢a, que sera

complexa sempre e quando a resposta e a excitagdo forem do tipo complexo:

qoj .
H(w)= 7 (5.63)
° Mobilidade, ¢ a fungdo de transferéncia que relaciona a velocidade e a forga de excitagdo do
sistema:
Mov (@)= 22
ov\w)= ) (5.64)

Esté relacionada a receptancia pela seguinte relagdo:
Mov, (0)=ioH , (@);

. Inertincia ou Acelerdncia, ¢ a fungdo de transferéncia que relaciona a aceleragao e a forca

de excitacao do sistema:

Acey (0) = cjfj : (5.65)

k

Esté relacionada a receptancia pela seguinte relagao
_ 2
Ace, (0)=-0’H ;(®).
Estas representam as trés formas principais de apresentacdo das fungdes de transferéncia, embora

existam ainda mais possibilidades de apresentd-las.

5.5 Problemas na Analise Modal em Sistemas Rotativos

As caracteristicas dindmicas das maquinas rotativas tornam dificil a utilizacao direta das
técnicas de andlise modal tradicional, ja bastante desenvolvidas para sistemas estacionarios (ndo
rotativos), na identificagdo dos pardmetros modais. Apresenta-se, a seguir, uma relacdo das
dificuldades encontradas ao se realizar a analise modal de uma maquina ou componente rotativo.
Estas dificuldades foram detalhadas por Souto, C. (2000), em base aos trabalhos de: Bucher, 1., et
al. (1996); Ewins, D. (1998); Roger, P. e Ewins, D. (1989), e podem ser resumidas em:

° No geral, no momento que uma maquina rotativa entra em operacao, passam a atuar

sobre o sistema fendomenos de precessdao e nutacdo, além da rotagdo propria do eixo (spin).

Estes efeitos dao origem as forcas giroscopicas, que sdo dependentes da velocidade de
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rotacdo da maquina. Isto faz com que a equacdo de movimento do sistema seja fungdo da
velocidade de rotagdo. Conseqilientemente, os pardmetros modais (freqiiéncias naturais,
fatores de amortecimento e formas modais) também variam com a rotagao;

e As forcas giroscopicas podem ser modeladas e introduzidas na equagdo de movimento
como matrizes anti-simétricas proporcionais a velocidade. Matematicamente, isto implica
que o problema de autovalor passa a ser ndo auto-adjunto, tornando-se necessarios dois
conjuntos de autovetores para se descrever o comportamento vibratorio do sistema. A
implicagdo pratica deste fendmeno ¢ que para se identificar experimentalmente estes
modos, ¢ necessario medir uma linha e uma coluna da matriz de fungdes de transferéncia do
sistema, ou seja, € preciso movimentar o excitador ao longo de toda a maquina;

o A andlise modal experimental pressupde a aplicacdo de uma forga conhecida e a
medi¢do da resposta resultante do sistema para esta excitagdo. Devido a rota¢ao do rotor,
torna-se bastante critico o processo de aplicagdo da for¢a conhecida. Isto ocorre porque, em
geral, tem-se um equipamento excitador, estaciondrio(estatico), aplicando a excitacdo em
um sistema girante. Considere, por exemplo, a utilizagdo de um excitador eletrodinamico ou
um martelo para excitar a estrutura. No primeiro caso, ¢ necessario utilizar um rolamento ou
uma bucha para fazer a conexao entre o “Shaker” e o eixo. Esta montagem, pode alterar
significativamente o comportamento dindmico do sistema rotativo original. A aplicacdo da
excitagdo externa com um martelo, por outro lado, induz uma considerdvel componente de
forca tangencial (devido ao atrito), ndo medida pelo transdutor de for¢a, que pode
comprometer totalmente os resultados da analise modal. Uma opg¢do interessante, para
resolver este problema, sdo os excitadores eletromagnéticos, ou mancais magnéticos ativos,
que t€ém como vantagem o ndo contato fisico com a estrutura;

o A medicdo da vibragdo resultante da maquina, quando da aplicacdo da for¢a externa
conhecida, ¢ outra questdo a ser considerada. As trés possibilidades mais comuns sdo: os
acelerometros, que possuem o inconveniente de ndo poderem ser fixados diretamente sobre
0 eixo em rotagdo; os sensores de proximidade, que apresentam a vantagem de nao alterar
as caracteristicas da estrutura, uma vez que nao necessitam de contato fisico com a mesma,
mas tem como desvantagem o fato de medir o deslocamento relativo entre a superficie de
interesse e a sua base; e os velocimetros doppler, que se apresentam como a op¢do mais

promissora;
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o Uma grande dificuldade da analise modal de maquinas rotativas ¢ que, em geral, os
sinais de resposta medidos ndo sdo resultados apenas da aplicacio da forga externa
conhecida, mas também das forcas internas presentes no sistema, devido a presenga de
desbalanceamento, desalinhamento, mancais de rolamento defeituosos ou mancais
hidrodindmicos que induzem vibragdes auto-excitadas. Muitas componentes harmonicas e
sub-harmonicas destas for¢as internas sdo geradas nas maquinas rotativas, contaminando os
sinais de resposta. Esta caracteristica faz com que o processamento de sinais provenientes
de ensaios em maquinas rotativas necessitem de um tratamento mais complexo;

o Existem maquinas rotativas que apresentam simetria radial, o que resulta em
freqiiéncias naturais repetidas ou muito proximas. Esta alta densidade modal, dificulta
bastante a aplicagdo dos métodos de extragdo de pardmetros da andlise modal cléssica.
Nestes casos, pode ser necessario utilizar multiplas excitagdes simultidneas, para poder
separar estes modos.

o As maquinas rotativas podem ter comportamentos lineares, apenas em faixas
limitadas de deflexdes e de velocidades, uma vez que dispositivos como selos € mancais
hidrodindmicos s3o grandes geradores de ndo linearidades, conforme apresentado no

trabalho de Bently, D., Muszynska, A. (1986).

As dificuldades principais na analise modal de sistemas rotativos, podem ser resumidas em:
problemas na excitagdo e na quantificagdo exata da mesma; problemas na medi¢do das respostas;

problemas com as auto-excitagdes operacionais.

5.6 Métodos de Excitacio em Sistemas Rotativos

Em toda maquina em operacdo o rotor apresenta vibragdes transversais, torcionais e axiais,
causadas por desbalanceamento de massas , desalinhamento dos mancais ou suportes, curvatura
e/ou expansao do eixo, defeitos em mancais de rolamentos, comportamentos instaveis de mancais
hidrodindmicos ou magnéticos, interacdes fluido-estrutura, etc. Alguns destes ou outros efeitos,
estardo presentes em maior ou menor grau nos regimes de operacdo da maquina, por mais
cuidadosas que tenham sido a sua constru¢do e montagem. Logo, o rotor possui um nivel de

vibragao intrinsecamente ligado ao seu funcionamento.
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Dentro da anélise modal ¢ sumamente importante a medigdo exata das forgas de excitacao
que estdo sendo introduzidas no sistema mecanico analisado. Entretanto, isso ndo ¢ uma tarefa
trivial nos ensaios de analise modal em maquinas rotativas. Por exemplo, quando se analisa um
sistema rotor-mancal, sem considerar a estrutura de suporte fixa do mancal, ¢ a excitagdo esta
sendo aplicada a carcaca do mesmo, o que ¢ medido ¢ a forga aplicada a carcaca do mancal, e nao
a forca transmitida ao eixo como deveria ser. Além disso, os mancais podem ser fontes de auto-

excitagdes e comportamentos instaveis.

Na literatura relacionada aos métodos de excitagdo em sistemas rotativos, estes podem ser
agrupados em dois grandes grupos, que seriam os métodos de excitacdo relativos aos testes de

analise modal cléssica, e os relativos a andlise modal complexa.

Existem 4 métodos de excitagdo dentro da andlise modal cldssica. O primeiro utiliza um
martelo de impacto, o segundo usa um dispositivo de excitagdo harmdnica, o terceiro utiliza o
“Shaker”, e 0 quarto usa mancais magnéticos ativos. Os detalhes da aplicagdo de cada um destes
métodos sao apresentados a seguir, expondo alguns trabalhos que utilizaram estas técnicas:

o Nordmann, R. (1982), utilizou a excitagdo impulsiva na identificacdo de um sistema
rotativo composto por um rotor rigido montado em dois mancais hidrodinamicos. A for¢a
excitadora foi aplicada com um martelo de teste(com transdutor de forca). As vantagens da
excitacdo impulsiva sdo a simplicidade dos dispositivos de excitagdo, a facilidade em
desloca-los de um ponto a outro do rotor, além de ndo necessitar contato permanente com o
rotor. Como desvantagens podemos citar: baixa repetibilidade, espalhamento da energia em
uma faixa limitada de freqiiéncia, baixa razdo sinal ruido, possibilidade de excitar
comportamentos ndo lineares dos mancais (dependendo da intensidade da forca aplicada),
surgimento de forcas tangenciais ndo mesuraveis (contaminam a resposta) devido ao
contato ndo perpendicular entre o martelo e o eixo no instante do impacto e a velocidade de
rotacao.

o Rogers, P., Ewins, D. (1989), utilizaram um excitador eletromagnético(“Shaker”)

conectado a um mancal(de escorregamento e/ou de rolamento) sobre o eixo, para aplicar a

excitagdo em varias estagdes. E necessario que o mancal nio possua freqiiéncias naturais na

faixa de interesse relativa ao rotor, e que ndo altere significativamente as caracteristicas

dinamicas do rotor. Segundo o autor, o mancal de escorregamento revelou-se superior ao de
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rolamento, pois este ultimo introduz componentes harmonicos caracteristicos dos
rolamentos nas fung¢des de transferéncia, enquanto que a outra diminuia a presenca destas
harmonicas. Este dispositivo permite controlar melhor o sinal de excitagdo por meio do
“Shaker”, e podem ser utilizadas excitagdes do tipo aleatéria ou varredura senoidal (ou
ainda excitacdes especiais como “‘stepped-sine”, pseudo aleatéria, etc.). A dificuldade em
deslocar o mancal ao longo do eixo (em maquinas reais), € a alteragdo das caracteristicas
dindmicas do rotor sdo as desvantagens. A medicdo da forg¢a de excitagcdo ¢ realizada por
um transdutor de for¢a posicionado entre a barra conectada ao “Shaker” e a parte externa
do mancal. No presente trabalho, foram verificadas parte destas afirmagdes, ao serem
testados um mancal de rolamento de esferas e um mancal de escorregamento bipartido.
Com este ultimo obtiveram-se melhores resultados, sendo que a excitagdo foi um sinal de
ruido aleatdrio Gaussiano.

o Bucher, 1., et. al. (1996), utilizaram um mancal de rolamento deslizante ao longo do
eixo para aplicar a excitagdo “stepped-sine” a um sistema rotativo. Foram conectados dois
“shakers”, posicionados nas dire¢des horizontal e vertical a caixa do mancal, permitindo
aplicar sinais senoidais simultaneamente nas duas direcdes perpendiculares ao eixo.
Comparando as fungdes de transferéncia estimadas com um e com dois “shakers”,
concluiram que a estimagdo mais precisa ¢ obtido com o uso de duas excitagdes. A
varredura “stepped-sine” permite uma elevada razdo sinal/ruido, concentrando toda a
energia em uma freqliéncia de cada vez, o que ndo pode ocorrer especialmente em
excitagcdes impulsivas. Como desvantagem, o ensaio serda demorado devido a necessidade
de varrer uma ampla faixa de freqiiéncias, com a medi¢@o da resposta do sistema apds um
tempo minimo de estabilizacao.

o Bently, D., Muszynska, A. (1986), desenvolveram um novo tipo de excitacdo, para
identificar os parametros de um sistema rotor-mancal. A excitagdo ¢ do tipo harmdnica
assincrona, proporcionada por discos com desbalanceamento controlado, conectados a
motores elétricos por meio de polias. O disco ¢ conectado por um mancal de rolamento a
estagdo do eixo que se deseja excitar. Controlando-se a rotagdao do disco € possivel varrer
uma ampla faixa de freqiiéncias. A estagdo do rotor ¢ excitada simultaneamente nas
diregdes vertical e horizontal, configurando uma excitagdo bidirecional. A forca ¢

controlada e medida por meio de trés grandezas: a velocidade angular do disco excitador, a
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massa de desbalanceamento e a excentricidade desta massa. Um importante aspecto deste
método de excitagdo, ¢ a capacidade de excitar modos de precessdo diretos e retrogrados
separadamente. A separacao destes modos permite uma identificagdo de parametros muito
mais precisa. As grandes desvantagens sdo: complexidade do dispositivo de excitagdo,
dificil utilizagdo em maquinas reais (para ser deslocado ao longo do eixo), € a colocagao de
um disco no eixo o que altera as caracteristicas dinamicas do rotor.
o Os mancais magnéticos surgem como tendéncia mais recente em dispositivos de
excitagdo, pois permitem a aplicacdo de forcas sem contato com o eixo, e podem ser
utilizados tanto para controle de vibragdes como para excitar o sistema em ensaios de
analise modal, o que abre a possibilidade de identificagdes e diagnosticos “on-line”.
Permitem também utilizar uma ampla gama de tipos de excitacao e aplica-las nas diregoes
horizontal e vertical separada ou simultaneamente. Steffen Jr., V., et al. (1986) utilizaram
um mancal magnético conectado a um excitador eletromagnético, tanto para excitar um
rotor com eixo flexivel obtendo as respostas em freqiiéncia, como para controlar a
amplitude das vibragdes transversais. Também, Lee, C., Kim, J. (1992), utilizaram mancais
magnéticos para controlar as vibragdes de um sistema rotativo e para excitar o rotor em
ensaios de analise modal, medindo os deslocamentos transversais do sistema por meio de
sensores de proximidade. Para medir as for¢as magnéticas aplicadas, um dinamoémetro de
trés eixos foi acoplado ao eixo proximo ao mancal magnético. Os mancais magnéticos
requerem um sistema de controle preciso, da corrente nos eletroimas e da posi¢do do centro
do eixo, pois a forca eletromagnética linearizada na posi¢ao de equilibrio depende destes
dois fatores. Dependendo da precisdo na forca, a identificagdo dos pardmetros modais sera
bem sucedida. Forch, P., et al. (1996), apresentaram as seguintes formas para medir a forca
transmitida por mancais magnéticos:

= Medicdo por sensores piezelétricos, colocados entre o estator do mancal e a

fundagdo, para medir as forgas verticais e horizontais, assumindo-se serem estas forcas

iguais as exercidas pelo mancal no eixo. A dificuldade em calibrar este tipo de sensores

e a flexibilidade inerente & montagem. Sao problemas intrinsecos a este método;

= (Célculo da forga, a partir da medi¢do da corrente e do deslocamento do centro do

eixo, como o utilizado por Lee, C., Kim, J. (1992);
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= (Calculo da forga, a partir da medi¢cdo da densidade do fluxo magnético nos polos, da
area de superficie dos poélos, e do coeficiente de permeabilidade dos mesmos.
Resultando este ultimo, numa medi¢do mais precisa da forga aplicada pelo mancal ao
eixo. Este método foi utilizado no projeto MARS (1996), que utilizou como excitagdo a
varredura “stepped-sine” simultaneamente nas direcdes horizontal e vertical
(perpendiculares ao eixo) em duas estacdes, uma de cada vez. Duas excitagdes senoidais
perpendiculares entre si e com a adequada diferenca de fase, sdo equivalentes ao tipo de
excitagdo proposto por Bently, D. (1986), para poder excitar e identificar separadamente
os modos diretos e retrogrados, porém sem recorrer aos complexos dispositivos de
excitacao.
Estes 4 métodos de excitagdo descritos, compreenderiam o chamado por Ewins, D. (1998), de
excitagdes do eixo rotativo. Além disso, tem-se as excitagdes dos discos flexiveis montados nos
eixos, que apresentam maiores dificuldades. As principais fontes de excitagdo podem ser: injecao
de ar, impacto sobre a superficie do disco, e excitagdo magnética através de imas posicionados

proximos a superficie do disco, desde que estes sejam de material magnético.

Ja dentro da analise modal complexa segundo os trabalhos de Lee, C., Joh, Y. (janeiro
1993, julho 1993), tem-se trés métodos de excitagdo que sdo: excitagcdo unidirecional, excitacao
bi-direcional rotativa, e excitagdo bi-direcional estacionaria. Estes métodos tem como base as

relacdes de entrada e saida de sinais complexos.

5.7 Medi¢ao da Resposta em Sistemas Rotativos

Dentro da analise modal classica, o acelerometro ¢ o dispositivo mais comum para medir a

r

resposta nas estruturas. Porém, para medir a resposta dos componentes rotativos seu uso nao ¢

Qo

direto. Por exemplo, Bucher, 1., et. al. (1996), utilizaram acelerometros fixados externamente
caixa do mancal de escorregamento (ao qual estdo conectados os “shakers”), para medir as
respostas do eixo, nas diregdes vertical e horizontal, somente no “driving point”. Para medicdes
numa outra posi¢cdo, seria necessario mais mancais similares que fossem adicionados ao eixo,
exclusivamente para suportar os acelerometros, o que significa alterar ainda mais a estrutura
original. A desvantagem do uso de acelerdmetros ¢ a baixa efetividade destes com sinais de

baixas freqiiéncias, onde os niveis de aceleragcdo sdo relativamente baixos, o que pode ser critico,
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tendo em vista o ruido operacional das maquinas e do ambiente de operacao, que podem ser mais

elevados.

Ja, para a medicdo das respostas Nordmann, R. (1982), Rogers, P., Ewins, D. (1989),
Bently, D., Muszynska, A. (1986) e Forch, P., et al. (1996) utilizaram sensores de proximidade,
os quais apresentam a vantagem de permitir o posicionamento em varias estagdes do eixo. E
necessario, contudo, que sejam fixados em uma base livre de vibrag¢des, ou cujo nivel de vibragao
seja bem inferior ao do eixo, uma vez que medem deslocamentos relativos. Este aspecto pode ser
particularmente critico em maquinas operacionais, sendo, as vezes, necessario medir o
deslocamento dos suportes dos sensores, para depois subtrai-los dos deslocamentos medidos

pelos sensores de proximidade, demandando o uso de mais sensores por posi¢do de observagao.

Tendo em conta as consideracdes acima citadas, a utilizagdo dos sensores de proximidade
seria a mais adequada dentro da andlise modal tradicional, devido a sua facilidade de montagem
nos diferentes postos de observacdo do eixo rotativo. Entretanto, no presente trabalho foram
usados acelerdmetros no ponto de excitagdo (na parte estaciondria dos mancais de
escorregamento), assim como sensores de proximidades nas posi¢des de discos rigidos, de
mancais hidrodindmicos, ¢ de acoplamento. Foram obtidos valores adequados para a func¢do
coeréncia apenas em faixas restritas para as posi¢des dos discos, do acoplamento, ¢ do mancal de
escorregamento do ponto de excitacdo, apresentando um baixo valor de coeréncia para as

posigdes dos mancais hidrodinamicos.

Conforme citado anteriormente, inimeros fatores contribuem para a ocorréncia de auto-
excitagdes (desbalanceamento, desalinhamento, etc.). Conseqiientemente, a resposta de um rotor
a uma excitagdo aplicada, incluird necessariamente a resposta a estas auto-excitacoes,
prejudicando a estimativa das func¢des de transferéncia. A auto-excitacdo mais importante ¢ o
desbalanceamento, cuja freqiiéncia ¢ a mesma da rotagdo do eixo. Seu efeito na funcao de
transferéncia aparece como um pico na freqiiéncia de rotagdo, podendo ser acompanhado de
algumas harmonicas. Na fun¢do de coeréncia, este efeito resulta em valores bem baixos nas
mesmas posi¢des. Uma vez que estas regides de perturbacdo devido ao desbalanceamento sdo

fixas, podem ser adotadas algumas estratégias para atenuar esta perturbacdo das fungdes de

transferéncia, segundo o trabalho de Rogers, P., Ewins, D. (1989):
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e  Identificar as regides perturbadas da fun¢do de transferéncia (freqiiéncia de rotagdo e
harmonicas). E ndo utiliza-las nos processos de identificacdo dos parametros modais. Pode
ser dificil de ser realizado, caso estas regides estejam muito proximas da freqliéncia de
algum modo de vibragdo;
o Tentar eliminar a perturbagdo diretamente, através do uso de um sinal de referéncia
defasado, que serd medido inicialmente, antes da aplicagdo da excitacdo externa. A funcao
de transferéncia deste sinal de referéncia sera subtraida da func¢do de transferéncia obtida
quando a excitacdo externa for aplicada.
o Chamando a esta resposta operacional como ruido em relacdo a resposta devido a
excitacdo externa aplicada, pode-se eliminar o ruido utilizando uma media no tempo (média
ciclica), com base na repetitividade do sinal de excitacao que ¢ aplicado ao sistema, sendo o
mesmo assincrono em relagdo a rotagdo da maquina.
No presente trabalho, foi usada a média ciclica na determinagdo das funcdes de transferéncia,
conseguindo-se atenuar o efeito das auto-excitagcdes operacionais nas fungdes de transferéncia

obtidas.
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Capitulo 6

Ajuste de Parametros

O principal objetivo da andlise modal ¢ verificar o modelo matematico, através da
comparagdo das caracteristicas modais, tais como as freqliéncias naturais e as formas modais,
assim como, as fung¢des de resposta no tempo e na freqiiéncia. Geralmente, os modelos
matematicos inicialmente nao reproduzem as caracteristicas obtidas nos testes experimentais.
Portanto, os modelos tedricos devem ser ajustados, até que os resultados experimentais e os do
modelo sejam aproximadamente os mesmos. Inicialmente, o ajuste de modelos era feito através
de “tentativa e erro”, cujo sucesso dependia muito da experiéncia e intui¢do individual do

usuario.

Este procedimento de ajuste torna-se dificil para estruturas mais complexas, fato este pelo
que, varios procedimentos sistematizados de ajuste tém sido desenvolvidos, os quais foram
classificados em trés grupos por Maia, M., Silva, M. (1997):

o Métodos de comparacao: usados para analises preliminares de compatibilidade entre

o modelo experimental e o tedrico. Estes estdo limitados a fornecer uma indicacdo sobre

quais modos correspondem ao modelo (métodos de reducdo modal e de expansdo modal);

. Métodos de localizacio: estes fornecem informagdo sobre os locais, onde existem

diferencas entre os modelos tedrico e experimental, sem descrever se estas sdo causadas

pelas irregularidades de massa e de rigidez (critério de avaliagdo das coordenadas modais-

COMAC, método de balanco da forca dinamica desenvolvida por Fissete E., et al. 1988);

o Métodos de correlacio: utilizam os ajustes locais nas propriedades de massa, de

rigidez e de amortecimento ou nos parametros dos elementos do modelo tedrico, com o

proposito de conseguir um modelo espacial e modal, que represente exatamente as

caracteristicas fisicas das estruturas reais.
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A seqliéncia logica normalmente seguida no ajuste de modelos consiste em aplicar os
métodos de comparagdo, os métodos de localizacdo, e finalmente, os métodos de correlagdo. No
entanto, nenhum dos métodos de ajuste tém recebido aceitagdo geral, devido a algumas falhas,

embora muitos tenham sido aplicados com sucesso em problemas especificos.

A principio, os procedimentos de ajuste de modelos utilizam a diferenga entre os
autovalores, autovetores e as fungdes de resposta em freqliéncia-FRFs, obtidas analitica e
experimentalmente, para identificar ou estimar os pardmetros do modelo que afetam essas
grandezas. Portanto, alguns procedimentos de ajuste utilizam a sensibilidade destas grandezas
(autovalor, autovetor, FRFs), com relacao aos parametros do modelo. Esta sensibilidade ¢ escrita
na forma de uma matriz Jacobiana, cujos elementos sdo as derivadas parciais dos autovalores,

autovetores e FRF's em relagdo aos pardmetros do modelo.

A maior dificuldade ¢é estabelecer as relagdes entre os parametros considerados e os
elementos individuais das matrizes massa, rigidez e amortecimento do modelo (Chen J., Garba J.
1980). Para estruturas simples como sistemas massa-mola e elementos de viga, a formulacao
analitica das matrizes de massa, rigidez e amortecimento, sdo facilmente obtidas. Para estruturas
complexas, como os sistemas Rotor-Acoplamento-Mancal, a influéncia de certos parametros
sobre os elementos das matrizes de massa, rigidez e amortecimento do modelo néo ¢ trivial. Se o
modelo emprega uma técnica de sintese modal, tais relagdes sdo ainda mais complicadas. Isto
parece ser a razao pela qual os trabalhos sobre o assunto (ajuste de modelos) apresentam somente

estruturas simples como exemplo de aplicacao.

A seguir, apresenta-se a teoria relacionada ao procedimento de ajuste com base no trabalho
de Duarte M. (1994), sobre os métodos de estimagdo de parametros: de Méaximo a Posteriori
(MAP); de Maxima Verosimilhanca (ML); de Minimos Quadrados (MQ). Sendo que todas estas
podem ser derivadas a partir do teorema de Bayes. No presente trabalho, foi utilizado o método
de ajuste através dos Minimos Quadrados Nao Linear, pois esta permite o ajuste ou estimacao

direta dos parametros fisicamente interpretaveis.
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6.1 Modelos Usados na Identificaciao

No problema de estimacdo de parametros, a expressdo matematica para a fungdo de

transferéncia (FRF) do modelo, em fun¢do dos parametros do sistema, ¢ conhecida. Os valores

das entradas f e saidas ¢, bem como as condi¢des iniciais ou valores de contorno, sdo avalidveis

se necessario, sendo alguns ou todos os parametros p do modelo desconhecidos. Caso exista

ruido (rui) nos dados medidos ¢,, assume-se a hipdtese (Beck J., Arnold K. 1977) de que o

mesmo ¢ aditivo aos dados do sistema real ¢,, como mostrado na Figura 6.1. A solugdo para o

problema ¢ obter “a melhor” estimacdo dos pardmetros desconhecidos, usando alguns valores

medidos das excitacdes e das respostas do sistema.

Sistema de
Medicao

Y

qr +

+

rui

qm=qr+rui

Figura 6.1: Hipodtese sobre o ruido aditivo.

Y

O processo de ajuste consiste na constru¢ao de uma fungao objetivo, em funcao do erro er,

existente entre os dados simulados ¢ e os medidos ¢,,. A estimagdo dos parametros p do modelo ¢

obtida através da maximizacao ou minimizacao da fung¢do objetivo.

Existem dois modelos de erros utilizados como fun¢do objetivo:

o O modelo de erro na entrada ou na excitacdo, cujo esquema ¢ mostrado na Figura 6.2:

Jr
> | Sistema Real m >
ﬁ
+ .
+  rul
- —

Jm
er B I Modelo | qm
- - Flqw) |

Figura 6.2: Modelo de erro na entrada ou excitagao.

No qual: f, entrada real no sistema; f,, entrada medida no sistema; g,, resposta do sistema medida;

f; saida simulada através do modelo. De acordo com o esquema da Figura 6.2, o modelo

matematico usado para o ajuste de parametros, ¢ dado por:
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fo=Fq,(F(p,)) . f,=1 +rui. 6.1)
Segundo Yasuda K., et al. (1988), os modelos matematicos utilizados em dindmica podem ser
construidos de tal forma, que o modelo de erro na entrada conduza a modelos de ajuste linear em
relacdo aos parametros p, mesmo para o caso de modelos ndo lineares em relacdo as grandezas
fisicas do sistema. Nestes casos, a Equacdo 6.1 pode ser rescrita como:
fo=8Gq,)*p . f,=f +rui. (6.2)

No qual [S] ¢ a matriz de sensibilidade das func¢des de resposta do sistema.

. O modelo de erro na saida ou na resposta, cujo esquema ¢ mostrada pela Figura 6.3:

/ +
>| Sistema Real ar > I m
+ | l
. er
rui
f | Modelo q
1 F¢.p)

Figura 6.3: Modelo de erro na saida ou resposta.

Para sistemas dinamicos o modelo de erro na saida ¢ um modelo n3o linecar em relagdo aos

parametros. O modelo matematico usado para o ajuste de parametros, ¢ dado por

q=F(f.,p) , q,=q, +rui. (6.3)
No caso de modelos ndo lineares em relagdo aos parametros, torna-se necessaria a utilizagao de
algoritmos ndo lineares para a maximiza¢ao ou minimizacao da funcao objetivo. Nos métodos
que usam derivadas (Beck J., Arnold K. 1977, Ottoy J., et al. 1985), a fun¢do ndo linear ou a
fungdo objetivo sdo linearizadas, e procedimentos recursivos sdo utilizados para a estimagao dos

valores dos parametros.

No método de linearizacdo de Gauss (Beck J., Arnold K. 1977), os dois primeiros termos da
expansao em série de Taylor da funcdo de transferéncia (FRF) da equagdo 6.3 sdo retidos. Seja ¢
um vetor de dimensao n e fungdo dos parametros p a serem estimados. Supondo que F' tenha

derivada continua nas vizinhangas do vetor p,. A resposta g pode ser aproximada pela equacao:

q=F(f,p)=F(f,p,+4p)=F(f,p,)+S(p,)*4p. (6.4)
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No qual, [S] ¢ a matriz de sensibilidade das respostas do sistema em relagdo aos parametros p a
serem estimados. Substituindo a equacdo 6.4 na equacdo 6.3, resulta a equagao 6.5 que ¢ similar a

equacdo 6.2, a excecdo do termo constante.

q=F(f,p,)+S(p)*4p , q, =q, +rui. (6.5)

De maneira iterativa, os valores de p sdo atualizados até uma eventual convergéncia do
processo. Para evitar que o procedimento divirja, normalmente, algum amortecimento (ou
restricdo) € introduzido na direcdo de busca, como € nos casos dos métodos de Box-Kanemasu,

Levenberg, e Marquardt (Beck J., Arnold K. 1977).

Ottoy J., et al. (1985), utiliza uma expansdo em série de Taylor da fungdo objetivo nio

linear, retendo os termos de até a segunda ordem, resultando em:
I,
Foy(po + 4p)=F,;(p,)+ J(p,)* dp+ A" H(p,) 4p. (6.6)

No qual: ’ significa transposto, J é a matriz Jacobiana e /, a matriz Hessiana. Para se determinar,
em primeira aproximagdo, o valor de 4p que minimiza F,(p), considera-se que as matrizes
Jacobiana e a Hessiana sdo independentes de Ap, diferencia-se parcialmente a equagdo 6.6 em

relacdo a 4p, e finalmente iguala-se a zero, resultando em:

J(p,)+H(p,)dp=0. (6.7)
A solugao desta equagdo, para 4p, ¢ dada por:
Ap=-H"(p,) J(p,). (6.8)

Um problema a ser ressaltado, em estimacao de parametros para modelos de erro na saida, ¢
a existéncia de minimos locais na funcao de objetivo, € ndo o procedimento de minimizagao em

Si.
6.2 Principais Estimadores

Os principais estimadores de parametros podem ser desenvolvidos a partir do teorema de

Bayes (Ottoy J., et al. 1985), definido pela seguinte expressao:

)" 6
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Onde P() significa probabilidade e P( /) indica probabilidade condicional, sendo p e g,, variaveis

aleatorias.

Tem-se por objetivo maximizar P(p/q, ). Os estimadores ditos Bayesianos normalmente
utilizam as seguintes informagdes e hipoteses a priori, com relagio as variaveis p € g
e  p tem distribui¢do normal N({p,}, cov{p}), sendo {p,}a esperanga matematica (E{p})
e cov{p}, a matriz de covariancia dos parametros;
o rui € um ruido com distribuicdo normal N({0} , [w]), de média nula e matriz de
covariancia [ y/];
e  p e ruisdo estatisticamente independentes;

o Nao existe erro na matriz de sensibilidade [S].

Com a hipotese de que P(p/q,, ) apresente uma distribui¢do normal, a fun¢do de densidade

de probabilidade f(p/q,, ), de acordo com a defini¢do dada por Beck J., Arnold K. (1977), pode

ser escrita como:

f(p/q,)= C 03 ppo Y leov i (p=p, =050, ()P} ] tag,-ISTp}Y) (6.10)

Sendo C uma constante. Aplicando o logaritmo Neperiano nesta equacao, t€ém-se:

Ln(f(p/qm))::Ln(cﬁ__{p-po}ﬂcovgp}TJ{p-—zn}__{qm-—LSHzﬂ}T%jd{qm-—LSH;ﬁ}

. (6.11)

A posi¢do onde aconteca o maximo para f(p/q,) serd a mesma do que para a fungdo

Ln(f(p/q, )). Portanto, a estimagdo Otima dos pardmetros p sera obtida pela minimizagdo da

equagdo 6.11 (Duarte M. 1994).

6.2.1 Estimador de Maximo a Posteriori (MAP)

O estimador de Maximo a Posteriori (MAP) baseia-se na minimizacdo da equagdo 6.11.
Portanto, derivando esta equacdo em relacao aos parametros a estimar p, de acordo com Beck J.,

Arnold K. (1977), obtém-se:

Par = Po+ Doun[ST W] g, = [SKp, 1} 5 Doip =[ST w17 [S]+ [covip}]™. (6.12)
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Onde p,,,, € o vetor com os valores estimados de p. Substituindo-se esta equagdo na equagado

6.4, obtém-se a equacao recursiva do MAP nao-linear (Duarte M. 1994), para a k-ésima mais uma

iteracdo, dada por:

pﬁ}ﬁ& = pJI\;AP + FAf[AP ([S]t )k [([S]t )k [l//]ij {qm -q" }+ [COV{p}]il {p() - pil\{/IAP }J: (6.13)

(FAZP )_1 = ([S]k )t [w]'[ST +[covip}]™.

Para utilizar o estimador MAP, é necessario conhecer as propriedades estatisticas do ruido
rui e aquelas dos parametros p. Num problema de estimagdo de parametros, o valor esperado para
0s parametros p, bem como a matriz de covariancia [cov{p}], sdo especificados tendo em vista os
conhecimentos prévios do usudrio a respeito do sistema. As principais caracteristicas deste
estimador sdo:

e  Hipoteses fundamentais: Matriz de sensibilidade [S] € livre de erro; p e rui sdo

variaveis aleatorias independentes; rui ¢ aditivo;

e Hipoteses simplificadoras: p possui distribui¢ao normal N({p,}, [cov{p}]); rui possui

distribui¢do normal N({0} , [ y]);
e Condi¢do de utilizacdo: o determinante ‘[S I'Tw ] [S]+ [cov{ p}]_l‘ #0;
e  estimador é polarizado com E{p,,.,}=1{p,};

o estimador ¢ eficiente de variancia minima, cuja covariancia do erro da estimativa ¢

dada por: cov({p,,,» 1~ {p}) = [STTw]"[S]+ [covip}]”]

-1

A caracteristica do MAP de ser polarizado ¢ muito util, quando se procura ajustar
simultaneamente os valores dos pardmetros de um sistema, composto por modelos lineares € nao
lineares. Nestes casos, o ajuste torna-se dificil, pois as curvas de resposta do modelo do sistema
sdo, normalmente, muito mais sensiveis as variacdes dos pardmetros dos modelos lineares. Uma
forma de contornar isso, ¢ dividir o processo em 2 etapas: Inicialmente controlando as forcas de
excitacdo, para se ter niveis de vibragdo mais baixos, de modo que as ndo linearidades sejam
despreziveis, ajustando-se os parametros lineares. Em seguidamente, o ajuste ¢ refeito com

respostas de vibragdo mais elevadas, onde serdo ajustados os parametros nao lineares, que devido
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a caracteristica do MAP, serdao ajustados sem grande variagdo dos parametros dos modelos

lineares.

6.2.2 Estimador de Maxima Verossimilhanca (ML)

Este estimador também ¢ baseado na maximizagdo da fun¢do de probabilidade condicional

P(p/q,, ), com as mesmas hipoteses do estimador MAP. Entretanto, o estimador ML pode ser

deduzido diretamente do estimador MAP, bastando, para isto, montar uma matriz de covariancia
dos pardmetros com valores elevados na diagonal da ordem de 10", significando que ndo existe
qualquer certeza sobre os valores dos pardmetros. Com a matriz de covariancia definida desta

forma, e fazendo a derivada em relagdo aos parametros p da equagdo 6.11, igual a zero, obtém-se:

Pa =[S ISIHST v ] {0 . (6.14)
€ a equagao recursiva para o estimador ML, fica:
Pl = b+ T (ST 0T W1 g -0 3]s T =01 11T 619)

As principais caracteristicas deste estimador sdo:

e  Hipoéteses fundamentais: a matriz de sensibilidade [S] ¢ livre de erro; o ruido rui é
aditivo;

e Hipdteses simplificadora: o ruido rui possui uma distribui¢ao normal N({0} , [y]);

e Condigio de utilizagdo: o determinante [[S] [y]'[S] = 0;

e  estimador é despolarizado com E{p,, }={p};

o O estimador ¢ eficiente, de minima variancia, cuja covariancia da estimativa de {p} ¢

dada por: cov{p,, }=[[STTy]"[s]] "

6.2.3 Estimador de Minimos Quadrados (MQ)

Os estimadores de minimos quadrados se baseiam na minimizagdo de uma fung¢ao objetivo,
definida por:
Fobj = {Qm - q}t [W]{qm - q}’ (616)
onde [ W] ¢ a matriz que pondera as incertezas sobre os valores medidos. Se [ /] for igual a matriz

identidade, t€ém-se o estimador de Minimos Quadrados Comum (MQC). Se [W] for uma matriz de

peso com uma previsdo sobre a confiabilidade dos valores medidos, tem-se o estimador de
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Minimos Quadrados Ponderado (MQP). Finalmente, se [W] for a matriz inversa da covariancia
do ruido rui presente nas medigdes, tém-se o estimador de Markov (MAK), que ¢ equivalente ao

estimador de méxima verossimilhanga (ML), com as hipoteses simplificadoras ja apresentadas.

Os valores dos parametros sdo, geralmente, avaliados via a maximizag¢ao da fun¢do normal
definidas pelas equacdes 6.10 ou 6.11 (Beck J., Arnold K. 1977), ou através de igualar a zero, as

derivadas parciais da F,,, dada pela equagdo 6.16 em relagéo aos parametros p. Resultando em:

Pon = [STIIS 1S 7 )a,,} - (6.17)

Estes estimadores podem ser deduzidos a partir do estimador de verossimilhanga,
substituindo [w]™ no lugar de [W¥]. Substituindo a matriz [¥] correspondente na equagio 6.17,

tem-se, para os estimadores nao lineares MAK, MOC e MQP, a equacgao recursiva definida por:
-1
pes = po + [SLIVISL] ST W )a,, - 0.} (6.18)

Nos casos em que o produto matricial [S] [W]S] for mal condicionado, uma técnica de

pseudo-inversa, baseada no célculo de valores singulares da matriz [S], pode ser utilizada (Duarte

M., Arruda J. 1990).

As principais caracteristicas dos estimadores de minimos quadrados sdo:

e Nao ¢ necessario nenhum conhecimento a priori das propriedades estatisticas dos

parametros;

e Para o estimador MQC nenhuma hipdtese € assumida para os dados;
e Condigdo para utilizagio: ‘[S 'S ]‘ #0;

e Condig¢des de despolarizagdo: O ruido rui deve ter media zero e ser aditivo as respostas;
e g, ¢ p ndo podem ser processos estocasticos;

e Condi¢des de minima variancia: Do teorema de Gauss-Markov (Beck J., Arnold K.

1977) € necessario que:

= Cov{q, /p}=0’[W] (ruido com variancia constante ¢);
=  Para MQOC, Cov(ruii,rui_/): 0.0 para i # j (erros ndo correlacionados);

e As covariancias dos parametros estimados sao:
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Cov{poenor )= [STIVIST]

! (6.19)
Cov{pyyuc } = [STTwT'[S]]

6.3 Unicidade e Critérios de Identificabilidade

Uma questdo sempre presente nos problemas de estimagdo de parametros, ¢ saber se o
modelo ¢ Unico. Dado um sistema real, s6 ¢ possivel definir um modelo estrutural nico para o
mesmo, se o modelo for completo, isto €, se o nimero de modos e freqiiéncias naturais forem
conhecidos para cada um dos graus de liberdade. Sendo praticamente impossivel, uma vez que as
estruturas sdao sistemas continuos e os custos dos experimentos seriam muito altos, para a
obtengdo de todas as curvas de resposta do sistema e identificagdo de seus modos de freqiiéncias

mais elevadas, como manifesta Friswell M. (1990).

Apesar disto, ¢ possivel identificar um modelo reduzido, que seja consistente com o0s
conhecimentos existentes a priori sobre o sistema e com os dados medidos. Neste caso, apenas
um pequeno conjunto de parametros do modelo teérico devera ser ajustado a partir dos dados
experimentais, € o problema ¢ de identificabilidade, ou seja, se os parametros poderdao ser

ajustados com os dados experimentais disponiveis.

Existem vérios critérios de identificabilidade (Beck J., Arnold K. 1977), mas o apresentado
neste trabalho ¢ o da andlise dos valores singulares da matriz de sensibilidade [S]. Os valores
singulares estdo relacionados com a independéncia linear entre as colunas de uma matriz , ou
seja, seu posto. Pode ser demonstrado que se as colunas da matriz de sensibilidade, para um dado
grupo de parametros, sao linearmente dependentes, entao aquele grupo nao pode ser estimado em
bloco, a partir dos dados disponiveis (Beck J., Arnold K. 1977), isto é, o posto da matriz de
sensibilidade determina o numero de pardmetros que podem ser determinados

independentemente.

Das equagdes para as covariancias dos estimadores estudados, observa-se que estas sdo
dependentes da matriz de sensibilidade dos parametros [S]. Em vista disto, (Beck J., Arnold K.
1977) propuseram um critério de experimento 6timo, que pode ser enunciado como: se existir
uma serie de conjuntos de experimentos, candidatos para o ajuste de pardmetros de um

determinado modelo, o melhor conjunto sera aquele que maximizar o determinante de

117



[S] [W]S]. Maximizar o determinante da matriz [S] [W][S] é equivalente a maximizar o menor
valor singular desta matriz. Tendo em consideragdo as afirmagdes anteriores, Duarte M. (1994)

define o coeficiente de identificabilidade CI como: CI = 10Log ,,(mdx(Val.Sing)/min(Val.Sing)).

Observando que para CI menores que 30 a probabilidade de ajustar todos os pardmetros do

modelo era aproximadamente de 100%.

6.4 Estimativa de Erros nos Parametros Ajustados

O critério que pode ser utilizado para avaliar a precisdo dos valores estimados, ¢ baseado
nas matrizes de covariancia dadas pelas equagdes definidas para cada um dos estimadores.
Definem-se os erros percentuais tedricos (£7), do i-ésimo parametro de um dado estimador

(MQC, MOP, MAK, ML, MAP), através da equagdo:

Jc D,
ET, =100 OHE()” P gt MOC, MOP, MAK, ML, MAP.
pi est

Desta equagdo, pode-se observar que o erro definido estd diretamente relacionado com o desvio

(6.20)

padrao do valor estimado.

As matrizes de covariancia dos estimadores MAP, ML e MAK, sdo estimadas diretamente
por suas equacdes definidas, e a matriz de covariancia dos estimadores MOC e MQP, definida

pela equacio 6.19, ¢ dependente da variancia do ruido o°.

Com as hipdteses: o ruido ser aditivo, ndo correlacionado, de média zero e de variancia
constante; a matriz de sensibilidade ser livre de erro; e os parametro ndo serem aleatorios, Beck
J., Arnold K. (1977), apresentam uma estimativa para o’, para os estimadores de MOP ¢ MOC,

dada pela expressao:

o2 _ 4. ~[SKp}y W], —[S]pi}
wpt —p : (6.21)

onde npt € o nimero de dados experimentais e np o nimero de parametros ajustados.

6.5 Matriz de Sensibilidade

Alguns dos trabalhos relacionados com a analise da sensibilidade de sistemas mecanicos

que podem ser citados sdo: Sutter et al. (1989); Sharp R., Brooks P. (1988); Adelman H., Haftka
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R. (1986). Aqui apresentaremos a deducdo em base ao trabalho de Duarte M. (1994), que
formulou as derivadas das fungdes de transferéncia (funcdo resposta em freqiiéncia-FRF) em
relacdo aos parametros estruturais do rotor. Definiu-se também, a sensibilidade fazendo uso de

diferengas finitas de primeira ordem.

A matriz das fungdes de transferéncia (FRF), para um sistema mecanico rotativo, usando a

matriz de impedancia mecanica, ¢ definida como:
. -1
[H(@)]=[-0’M,+iollG, ]+[c, ]+[cv, ]+ [k, I (6.22)
Onde: o ¢ a freqiiéncia da forga de excitagdo; [M,], [C,], [K,], [G,] sdo as matrizes globais de

massa, amortecimento, rigidez e giroscopica do sistema; [CVg] é a matriz de amortecimento

estrutural viscoso proporcional do sistema.

E possivel calcular a sensibilidade de qualquer funcfio de transferéncia (FRF) em relacio a

um parametro py, usando-se a propriedade da derivada de uma matriz inversa (Martinez D. 1981),

ou seja:
a[ng(ka))] =~[m17] %A?UM I (6.23)
Onde:
[IM(0)]=-0’[M, |+io[2[G, ]+[c, ]+ [cr, ]+ [k, ]; (6.24)
Am@)]__ . oM, ] . ia)[.Q a[c;g]+ a[cg]+ 8[CVg]} N oK, ]'
P, P, o, Op.  py P, (6.25)

Para uma dada funcdo de transferéncia H;(®), um elemento da matriz de sensibilidade [S] ¢ dada
por:

OH . (w
=M; com: [=1..,npt;k=1,..np. (6.26)
op,

lk

As derivadas que aparecem na equacdo 6.25 devem ser obtidas de forma analitica, o que
pode apresentar um razoavel grau de dificuldade, dependendo da complexidade do sistema
modelado. No caso em que os parametros sdo coeficientes dos elementos concentrados de rigidez
e amortecimento dos mancais ¢ do acoplamento, ¢ suficiente montar as matrizes [K]| e [C]
normalmente, e depois montar novas matrizes, com o valor do parametro que se deseja derivar

substituido pela unidade. Ao comparar os elementos das novas matrizes com as originais, as
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derivadas dos elementos que ndo variaram serdo nulas e as derivadas dos elementos que variaram
serdo unidades, visto que as matrizes [K] e [C] sdo lineares em relacdo aos coeficientes dos

mancais e do acoplamento.

A obten¢do da matriz de sensibilidade [S] exata tem um custo computacional elevado,
devido a necessidade de inverter a matriz [/M(w)], ou ainda numericamente, para resolver um
sistema de equagdes algébricas lineares para cada freqiiéncia de interesse, que normalmente
podem ser dezenas ou centenas. Portanto, define-se a matriz de sensibilidade por diferencas

finitas, utilizando-se a regra de Brown e Dennis (Martinez D. 1981), como:

H. (o) - H,(@,)

G posap, G

Sy(w,)= - Aj‘p oK
k

com: [=1,..,npt;k=1,...,np. (6.27)

Onde:

107 se |p,|<107°
P = -3 -6 "
107|p,| se |p,|=10

Segundo o trabalho de Duarte M. (1994), verificou-se, nos casos por ele simulados, que o
desempenho em relagdo ao niimero de vezes necessarias o calculo da fung@o objetivo para atingir
o ajuste, usando a definicdo analitica; e através de diferencas finitas da sensibilidade, eram
equivalentes, e que inclusive, para niveis de ruido maiores, existia uma ligeira vantagem na
sensibilidade definida por diferengas finitas, pois o numero de célculos da func¢do objetivo

resultou menor.

6.6 Influéncia do Ruido nos Erros de Estimacao

A influéncia do ruido na estimagdo dos parametros de massa (m), rigidez (k), e
amortecimento (c), foi analisada por Duarte M. (1994), que para este propdsito utilizou um
sistema linear de 2 graus de liberdade, no qual os valores iniciais para cada um dos pardmetros
foi de 10, 20,e 70% do seus valores exatos. O método utilizado no ajuste dos parametros foi o de
Gauss sem amortecimento na dire¢do de busca, e a matriz de sensibilidade foi definida através de
diferencas finitas de primeira ordem. O ruido adicionado ao conjunto de dados (excitacdo e
resposta), tem distribui¢do normal, média nula e o desvio padrdo varidvel, igual a uma

porcentagem do nivel rms do sinal. As observagdes obtidas nesse analise foram:
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e  Com o aumento dos valores singulares minimos , o procedimento de ajuste converge
mais rapidamente para os valores exatos dos pardmetros massa (m), rigidez (k), e
amortecimento (c);

o Em relacdo ao erro tedrico (ET), estimado segundo a equacdo 6.20, dos valores dos
parametros estimados, em fun¢do do nivel de ruido na saida para o estimador de MQC,
observou-se que, para niveis de ruido na saida de até 3.5%, o erro real ¢ superestimado pelo
ET, e que para niveis de ruido maiores, torna-se subestimado para alguns dos pardmetros(m,
k, ¢). Como os niveis de ruido nos experimentos normalmente sdo baixos, o E7 representa
um bom indicador da qualidade dos parametros estimados;

o Na analise da influéncia do ruido polarizado, utilizou-se um nivel de ruido de entrada
igual ao nivel de ruido na saida, e ambos foram adicionados as respostas. Para o estimador
MQC, observou-se que, além de polarizar o parametro estimado, o nivel do ruido torna o
erro tedrico subestimado em relagdo ao erro real;

o Do desempenho dos estimadores MOC, MOP, e MAK, para ruidos ndo polarizados,
aditivos as respostas, observou-se, que os melhores resultados foram obtidas pelo estimador
MAK. Os resultados do estimador MQOP com a matriz [W] inversamente proporcional ao
nivel das respostas, proporcionou 6timos resultados quando comparados com os resultados
do estimador MQC.

o Da analise da influéncia do nivel de ruido adicionada a excitagdo sobre o desempenho
dos estimadores, o estimador MAK continua gerando os melhores resultados. J& o estimador
MQC, apresenta melhor performance do que o estimador MQOP para o mesmo nivel de
ruido, mas a matriz [W] foi assumida inversamente proporcional ao nivel do sinal de
excitagdo. Portanto, deve-se tomar grande cuidado na escolha de [I/], quando se utiliza o

estimador MOP.

6.7 Funcio Objetivo para o Ajuste de Curvas nao lineares no dominio da Freqiiéncia (FRF)

No caso do ajuste de modelos de elementos finitos de rotores, através da estimacao dos
pardmetros de rigidez e de amortecimento de seus componentes, a discretizacdo da funcdo
objetivo pode conduzir a sérios problemas de convergéncia, devido a existéncia de muitos

minimos locais, conforme apresentado pela Figura 6.4 (Arruda J., Duarte M. 1993).

121



O método de estimagao de parametros pode ser interpretado como um método de
otimizagdo no qual a minimizagdo da funcdo objetivo ¢ procurada. Dependendo de como esta
funcdo ¢ construida, o método de estimacdo pode ser classificado como: minimos quadrados
(MQ), maxima verosimilhanca (ML), ou maximo a posteriori (MAP), o qual pode ser tanto linear,
quanto ndo linear, recursivo ou nao. Freqiientemente, a maior parte das estruturas sdo bem
modeladas, mas existem componentes ou regides que sdao pobremente modeladas, entre estas
podem estar as juntas, os acoplamentos, os mancais, € outros. Onde, geralmente, existe pouca
confianga nos valores iniciais dos parametros de projeto nos modelos tedricos, os métodos de

estimacdo MQ e ML sao apropriados (Arruda J. 1992).

Nas publicacdes Arruda J. (1986) e Arruda J. (1989), é proposto o ajuste ndo linear das
curvas da fun¢do de transferéncia - FRF e da resposta ao desbalanceamento. Nesses trabalhos,
observou-se, nos varios exemplos testados que, considerando as curvas das FRF em escala
logaritmica, a convergéncia dos procedimentos de pesquisa apresentavam melhoria consideravel,
envolvendo a minimizagdo da fungdo objetivo. Arruda J. (1992) mostrou que, quando a curva da
funcao de transferéncia esta em escala logaritmica, a fun¢do objetivo para os minimos quadrados,
e para o método de correlacio maxima, tém a mesma forma, conforme Figura 6.4. A funcao

objetivo para o método de minimos quadrados comum ¢ definida como:

Fy = {1 =LA -0 (6.28)

A funcido objetivo para o método de maxima correlagdo ¢ dada por:

(s} 1))
F by = ] - : m s t . |
S TRIVE) TRATA) (6.29)

Onde f,, e f; sdo os valores medido e simulado das FRF analisadas.

Da Figura 6.4, observa-se que a curva da fun¢@o objetivo em escala logaritmica ¢ muito
mais suave, do que em escala linear. Na escala linear, nota-se uma aparéncia dentada, dando
lugar a varios minimos locais. Assim, conclui-se que para melhorar a convergéncia num método
de estimacdo de parametros no ajuste de modelos estruturais, através de minimos quadrado nao
linear, deve-se iniciar o ajuste das curvas das FRF em escala logaritmica, para obter uma
convergéncia mais estavel, transferindo-se posteriormente para a escala linear nas ultimas

iteracdes, a fim de refinar a solugdo.
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Figura 6.4: Fungao objetivo para os Minimos Quadrados e para a Maxima Correlagdao em escala
linear e logaritmica.

6.8 Influéncia do Valor Inicial na Estimacao de Parametros

Segundo Duarte M. (1994), o sucesso de um procedimento de ajuste de parimetros,
baseado no modelo de erro na saida, ¢ fortemente dependente dos valores iniciais escolhidos para
os parametros. Dependendo do valor inicial da funcao de correlagdo entre as curvas de respostas
experimentais e as do modelo, o procedimento tem grandes chances de convergir para um
minimo local. Fato que foi verificado também no presente trabalho, pois nos sistemas testados,

dependendo do ponto de partida, o ponto de convergéncia nao era o mesmo dos valores exatos.

Duarte M. (1994), apresentou resultados para um modelo ndo linear de 2 graus de liberdade,
no qual utilizou o estimador MQC, chegando a conclusdo de que a convergéncia ¢ de 100%,
somente para valores iniciais cuja correlacdo inicial, em relacdo aos valores exatos dos
parametros, ¢ superior a 60%. Entre as tentativas analisadas para resolver o problema dos valores
iniciais dos parametros, para o modelo de erro na saida, estdo : introduzir amortecimento na
dire¢do de procura; procedimentos de busca unidimensional e procedimento de minimizagao sem
calculo de derivadas. Em alguns casos, evitou-se os minimos locais, mas em outros, poucas

melhorias foram conseguidas.

6.9 Algoritmo de Minimos Quadrados

O algoritmo implementado no Fortran90, cujo diagrama de fluxo encontra-se no Anexo II,
foi apresentado nos trabalhos de Arruda, J. (1987); Arruda J. (1989). No presente trabalho, o
método ¢ adequado para ajuste de curvas no dominio da freqiiéncia, seja esta devido a resposta ao

desbalanceamento, ou a fungdo de transferéncia devido a uma excita¢do aleatéria. Estas curvas
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serdo denominadas de funcdes de resposta em freqii€éncia (FRFs) e serdo utilizada para ajustar os

parametros do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, ou seja, de cada um dos componentes.

Sejam as fungdes de resposta em freqiiéncia experimentais medidas nos nos (/,...nos)
denotadas por FRF..,, ¢ as fun¢des de resposta em freqiiéncia correspondentes obtidas com o

modelo denominadas por FRF O vetor de parAmetros a serem estimados {p} com np sendo o

npx1?

nimero de pardmetros a estimar.

Definindo a fungdo objetivo escalar (F,z), que serd a soma dos quadrados das diferengas
entre as medidas experimentais e as simuladas, definida como:

F = {{FRFexp }pth N {FRF}ptxl }t [W]{{FRFEXP }ptxl - {FRF}Ptxl } (6.30)

obj

Com.

Onde: pt ¢ o numero total de pontos considerando todas as fun¢des de resposta em freqii€ncia;
[W] é a matriz de ponderagdo positiva definida de ordem pixpt; fe.(w,), f,(w,) séo as fungdes de
resposta em freqiiéncia experimental e calculada, respectivamente no nd i e na freqiiéncia wy; n é

o nimero de pontos por cada FRF.

Definindo um coeficiente qualquer Sj; da matriz de sensibilidade [S] como:

=L = pt; j=lLenp.
Sy w, o P L e (6.31)

Portanto, a matriz de sensibilidade escrita por extenso ¢:

i af](wl)/6p1 afI(a)J)/apz afz(a)I)/apnp ]
otrwry,, | | NP e )
[S] = a{p—} = eeeee eeeee esses eeees . (632)
! s (@) 0P, Of (@) p, . O (@, )/ Dy
| s (@,)/0p, & (@,)Op, - (0, )/ Py | ptvnp
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Cada coeficiente de sensibilidade ¢ calculado através de diferencas finitas definidas de acordo ao
item 6.5. O algoritmo implementado para a estimag¢do por minimos quadrados amortecidos
consiste aproximadamente dos seguintes passos:

o Calcular o Jacobiano (matriz de sensibilidade), do vetor {FRF'} para quando os

ptxl >

pardmetros a estimar {p} _ tomam o valor correspondente 4 k-ésima iteragdo, ou seja,

npx1

{p}*. O Jacobiano ¢ dado por:

. [olFRF},,,
SE=l—Zm ;
) [ oD} s L}z{p},‘ (6.33)

o Determinando a diregdo de procura do vetor {p} _, Otimo para a proxima iteragdo,

npx 1
usando a defini¢do de minimo para a fungdo objetivo, ou seja:
oF,, [p, 0
V) e =1 =10 (6.34)
Fy [P iy 0
Aplicando esta condi¢do na fungdo objetivo obtém-se, a equacao:
1 IST, Aap) = WY A{FRF,,, - (FRFY' }. (6.35)
Como a equagdo 6.35 geralmente ¢ sobre determinada, ou seja, pt > np, para resolve-la,
utilizaremos a definigdo de inversa generalizada ou pseudoinversa([ ]"), definida através da

decomposicao em valores singulares. Obtém-se a dire¢ao de procura {Ap}k definida como:

(apy' =1 Isk ] w1 {iFrr,, - (rrEY . (636)
Onde o {Ap}"* obtido sera de norma minima;
. Calculando o proximo vetor dos pardmetros estimados { p}k” , que sera definido em
fungdo de {p}* e {4p}" como:
(P} ={p} +aiap}". (6.37)
Na equagdo 6.37, deve-se determinar o valor de « através de um método de procura

unidimensional ao longo de uma linha reta. Neste caso, foi utilizado o método de Coggin

que ndo usa derivada da fungdo. A procura linear com sucesso tem que satisfazer que

Fk+1 < Fk .

obj obj »
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o Se a procura linear nio obtiver sucesso, a matriz de sensibilidade [S]* para iteragio k-
ésima ¢ modificada, introduzindo-se um fator de amortecimento A, e redefinindo a matriz

de sensibilidade pela relagdo:
[ST =[s]" + lo]". (6.38)

onde [Q]" ¢ uma matriz diagonal definida como:

o) = aiagllsy Vst )" 0, = [S5% . i teap. (6.39)

O valor de A ¢ incrementado até obter uma condigdo na qual F,," < Fy, ;

o O processo iterativo continuard até conseguir satisfazer as condi¢des de convergéncia

do processo de estimacao de parametros.

Algumas caracteristicas do processo de iteragdo, ndo comentadas nos paragrafos anteriores,

= As FRF podem ser trabalhadas em escala linear (FRF) e logaritmica
(Log,,(FRF), 20* Log , (FRF));
= E utilizada uma fungdio de penalizagdo externa, para as restricdes de desigualdade

impostas nos parimetros a estimar(min < p, < max), definida como:

F, =F, +wmax—p,)’, se:p, >max;
N2 . . (6.40)
F, =F, +wp,—min)",  se:p, <min.
Com o coeficiente de penalizagio w=10".
6.10 Simulacoes de Estimaciao de Parametros
0,2 0,2
=2y =0ty
0,1, 0,2 02 , 02 , 025, 02 | 02 0,2 , 0,1
I |
. . Y, %
0,45 -1~ 0,10 0,28 0,45
/l M ? /’ ? 5 Mancal
anca
Mancal . Mancal e externo
externo interno Acoplamento . ]
Disco 1 interno Disco 2

Figura 6.5: Sistema mecanico Rotor-Acoplamento-Mancal [Dimensdes geométricas em m].
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Serdo apresentados agora exemplos de ajuste de parametros do sistema apresentado na
Figura 6.5, para duas condicdes de testes: o primeiro utilizando a resposta ao desbalanceamento e
o segundo utilizando a funcdo de transferéncia devido a uma excitagdo aleatéria. O ajuste sera

realizado utilizando o programa implementado em Fortran90, denominado EST-PARAM.mdp.

A Tabela 6.1, apresenta os dados correspondentes as caracteristicas fisicas e dinamicas dos
diferentes componentes do sistema mecanico indicados na Figura 6.2.

Tabela 6.1: Propriedades fisicas e dinamicas dos componentes mecanicos do sistema simulado.

DISCOS EIXOS
Discol: Disco2: Densidade 7800 kg/m3 , Mod. Elasticidade 2*10""N/m?,
Densidade 7800kg/m3 Densidade 7800kg/m3 Coef. de Poisson 0,3 , Fat. de Cisalhamento 0,9
MANCAIS EXTERNOS MANCAIS INTERNOS
Rigidez: Rigidez:
; kx=10°N/m, ky, =0, k,, =15*10"N/m, k=0 ; kxy =10'N/m, ky, =0, k;, =15*10°N/m, k,x =0
Amortecimento: Amortecimento:
Cxx =5*10°Ns/m, Cx, =0, €, =8*10°Ns/m, €, =0 Cxx =10°Ns/m, ¢y, =0, ¢, =10°Ns/m, €, =0
Rigidez: Rigidez:
5 ki =10"N/m, ky, =0, k;; =10"N/m, k=0 ) kxy =10"N/m, ky; =0, kz; =15*10°N/m, k=0
Amortecimento: Amortecimento:
Cix =10°Ns/m, Ciz =0, Czz=10°Ns/m, Czy=0 Cix =10°Ns/m, iz =0, Czz=11*10°Ns/m, Cz¢ =0
ACOPLAMENTO(Kramer) ACOPLAMENTO (Nelson e Crandall)
Densidade 7800kg/m’ Densidade 7800kg/m’
Rigidez rotacional 13579.1*10° Nm/rad Rigidez: Rotacional 13579.1*10* Nm/rad; Translacional 1.2*10° N/m
Amortecimento rotacional 11.3 Nms/rad Amortecimento: Rotacional 11.3 Nms/rad; Translacional 11.3 Ns/m

6.10.1 Resposta ao Desbalanceamento

Os modelos fisicos através do método de elementos finitos, do sistema da Figura 6.5, para
cada um dos cinco modelos propostos, desenvolvidos para os acoplamentos flexiveis neste

trabalho, sdo apresentados na Figura 6.6.

Definicao da FRF Experimental: Calculamos as fungdes de resposta ao desbalanceamento
(FRDs) na posicdo do acoplamento (gdl: 17:X,18:Z,19:2,20:), considerando para o
acoplamento o modelo com mais graus de liberdade(8) e mais parametros (4), que
corresponderia ao 2do modelo definido por Nelson e Crandall, considerando um
desbalanceamento da ordem de 0.00189 kgm no Discol e a 0° do eixo Z . Uma vez obtida a
resposta teodrica, definimos as fungdes de resposta ao desbalanceamento experimentais

simuladas (FRDs..,), calculadas de acordo com a equacdo 6.41, que considera a formulacdo
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do ruido de acordo com Dos Santos J., Ferraz F. (2001). Cada ponto das FRDs

experimentais simuladas ¢ definida como:

Zf” nxBe *rand[- 1,1]. (6.41)

Jo =0 1. * ﬂ"O*rand[ LI+ 100

Onde: rand[-1,1] representa um nimero aleatdrio entre —1 e +1; f, € a componente i-ésima

Si

da resposta ao desbalanceamento estimada teoricamente a partir do programa de MEF; f,

¢ a componente i-ésima da FRD,.,; n ¢ o nimero de pontos que cada FRD contém; 3, € o

fator que considera o erro aleatorio(10%); fs € o fator que considera o erro sistematico
(1%).
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Figura 6.6: Modelos Fisicos do sistema da Figura 6.5

Utilizando as FRDs., assim definidas, sdo ajustados cada um dos modelos definidos na
Figura 6.6. Os parametros a serem ajustados correspondem aos do acoplamento, nos modelos que

o consideram através de parametros de rigidez e amortecimento. Nos modelos que o consideram
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como componente rigido, serao ajustados os parametros de rigidez e amortecimento do mancal

interno mais proximo ao acoplamento. Utilizamos para isso, o método de estimagdo de

parametros ndo linear de Minimos Quadrados Modificado Restrito, conhecido como Algoritmo

de Levenberg-Marquart.

Os casos considerados foram 2:

o 1% Caso: Usamos a FRD correspondente a 1gd/(17:X do n6 5), na faixa de rotagio de
2000 a 3000 rpm. Ajustamos os 5 modelos do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal com
as seguintes consideragdes: O 1° e 2° modelo de Nelson e Crandall, e 2° modelo de Kramer
foram ajustados em fun¢ao dos parametros de rigidez e amortecimento do acoplamento; O
modelo de corpo Rigido e o 1° modelo de Kramer, em fungéo dos pardmetros de rigidez e
amortecimento do mancal interno 1. Com a Unica restri¢do de que os parametros ajustados
sejam positivos e o ponto de partida para o caso dos parametros do acoplamento, sejam
50% menores daqueles usados para gerar a curva experimental (simulada). No caso dos
parametros do mancal interno 1, s3o utilizados os parametros usados para definir a curva
experimental. Os resultados obtidos em cada processo de ajuste de curvas (estimagdo de
parametros), sdo descritos nas Tabelas 6.2 e 6.3. As curvas ajustadas sdo apresentadas na
Figura 6.7. Os valores esperados sdo os da Tabela 6.1.

o 22, Caso: Usamos as FRDs correspondentes aos 4gdls.(17:X,18:Z,19:,20: 5 do no 5).
A faixa de rotacdo considerada, os parametros estimados para cada um dos 5 modelos, a
restricdo dos parametros estimados e o ponto de partida, foram as mesmas considerados
para o 1° caso. Da mesma forma, os resultados obtidos em cada processo de estimagio, sdo

descritos nas tabelas Tabela 6.2 e 6.3. As curvas ajustadas sdo apresentadas nas Figuras 6.8

e 6.9.

Tabela 6.2: Resultado do ajuste de curvas para 3 modelos do sistema, considerando a FRF em

lgdl e em 4gdis.
Parametro 2 KRAMER 1 NELSON e CRANDALL | 2 NELSON e CRANDALL
Valor inicial 1 gdl 4 gdls 1 gdl 4 gdlis 1 gdl 4 gdls
Kt 0.60E+6 - ---| 97946.98E+4 35221.000 | 186206.031 | 139351.4E+4
Kr | 0.678955E+9| 135541.3E+4 | 133781.6E+4 | 135562.9E+4 | 136214.0E+4 | 135870.0E+4 | 133782.3E+4
Cr 0.565E-2 - -—- - - 545.969 .00304427
Cr 0.565E+4 10711.503 .000 - .00000003 .0000000
# Iteracoes 16 13 19 23 42 18
Erro (%) 3.417 9.142 3.421 10.580 3.442 9.142
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Tabela 6.3: Resultado do ajuste de curvas para os 2 modelos do sistema considerando a FRD em
lgdl e em 4gdis.

Parimetro RIGIDO 1 KRAMER
Valor inicial 1 gdl 4 gdlis 1 gdl 4 gdlis
Kxx 01.00e+04 4923.007 4974.049 20495.451 20307.429
K,y 01.00E-+04 4820.281 5451.157 20675.815 21274.493
Cxx 01.00E+00 1.425 419 .000 1.926
Cyz 01.00E+00 .000 1.795 1.655 2.837
# Iteracoes 66 17 23 58
Erro (%) 10.450 167.230 22.176 122.271

RESPOSTA ao DESBALANCEAMENTO (gdl:17)
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2000 2100 2200 2300 2400 2500 2600 2700 2800 2900
Rotagdo (rpm)
o Medido o Rigido Kramerl Kramer2 X Nelson_Crandalll X Nelson_Crandall2

Figura 6.7: Curva de translag@o ajustadas para os 5 modelos do sistema, considerando 1gd!.

RESPOSTA ao DESBALANCEAMENTO (gdlis. :17,18)
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Nimero de ponto das FRDs

o Medido o Rigido Kramerl Kramer2 X Nelson_Crandalll X Nelson Crandall2

Figura 6.8: Curvas de translagdo ajustadas para os 5 modelos do sistema, considerando 4gdls.
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RESPOSTA ao DESBALANCEAMENTO (gdls. :19,20)
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Figura 6.9: Curvas dos graus de flexdo ajustadas para os 5 modelos do sistema, considerando
4gdl.
Dos resultados obtidos no ajuste das funcdes de resposta ao desbalanceamento (FRDs)
pode-se levantar as seguintes observagoes:
o Mesmo sendo a curva assumida como experimental construida usando o 2° Modelo de
Nelson e Crandall, no processo de estimacdo de parametros do acoplamento, os casos
analisados para 1 gd/ e 4 gdls ndo convergiram para os valores utilizados na defini¢dao da
curva experimental, a exce¢do da rigidez rotacional kg, com um erro até de 1.5%
aproximadamente. Porém, os erros de ajuste descritos na Tabela 6.2, sao menores do que
para os demais modelos, igualando-se apenas ao erro do 2° modelo de Kramer.
. Das Figuras 6.7, 6.8 e 6.9 pode-se afirmar que o ajuste ¢ obtido com sucesso para os 5
modelos propostos no trabalho, com a diferenca de que alguns modelos sdo melhor
ajustados do que outros. Neste sentido, os melhor ajustados correspondem aos modelos 1°,
2?2 de Nelson e Crandall, e o 2° de Kramer, como ¢ verificado através dos valores dos erros
de ajuste final, descritos nas Tabelas 6.2 ¢ 6.3. E interessante ressaltar que alguns dos
pardmetros ajustados convergiram para valores nulos, para o 2° modelo de Nelson e
Crandall e para o 2° modelo de Kramer, o que sugere que os graus de liberdade
considerados no ajuste sao pouco influenciados por estes parametros. Tal fato nos leva a

concluir que, no processo de estimagdo de pardmetros dos sistemas mecanicos, ¢ necessaria
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a elaboragdo do calculo da sensibilidade paramétrica para a escolha das FRFs a serem

utilizadas na estima¢@o de um determinado parametro.

6.10.2 Funcao de Transferéncia

Utilizaremos o mesmo sistema da Figura 6.5, cujas propriedades fisicas sdo as mesmas da

Tabela 6.1. O modelo fisico do sistema sob excitag¢do aleatoria € apresentado pela Figura 6.10.
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Figura 6.10: Modelos Fisicos do sistema da Figura 6.2 para excitagdo aleatdria

A funcdo de transferéncia (FRF) experimental, neste caso, ¢ definida em forma similar ao

exemplo do desbalanceamento. Utilizamos o modelo do sistema correspondente ao 2° modelo de
Nelson e Crandall, e assumimos uma for¢a de excitacdo aleatéria (com @ € [12000rpm |,
18000rpm] e Aw=60.0rpm) atuando no grau de liberdade 33:X (n6 9). Determina-se as funcdes de

transferéncia (inertancia : mm/ssz) nos graus de liberdade 13:X, 14:Z, 17:X, 18:Z, com o sistema
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girando a 2000 rpm. Estas func¢des de transferéncia serdo poluidas através da mesma equacao

6.41 (erro aleatdrio 10%, erro sistemdtico 1%), usada para o desbalanceamento.

Neste caso, utilizando simultaneamente as fungdes de transferéncia (experimentais
simuladas) destes 4 gdls, foram ajustados cada um dos modelos do sistema, definidos na Figura

6.10. O ajuste foi realizada através do programa EST-PARAM.mdp (Anexo II).

Para os 1° e 2° modelos de Nelson Crandall, ¢ o 2° modelo de Kramer, os pardmetros
estimados foram os 4 pardmetros do mancal hidrodindmico 2 (kxy, kzz, Cxx, €zz), € 0s 4 pardmetros
do acoplamento (kr, kr, cr, cr). Sendo que o ponto de partida inicial foi 50% dos valores
utilizados para definir a resposta experimental. Os resultados destes ajuste sdo apresentadas na

Tabela 6.4.

Também, foram ajustados o 1° modelo de Kramer, e o modelo de disco rigido do sistema.
Nestes casos, os parametros estimados foram os 4 parametros do mancal hidrodinamico 2(kyy, k2,
Cxx, Czz), € 08 4 pardmetros do mancal hidrodindmico 3(kyy, kzz, Cxx, €zz). O ponto de partida inicial
neste caso, consiste dos valores utilizados para definir a resposta experimental. Os resultados

destes ajustes sdo apresentados na Tabela 6.5.

Tabela 6.4: Resultado do ajuste de 3 modelos do sistema usando as fungdes de transferéncia para

4gdls.
Parametro 2 KRAMER 1 NELSON e CRANDALL | 2 NELSON e CRANDALL
Valor inicial gdls: 13,14,17,18 gdls: 13,14,17,18 4 gdis: 13,14,17,18
kyx 5000.00D+00 63435.65D-01 38765.58D+00 14831.94D+00
fezz 5000.00D+00 13679.81D+00 16704.91D+00 67798.36D+00
Cxx 0.50D+00 7.07D-01 16.33D+00 11.11D+00
czz 0.50D+00 1.26D+00 10.06D+00 2.36D+00
ky 600000.00D-+00 - 784824.68D+00 253676.54D+00
kr 678955.00D+03 678954.977D+03 678959.25495D+03 678953.00381D+03
cr 565.00D-05 - - 19.82D-01
Cr 565000.00D-02 759408.03D-01 -—- 226815.38D-01
# Funcoes Avaliadas 221 72 153
# Iteracoes 15 3 8
Erro (%) 51.520 59.870 72.485
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Tabela 6.5: Resultado do ajuste de 2 modelos do sistema usando as fungdes de transferéncia para

4gdls.
Parimetro RIGIDO 1 KRAMER
Valor inicial 4 gdis: 13,14,17,18 4 gdis: 13,14,17,18
kyx 10000.00D+00 275344.2D+01 68388.85D-01
kyy 10000.00D+00 269825.4D+01 18458.79D+00
Cxx 1.00D+00 35.56D+00 10.00D+00
Czz 1.00D+00 59.20D+00 3.52D+00
kxx 10000.00D+00 39766.93D-01 38910.56D-01
kzz 15000.00D+00 36663.32D+00 25219.73D+00
Cxx 1.00D+00 5.91D-01 1.21D-01
Czz 1.10D+00 45.17D+00 7.67D-01
# Funcbes Avaliadas 148 504
# Iteracoes 8 23
Erro (%) 999.703 114.567

As curvas resultantes do processo de ajuste das 4 funcdes de transferéncia experimentais

(simuladas), sdo apresentadas graficamente através das Figuras 6.11 e 6.12.
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o Medido o Rigido Kramerl Kramer?2 X Nelson Crandalll % Nelson_Crandall2

Figura 6.11: Curvas das fungdes de transferéncia dos graus de liberdade (gdls: 13:X, 14:7)
ajustadas, para os 5 modelos do sistema em 2000rpm.
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FUNCAO de TRANSFERENCIA (gdls :17,18)

Direcao X,Z: (mm/s*2/N)

1 21 41 61 81 101 121 141 161 181
Numero de Pontos ®[12000 , 18000], Aw=60 (rpm)
o Medido o Rigido Kramerl Kramer2 X Nelson_Crandalll % Nelson Crandall2

Figura 6.12: Curvas das funcdes de transferéncia dos graus de liberdade (gdis: 17:X, 18:Z),
ajustadas para os 5 modelos do sistema em 2000rpm.
Dos resultados obtidos no ajuste das fungdes de transferéncia, observou-se os seguintes
casos:
o Mesmo sendo a curva assumida como experimental construida usando o 2° Modelo de
Nelson e Crandall, no processo de estimag¢do de pardmetros do acoplamento, estes nao
convergiram para os valores utilizados na definicdo da curva experimental. Porém, dos
erros de ajuste descritos na Tabela 6.4, os erros do 2° modelo de Kramer e do 1° modelo de
Nelson e Crandall s3o menores que para os demais modelos.
. Das Figuras 6.11 e 6.12 pode-se afirmar que o ajuste ¢ alcangado com sucesso para os
5 modelos propostos no trabalho, em certas regides, com a diferenca de que alguns sdo
melhor ajustados que os demais. Os modelos que se ajustaram melhor correspondem aos
modelos 1° e 2° de Nelson e Crandall e o 2° de Kramer, como ¢ verificado através dos
valores dos erros de ajuste final descritos na tabelas 6.4 e 6.5. Fato este também observado
para o caso do ajuste da FRF devido ao desbalanceamento. Tal fato implica em que as
FRFs escolhidas para o ajuste sdo mais sensiveis a estes modelos, do que ao 1° modelo de

Kramer e ao modelo de disco rigido.
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Capitulo 7

Analises Experimentais

Este capitulo, certamente, ¢ a parte mais importante do trabalho, onde pretende-se verificar
a modelagem simplificada através do método de elementos finitos, proposta no capitulo 4, para
os acoplamentos flexiveis nos sistemas mecanicos. A implementagdo experimental foi possivel
gracas a disponibilidade de uma bancada de testes, que apresenta caracteristicas construtivas que
flexibilizam diversos tipos de montagens, seja em relagdo a configuracao da fundagdo ou em
relacdo a configuragdo do rotor(mancais, eixos, suportes dos sensores). A constru¢do da bancada

esta baseada no trabalho de Dedini F., Cavalca K. (1992) e Dedini F. (1993).

Inicia-se com a descri¢do da bancada de teste e da montagem experimental a ser utilizada
no presente trabalho. A seguir, faz-se a analise modal da fundacdo numa montagem flexivel e,
finalmente, na montagem rigida, que sera a utilizada no trabalho, com o propdsito de caracterizar
a fundagdo, em relacdo a suas freqiiéncias naturais mais baixas. Da mesma forma se faz a analise
modal das estruturas de suporte dos mancais, € do motor elétrico com sua estrutura de suporte. O
proposito foi estabelecer uma faixa de andlise para os testes, dentro da qual estes componentes
devem apresentar um comportamento praticamente rigido. Fez-se, também, a analise modal dos
componentes do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, na condicdo livre-livre dos seguintes
conjuntos: eixos, eixos com massa dos discos, eixos com massa dos discos e acoplamento. O
proposito de tais andlises foi ajustar os parametros desconhecidos dos mesmos e, dessa forma,
reduzir o nimero de varidveis desconhecidas do sistema. Finalmente, serdo apresentados os
resultados dos ajustes dos modelos propostos do sistema, nas condi¢des de operacdo, sejam estes
sob desbalanceamento residual ou sob excitacdo aleatdria por meio de um “Shaker”. Para ambas
condigdes de operagao, foram utilizadas 2 tipos de acoplamentos flexiveis: o Vulkan Tormin L-

3R e 0 Vulkan Tormin L-1NZ.
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7.1 Configuracio da Bancada Experimental

A configuragdo da bancada utilizada no presente trabalho ¢ apresentada na Figura 7.1,
composta por:

¢ Um motor elétrico de acionamento do sistema(marca WEG, trifasico, 3kWatt, 3465rpm);

e Um acoplamento de Neoprene entre o motor ¢ o sistema Rotor-Acoplamento-Mancal,
(detalhes construtivos no Apéndice A);

e Quatro mancais hidrodinamicos, detalhes construtivos em Dedini F. (1993);

e Duas massas ou discos rigidos;

e Dois eixos de aco supostamente colineares;

e Um acoplamento flexivel entre os eixos (Vulkan Tormin L-3R, Vulkan Tormin L-1NZ);

e Uma base metalica ou suporte do rotor, detalhes construtivos em Dedini F. (1993);

¢ Uma fundag¢do de concreto (Mesa de concreto, espuma, molas, pilares de concreto).

Mancal
idrodinamico 4

‘Base Metalica
w» Rigida
e
1Y
Disco2
A -aAﬁOPLAM_ENT.S}_ _'-“""'--__*—:-I-

o p -

.I / S e
| Mesa de €oncreto

i - - -
L - - o

Espuma de baixa densidade

S s

Figura 7.1: Configuragdo da bancada de Teste Experimental.
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A seguir, apresenta-se a analise modal de alguns dos componentes da bancada de teste da
Figura 7.1, com a finalidade de determinar as freqiiéncias naturais mais baixas dos mesmos, a fim
de determinar a faixa de andlise na qual ditos componentes ndo irdo influenciar a resposta do
sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, analisado. O sistema de aquisi¢do e processamento dos
sinais, foi realizado através de um programa implementado no software LabVIEW® 5.0. Isto pela
versatilidade desta linguagem, seja no controle como no processamento dos sinais aquisitados e,

principalmente, pela disponibilidade de mais canais, do que nos analisadores tradicionais.

7.1.1 Fundacao de Concreto e a Base Metalica

A bancada de teste, conforme mencionado anteriormente, apresenta caracteristicas
construtivas que permitem a montagem de uma fundagdo flexivel, na qual a base metalica esta
unida a mesa de concreto através de 10 molas(5 por lado), conforme a Figura 7.2. Esta montagem
foi utilizada no trabalho de Cavalcante P. (2001). A analise modal desta montagem foi realizada
com as seguintes caracteristicas: excitagdo na dire¢ao vertical no no 25, respostas medidas tanto
na direcdo horizontal quanto na vertical ao longo da descretizagdo feita no trabalho de
Cavalcante P. (2001). O conjunto dos resultados selecionados, por apresentarem maiores

amplitudes de vibracado, sdo apresentados na Figura 7.3.

Figura 7.2: Fundagao Flexivel excitada verticalmente, respostas medidas nas dire¢des horizontal
e vertical.
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Da Figura 7.3, observa-se que a primeira freqliéncia natural de flexdo, para esta

configuracdo da fundagdo, ¢ aproximadamente de 35.16Hz.
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Figura 7.3: Fungdes de transferéncia (inertdncia) e de coeréncia em freqiiéncia da fundagdo
flexivel excitada verticalmente.

Uma configuracdo da fundagdo muito menos flexivel do que a anterior, ¢ obtida ao
substituir as 10 molas helicoidais por 10 elementos cilindricos vazados de ago e cuja distribuicao

¢ mostrada na Figura 7.4.

Figura 7.4: Fundacao rigida excitada verticalmente, respostas medidas nas dire¢des horizontal e
vertical.
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A andlise modal desta montagem, foi realizada com as mesmas caracteristicas (na aquisi¢ao
e no processamento dos sinais para obter a funcdo de transferéncia), do que para a fundacdo com
molas helicoidais. O conjunto dos resultados obtidos nos mesmos pontos do caso anterior, sdo

apresentados na Figura 7.5.
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Figura 7.5: Fungdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiliéncia da fundagao rigida
excitada verticalmente.

Da Figura 7.5, nota-se que a primeira freqiiéncia natural de flexao, para esta configuragdo
da fundacao, ¢ aproximadamente de 400.0Hz. Existem alguns picos bem menores em freqii€éncias
inferiores a 400.0Hz, porém muito amortecidos, pois suas amplitudes de vibragdo sdo
praticamente nulas. Portanto, com a configuracao da Figura 7.4, obtém-se uma faixa consideravel

de 0.0Hz a 350.0Hz, na qual a funda¢do pode ser considerada como uma fundagao rigida.

7.1.2 Mancais HidrodiniAmicos

No presente trabalho sdo utilizados mancais hidrodindmicos curtos do tipo cilindrico, cuja
caixa ¢ feita de aluminio e o interior de cobre, a folga radial dos mesmos ¢ de 160.0 microns, a
largura da superficie de deslizamento ¢ 20.0mm e o diametro interno ¢ de 31.0mm. O dleo de

lubrificacdo dos mancais ¢ do tipo AWS 22, e o fornecimento de 6leo no sistema ¢ feito por meio
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de uma bomba dosadora de quatro canais (2 de alimentagdo e 2 de retorno), com uma vazao
varidvel entre 0.0 e 6.0 litros/hora. Para conseguir uma alimenta¢do mais uniforme do 6leo, foram
instalados dois dispositivos similares a chamineias de equilibrio em cada circuito de alimentagao,

conforme apresentada na Figura 7.1.

Na Figura 7.6 ¢ apresentado a montagem das caixas dos 4 mancais hidrodindmicos e sua
distribui¢do na fundagdo rigida (a montagem ¢ baseado no principio de 4 barras, Dedini F. 1993).
Além disso, ¢ mostrado nessa figura a montagem realizada como o proposito de se realizar a
analise modal das caixas dos mancais montados, para determinar a menor freqiiéncia natural das
mesmas. A andlise modal realizada consiste em aplicar uma excitacdo na direcdo vertical, em
cada um dos mancais, conforme apresenta a Figura 7.6. As respostas foram medidas no mesmo
mancal excitado, nos outros mancais e na fundagdo rigida. Isto foi realizada para cada um dos

mancais hidrodindmicos, sendo que, as melhores fung¢des de transferéncia, corresponderam as

posicdes proximas do ponto de excitagdo, ou seja, do mancal excitado.

\II[

Figura 7.6: Montagem e dlstrlbulgao dos mancais hldrodmamlcos na fundagao rigida.

Dos resultados obtidos da analise modal das caixas dos mancais, selecionou-se aqueles que
deram as freqiiéncias naturais mais baixas e que corresponderam ao mancal 3. As funcdes de
transferéncia(inertancia) e de coeréncia selecionadas relativas ao mancal 3, sdo apresentadas na

Figura 7.7. Observa-se desta figura, que a primeira freqiiéncia natural da caixa ¢
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aproximadamente de 241.70Hz, o que restringird a faixa de analise do sistema, pois a faixa na

qual, a caixa do mancal comporta-se como rigida serd inferior a 200.0Hz.
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Figura 7.7: Fungdes de transferéncia(inertdncia) e de coeréncia em freqiiéncia da caixa dos

mancais.

7.1.3 Montagem do Motor Elétrico de Acionamento
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A Figura 7.8, apresenta a montagem do motor elétrico que acionara o sistema Rotor-
Acoplamento-Mancal. Também apresenta a montagem realizada com o propoésito de realizar a
analise modal deste componente do sistema. Na anélise modal do motor elétrico, a excitagdo foi
na direcdo vertical como apresenta a figura, e as respostas (aceleragdes) foram medidas em:
“driving point”, eixo do motor, carcaca do motor proxima da excitacao, base metalica que suporta
o motor. Das funcdes de transferéncia obtidas, foram selecionadas aquelas correspondentes ao
“driving point” e ao eixo do motor, pois apresentaram as freqiiéncias naturais mais baixas e

amplitudes de vibracdo maiores, em relagdo as outras posi¢oes de medi¢do do motor.

7.1.4 Eixos e Massas

O sistema Rotor-Acoplamento-Mancal da montagem experimental, ¢ composto por 2
eixos e duas massas ou discos rigidos. Algumas das propriedades fisicas dos mesmos nio sio
conhecidas, ¢ outras mesmo sendo conhecidas a partir de tabelas, ndo sdo exatas por se tratarem
de valores médios, obtidos por procedimentos estatisticos a partir de corpos de prova, motivo
pelo qual terdo que ser ajustados conforme apresentado nos trabalhos de Ccasa J. (1999) e Jacon

F. (2000), ou seja, através da andlise modal na condicao livre-livre para cada componente.
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Figura 7.9: Eixol: descricdo geométrica, montagem livre-livre (andlise modal), descricio MEF.

¢ O Eixol ¢ feito de um aco comum (utilizado nas impressoras matriciais) com acabamento
superficial do tipo H9, cujas dimensdes geométricas sdo indicadas na Figura 7.9. A massa ¢ de
430.0gr e a densidade especifica ¢ de 7759.255kg/m’. As propriedades fisicas do material deste
eixo, que ndo sdo conhecidas, mas que podem ser assumidas da literatura para os acos, sdo o
coeficiente de Poisson igual a 0.30 ¢ o fator de cisalhamento igual a 0.90, pois estes valores

variam muito pouco de um tipo de aco para o outro. Para a descri¢ao completa do Eixol, através
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do método de elementos finitos (MEF) precisa-se ainda dos seguintes parametros: elasticidade
transversal do material do eixo (E), coeficientes de amortecimento proporcional estrutural
viscoso (¢, g-m). Com o propoésito de determinar estes pardmetros desconhecidos, foi realizada a

analise modal do Eixol numa montagem conforme mostrado na Figura 7.9.

A Figura 7.10, apresenta as func¢des de transferéncia e de coeréncia experimentais, obtidas
através da analise modal realizada no Eixol (forga de excitagdo no grau de liberdade 6). Algumas
destas funcdes de transferéncia, foram utilizadas no processo de estimag¢do dos pardmetros

desconhecidos do Eixol.
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Figura 7.10: Fungoes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqii€ncia da analise modal
do Eixol na condig¢ao livre-livre.
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A Figura 7.11, apresenta o resultado grafico do processo de ajuste das funcdes de
transferéncia nos graus de liberdade 6 e 10, que nos permitiram estimar os valores dos parametros
desconhecidos para o Eixol. Os resultados do processo de estimagdo de parametros fisicos do
Eixol, sdo apresentados na Tabela 7.1.

Tabela 7.1: Parametros estimados para o Eixol

Eixol
Parametro a Estimar | Fator de amortecimento ¢, | Fator de amortecimento ¢.,, | Mddulo de elasticidade £
Valor estimado 28.030%10° 15.742 1.892%10" N/m*
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FUNCAO de TRANSFERENCIA:H1(H6,6 ; H10,6) - EIXO 1
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Figura 7.11: Resultado do processo de estimagdo de parametros do Eixol.

¢ O Discol ou disco rigido ¢ feito de um aco 1020 e tem uma massa de 2344.8gr, cujas
dimensdes geométricas sdo indicadas na Figura 7.12. Nos dois lados do disco a uma distancia de
3.20cm do centro do disco, existem 24 furos de rosca M2.5, que servem como pontos fixacao
para a aplicacdo de massas de calibracio ou de desbalanceamento do rotor. A densidade
especifica ¢ a propriedade fisica do material deste disco, que ¢ utilizada na descrigao do Discol
através do MEF, cujo valor ¢ inexato, devido a imprecisdo na determinagdo do volume do
mesmo. Com o proposito de estimar o valor desse parametro do Discol, foi realizada a analise

modal do conjunto Eixol e Discol de acordo a Figura 7.12.
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Figura 7.12: Sistema Eixol-Discol: descricdo geométrica, montagem livre-livre (analise modal),
descricao por MEF.
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A Figura 7.13, apresenta as funcdes de transferéncia e de coeréncia experimentais, obtidas
através da andlise modal realizada no sistema Eixol-Discol(excitagdo no grau de liberdade 6).
As fungdes de transferéncia nos graus de liberdade 6 e 30, foram utilizadas no processo de
estimacdo da densidade especifica do Discol. Entretanto, a Figura 7.14 apresenta o resultado do

processo de ajuste que nos permitiu estimar o valor da densidade especifica do Discol.
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Figura 7.13: Fung¢des de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da analise modal
do sistema Eixol-Discol, na condigdo livre-livre.
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Figura 7.14: Resultado do processo de estimagdo da densidade especifica do Discol.
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Além disso, O resultado do processo de ajuste do parametro fisico do Discol ¢ apresentada
na Tabela 7.2.

Tabela 7.2: Pardmetro estimado para o Discol

Eixo1-Discol
Parametro a Estimar Densidade especifica do Discol
Valor estimado 6047.449kg/m’

¢ O Eixo2 ¢ do mesmo material que o Eixol e com acabamento superficial do tipo H9, cujas
dimensdes geométricas sdao indicadas na Figura 7.15. A massa ¢ de 430.8gr, a densidade
especifica ¢ de 7759.255kg/m’. As propriedades fisicas assumidas para o Eixol também sdo
assumidas para o Eixo2(coeficiente de Poisson, fator de cisalhamento). Analogamente ao caso do
Eixol, foi realizada a analise modal do Eixo2 de acordo a Figura 7.15, para estimar os valores da
elasticidade transversal £ e dos coeficientes g.x, ¢., do amortecimento proporcional estrutural

viscoso do material do Eixo2.

Eixvod 12nmm
* 430 >

91 875mm_,_ 91.8F5mm 61 Z5me 61 25mm 6125y, 38 50me, 3400

Ry

Tl Lk

-~ oo ,njolele
- . B b 2 3 d 5 6 7 3

| - 4 4 4 1‘
. o _ Ros Ry iRy Fzg

Figura 7.15: Eixo2: descricdo geométrica, montagem livre-livre(analise modal), descricao por

MEF.
A Figura 7.16 apresenta as func¢des de transferéncia e de coeréncia experimentais, obtidas
através da analise modal realizada no Eixo2. As fungdes de transferéncia nos graus de liberdade

26 e 6, foram utilizadas no processo de estimagao dos parametros desconhecidos do Eixo2.

Entretanto, a Figura 7.17 apresenta o resultado grafico do processo de ajuste, que nos
permitiram estimar os valores da elasticidade transversal £ ¢ dos coeficientes ¢, ¢.. do

amortecimento proporcional estrutural viscoso para o Eixo2.
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Figura 7.16: Fungdes

de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da analise modal

do Eix02, na condicao livre-livre.
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Figura 7.17: Resultado do processo de estimagao dos pardmetros do Eixo2.

Os resultados do processo de estimagdo dos parametros fisicos do Eixo2, ¢ apresentado na

Tabela 7.3.

Tabela 7. 3: Parametros estimados para o Eixo2

Eixo2

Parametro a Estimar

Moédulo de elasticidade £

Fator de amortecimento g.;

Fator de amortecimento ¢.,,

Valor estimado

17.949%107°

15.640

1.981*10" N/mm?
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¢ O Disco2 ou disco rigido ¢ do mesmo material e dimensdes geométricas que o Discol.
Conforme apresentado na Figura 7.18, apresenta uma massa de 2339.2gr. Este disco permite a
calibracdo ou desbalanceamento do rotor, através dos mesmos detalhes geométricos do que o
Discol. Analogamente ao caso do Discol, a densidade especifica desta massa tem que ser
corrigida, pelos mesmos motivos citados anteriormente. Com este proposito, foi realizada a

analise modal do sistema Eixo2 e Disco2 de acordo a Figura 7.18.
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Figura 7.18: Sistema Eixo2-Massa2: descri¢ao geométrica, montagem livre-livre (andlise modal),
descricao por MEF.

176 9_Estimﬂdl:lr H1: (mfs~2)/N| Ei)(|:|2+Disc:|:|2| gdl - D&

B F.j‘xt Al \W ] 2l - 30
Dawﬂw w

0.1 -

0.0-

0.0, 1 1 1 1 1 1 1 1 1 -I
0.0 50.0 100.0 150.0 200.0 250.0 300.0 350.0 400.0 450.0 500.0

[Cursorn |i5.07 |og | B

1 onCeeréncia: [1 g%
. = T v W""‘T’ T iy
0.80- T F

0.60-

0.40-
0.20-

0.00- | 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0.0 50.0 100.0 150.0 200.0 250.0 300.0 350.0 400.0 A50.0 500.0

Figura 7.19: Fungdes de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da analise modal
do sistema Eix02-Disco2, na condigdo livre-livre.
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A Figura 7.19, apresenta as funcdes de transferéncia e de coeréncia experimentais, obtidas
através da analise modal realizada no sistema Eixo2-Disco2. As funcdes de transferéncia
correspondentes aos graus de liberdade 6 e 30, foram utilizadas no processo de estimacgdo da

densidade especifica do Disco2.

Entretanto, a Figura 7.20 apresenta o resultado grafico do processo de ajuste, que nos

permitiram estimar o valor da densidade especifica do Disco2.
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Figura 7.20: Resultado do processo de estimagdo da densidade especifica do Disco2.

Além disso, o resultado do processo de estimacdo do parametro fisico do Disco2 ¢
apresentado na Tabela 7.4.

Tabela 7.4: Parametro estimado para o Disco2

Fixn2-Disca?
Parametro a Estimar | Densidade especifica do Disco2
Valor estimado 6559.021kg/m’

Nos processos de estimacao dos parametros desconhecidos, de cada um dos discos e eixos
do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, as mesmas grandezas para ambos o0s eixos,
convergiram para valores ndo muito diferentes. O mesmo aconteceu para a grandeza dos discos.
Entretanto, como os programas PROGRA-Ml.mdp e EST-PARAM.mdp consideram
elementos de eixos e discos do mesmo material com as mesmas propriedades fisicas, foram
assumidos valores médios dos estimados como valores verdadeiros, os quais sdo descritos na

Tabela 7.5.
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Tabela 7.5: Valores Médios dos parametros estimados

Eixos Discos ou Massas
Parametros Valores Médios Parametro Valor Médio
Mbédulo de Elasticidade 1.936%10"'N/m’
Amortecimento Proporcional (g;) |22.989%10°% Densidade especifica |6303.235kg/m’
Amortecimento Proporcional (g,,) | 15.691

7.1.5 Acoplamento entre o Motor e o Sistema Rotor-Acoplamento-Mancal
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Figura 7.21: Anélise modal do Acoplamentol (livre-livre), descrigadopor MEF.
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O Acoplamentol foi projetado e fabricado nas oficinas da DPM-FEM, cujo desenho
construtivo ¢ dado no Apéndice A. Sendo um tipo de acoplamento flexivel e torcionalmente
elastico, sua flexibilidade permite desalinhamentos radiais, axiais e angulares. Devido a sua
elasticidade torcional, proporcionada pelo componente intermediario feito de Neoprene, absorve
os choques e vibragdes provenientes do motor elétrico, que aciona o sistema Rotor-
Acoplamento-Mancal. As dimensdes geométricas do Acoplamentol sdo indicadas no Apéndice

A, a massa ¢ de 94.52gr, a densidade especifica equivalente é de 2758.219kg/m’.

Como o Acoplamentol sempre estard presente no sistema, ha a necessidade de representa-
lo através de um modelo simplificado, ou seja, por meio de coeficientes de rigidez e
amortecimento. Neste sentido, realizou-se a andlise modal experimental do sistema apresentado
na Figura 7.21. O segundo modelo de Nelson e Crandall foi utilizado para representar o

Acoplamentol.

A Figura 7.22, apresenta as fungdes de transferéncia e de coeréncia experimentais, obtidas
através da analise modal realizada no sistema da Figura 7.21, algumas das quais foram utilizadas
no processo de estimag¢do dos pardmetros desconhecidos de rigidez e de amortecimento, que

representaram o Acoplamentol.
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Figura 7.22: Fung¢des de transferéncia (inertancia) e de coeréncia em freqiiéncia da analise modal
do sistema da Figura 7.21, na condigdo livre-livre.
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No processo de estimagao dos parametros do Acoplamentol, o modelo de elementos finitos
do sistema considera os valores médios dos parametros estimados para os eixos e discos (Tabela
7.5). As fungdes de transferéncia utilizadas no ajuste, correspondem aos graus de liberdade 18 e
22 localizados sobre os nds que correspondem ao Acoplamentol. A Figura 7.23, apresenta o
resultado do processo de ajuste, que nos permitiram estimar os valores de rigidez e de

amortecimento equivalentes para o Acoplamentol.
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Figura 7.23: Resultado do processo de estimagdo dos parametros do Acoplamentol.

Além disso, os resultados do processo de estimagdao dos parametros fisicos do
Acoplamentol sdo apresentados na Tabela 7.6.

Tabela 7.6: Pardmetros estimados para o Acoplamentol

Eixol-Discol-Acoplamentol-Eixo2-Disco2

Rigidez Translacional Rigidez Rotacional Amortecimento Translacional | Amortecimento Rotacional
kT kR Ccr CR
46.095*10°N/m 22.076*10'N.m/rad 10.949.s/m -64.322*10° N.m.s/rad

Nota-se, que as fungdes de transferéncia utilizadas no ajuste eram pouco sensiveis ao
parametro Ck.
7.1.6 Sinal do Disparo (“trigger”)

A determinacao da velocidade de rotagcdo real do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal ¢
um parametro importante, pois muitos dos parametros representativos dos componentes do

sistema sdo func¢do da rotacdo. Neste sentido, utilizou-se um inversor de freqiiéncia (marca
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IGBT) preciso. Sendo verificado nos trabalhos de Idehara S. (2001) e Jacon F. (2000), que a
diferenca entre a freqiiéncia de alimentacdo a partir do inversor e a freqiiéncia de rotagdo do
sistema era desprezivel e, muitas vezes, nula na faixa de 0.0Hz a 60.0Hz. A velocidade do rotor,
foi medida através de um disco dentado, cujo sinal foi aquisitado por meio de um sensor optico
com faixa de medicao de 0.0 a 5.0 volts. Uma outra fun¢do importante deste disco dentado, no
presente trabalho, foi a de proporcionar o sinal do “trigger” ou de disparo para obter medicdes
sincronas, que melhoraram as FRF's obtidas experimentalmente dos sistemas analisados. O sinal
de disparo ¢ o sinal do furo de 1mm de didmetro feito no disco dentado, que também € aquisitado

através de um sensor Optico. Os sinais gerados pelos dentes e pelo furo do disco terdo a forma

apresentada na Figura 7.24.

Sinal dos dentes do disco (rotagéo)
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7.2 Montagem dos Sensores nos Componentes do Sistema

A seguir, descreve-se a disposicao e os tipos de sensores utilizados para monitorar o
movimento dos componentes do sistema: mancais hidrodindmicos, massas, acoplamento e da

montagem do dispositivo de excitagdo aleatoria.

7.2.1 Sensores nos Mancais Hidrodinamicos

Cada um dos 4 mancais hidrodindmicos foram instrumentados com 2 acelerémetros e 2
sensores de proximidade, cujas caracteristicas técnicas sdo descritas no Anexo III. Também, cabe
ressaltar que os sensores de proximidade foram calibrados, em fun¢ido do material do munhao dos

mancais, cujas cartas de calibracao sao apresentadas no Anexo III.
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A disposi¢ao dos 4 sensores em cada mancal ¢ apresentada na Figura 7.25. A funcdo dos
acelerdmetros ¢ a de monitorar o movimento da caixa do mancal durante a operagcdo do sistema,
comprovando que este deslocamento ¢ desprezivel em relagdo ao deslocamento do munhdo do
mancal, monitorado através dos sensores de proximidade submersos no 6leo dos mancais, fato
pelo qual a medi¢do obtida através destes sensores era absoluta. Entretanto, os sensores estavam
posicionados ao longo de um sistema de referéncia (X, Z., Y), o qual encontrava-se em relacdo
ao sistema (X, Z, Y) rotacionado de acordo a Figura 7.25. Portanto, para passar do sistema de

medicao para o sistema de referéncia utilizado no modelo, utilizam-se as relagdes.

X =Send5°(X, -7, ), Z=Send5" (X, +Z,). (7.1)
(X ZY)  Referéneia Ao sisterna Legenda :
{Xan, Zom Y Referéncea 42 medida Semsores de
“Z O Proimidade
Z, A celevdmetros
4
r
,, U
i/
Xm‘ - II \ ,
Tl ,,f —
45" T d
O Ll
X

Figura 7.25: Montagem dos sensores nos mancais hidrodindmicos do sistema
7.2.2 Sensores nas Massas ou Discos Rigidos

Cada uma das 2 massas foram instrumentadas com 2 acelerdmetros e 2 sensores de
proximidade, cujas caracteristicas técnicas sdo descritas no Anexo III. Cabe ressaltar que estes
sensores de proximidade também foram calibrados em fung¢do do material das massas, cujas

cartas de calibragdo sdo apresentadas no Anexo III.

A disposicdo dos 4 sensores em cada massa ¢ de acordo com o apresentado na Figura 7.26.
A fun¢do dos acelerometros ¢ a de monitorar o movimento da estrutura do suporte dos sensores
de proximidade, comprovando que estes deslocamentos sdo despreziveis em relagdo ao
deslocamento da massa, monitorada através dos sensores de proximidade, sendo a medicao
obtida através destes sensores absoluta. Os sensores estavam posicionados ao longo de um

sistema de referéncia (X, Z, Y) de acordo a Figura 7.26.
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Figura 7.26: Montagem dos sensores nas massas ou discos do sistema
7.2.3 Sensores nos Acoplamentos Flexiveis (Vulkan Tormin L-3R, Vulkan Tormin L-1NZ)

Foram testados 2 tipos de acoplamentos flexiveis, os quais foram fornecidos pela empresa
Vulkan do Brasil. A denominacdo dada aos acoplamentos, segundo a normalizacdo da empresa,
sao “Vulkan Tormin L-3 R” e “ Vulkan Tormin L-1 NZ”, sendo estes acoplamentos do tipo de
lamelas, que sdo flexionalmente flexiveis e torcionalmente rigidos. Os dados construtivos, assim

como os dados técnicos destes acoplamentos, sdo dados no Apéndice A.

Cada acoplamento foi instrumentado com 4 acelerdmetros e 4 sensores de proximidade,
cujas caracteristicas técnicas sdo descritas no Anexo III. A disposicio dos 4 sensores de
proximidade em cada acoplamento ¢ de acordo com o apresentado na Figura 7.27. Também os
sensores de proximidade tiveram que ser calibradas em fun¢do do material do acoplamento a ser
monitorado. No caso do acoplamento “Vulkan Tormin L-1 NZ” a calibracdo dos sensores de
proximidade foi feito em relacdo ao material dos eixos, pois sendo o material deste acoplamento
de aluminio, a resposta dos sensores era ruim, devido a estes serem projetados para responder a
materiais de ago. Nesse sentido, a montagem dos sensores no acoplamento foi realizada conforme

a Figura 7.27.

A funcdo dos acelerdmetros ¢ a de monitorar o movimento da estrutura do suporte dos
sensores de proximidade no acoplamento, comprovando que o deslocamento ¢ desprezivel em
relacdo ao deslocamento do acoplamento, monitorado através dos sensores de proximidade,
sendo a medicdo obtida através destes sensores absoluta. Os sensores estavam posicionados ao

longo dos eixos do sistema de referéncia (X, Z, Y), de acordo a Figura 7.27.
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Figura 7.27: Montagem dos sensores nos acoplamentos (Vulkan Tormin L-3 R, Vulkan Tormin
L-1 NZ) do sistema.

7.2.4 Sensores no Dispositivo de Excitacio Aleatoria

O dispositivo para a excitagdo do sistema enquanto girando, e que permitiu obter os
melhores resultados na estimagdo das FRFs experimentais, consiste de uma bucha bipartida

conforme apresentada na Figura 7.28, cujos detalhes construtivos da mesma sdo dadas no

Apéndice A.

(A Z Y)Y Referfnoda do sisterma

Legenda :
Cehla de
Carga

() dhedlertmetros

e 2 \. A

Figura 7.28: Montagem do dispositivo de excitacdo aleatdria na dire¢do horizontal e vertical.

O dispositivo foi instrumentado com 2 acelerdmetros e 1 célula de carga, cujas
caracteristicas técnicas sdo descritas no Anexo III. A disposi¢ao dos sensores no dispositivo ¢ de
acordo com o mostrado na Figura 7.28. A fun¢do dos acelerdmetros ¢ monitorar a aceleragao do

eixo do sistema. A medi¢do obtida através destes sensores ¢ absoluta. O sensor da célula de carga
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monitora a forca de excitacdo introduzida no sistema. Estes sensores foram posicionados ao

longo dos eixos do sistema de referéncia (X, Z, Y), de acordo a Figura 7.28.

7.3 Resultados Experimentais do Sistema Rotor-Acoplamento-Mancal

Os sistemas Rotor-Acoplamento-Mancal montados nos testes experimentais foram 2, um
para cada acoplamento flexivel (Vulkan Tormin L-3 R : Sistema 4, Vulkan Tormin L-1 NZ :
Sistema 3). As FRFs experimentais obtidas sdo para duas condi¢des de analises: Uma primeira
condicdo de andlise ¢ levantar a fungdo de resposta ao desbalanceamento residual do sistema; a
segunda condicdo de analise ¢ levantar a FRF devido a uma excitacdo aleatoria, introduzida no
sistema por meio de um excitador eletrodindmico “Shaker”. A distribuicdo dos componentes do
sistema, para cada uma das montagens testadas foram de acordo com a Figura 7.29. O processo
de aquisicdo e processamento de sinais foi feito através de um programa desenvolvido no
software LabVIEW® 5.0, cuja tela de interface para as duas condi¢des de analise é dada no Anexo

IV.

. » s — !

Figura 7.29: Montagem do sistema Rotor-Acoplamento-Manca experimental.

7.3.1 Resposta ao Desbalanceamento Residual

A bancada experimental, considerando o sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, assim
como os diferentes instrumentos: condicionadores, filtros, sensores, etc., utilizados para estimar a
funcdo de resposta ao desbalanceamento, sdo apresentados na Figura 7.30. As condi¢des de teste,
consideradas na aquisi¢do e no processamento dos sinais, foram registradas de acordo com as
folhas de teste para o desbalanceamento, considerando os aspectos apresentados no Anexo IV. A

estimacdo da funcdo de resposta ao desbalanceamento residual foi feita para os dois
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acoplamentos flexiveis (Sistema 4 e Sistema 3), cujos resultados sdo dados a seguir. A faixa de
analise dos sistemas ¢ de 5.0Hz a 70.0Hz, com um incremento de 0.5Hz. Para cada condicao de
rotagdo, foi determinada a amplitude de vibragdo em cada um dos componentes do sistema na
dire¢do horizontal X e vertical Z. Com estes resultados, construiu-se as fungdes de resposta ao

desbalanceamento residual em cada posicao do sistema analisado.
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Figura 7.30: Montagem para estimar a funcao de resposta ao desbalanceamento residual.

7.3.1.1 Sistema com Acoplamento Vulkan Tormin L-3 R (Sistema 4)

A seguir sdo apresentados os resultados experimentais, das FRDs devido ao
desbalanceamento residual obtido no sistema 4:
¢ As fungdes de resposta experimentais obtidas nos 4 mancais hidrodinamicos, devido ao
desbalanceamento residual presente no sistema 4 (Rotor-Acoplamento-Mancal), sdo
apresentadas na Figura 7.31. Da andlise desta figura, observa-se a presenca de uma freqiiéncia
natural do sistema em torno de 48.0Hz, condicdo de ressonancia visualizada no mancal

hidrodinamico 4 do sistema.
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Figura 7.31: Fungdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais nos 4 mancais.

¢  As fungdes de resposta experimentais obtidas nas 2 massas ou discos rigidos, devido ao

desbalanceamento residual presente no sistema 4 (Rotor-Acoplamento-Mancal), sio
apresentadas na Figura 7.32. Nesta figura observa-se, a presenga de uma freqiiéncia natural do
sistema em torno de 48.0Hz. Esta condi¢cdo de ressonancia ndo ¢ bem definida, sendo que ocorre

na massa 2 do sistema ¢ na direcao Z.
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Figura 7.32: Fun¢des de resposta ao desbalanceamento residual experimentais nas 2 massas.

¢  As funcdes de resposta experimentais obtidas no Acoplamento Flexivel Vulkan Tormin L-
3 R, devido ao desbalanceamento residual presente no sistema 4 (Rotor-Acoplamento-Mancal),
sdo apresentadas na Figura 7.33. Da anélise desta figura, ndo observa-se a presenga de alguma
freqliéncia natural do sistema 4 na faixa de analise, sendo que as maiores amplitudes de vibracao

acontecem nas posi¢des do acoplamento.
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Figura 7.33: Fungdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais no Acoplamento
Vulkan Tormin L-3R.

7.3.1.2 Sistema com Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ (Sistema 3)

As FRDs experimentais devido ao desbalanceamento residual obtido no sistema 3:
¢ As fungdes de resposta experimentais obtidas nos 4 mancais hidrodindmicos, devido ao
desbalanceamento residual presente no sistema 3 (Rotor-Acoplamento-Mancal), sdo
apresentadas na Figura 7.34. Nessa figura, observa-se a presenga de uma freqiiéncia natural do

sistema em torno de 46.0Hz, condicdo de ressonancia visualizada no mancal hidrodinamico 3 do

sistema.
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Figura 7.34: Fungdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais nos 4 mancais.

¢ As fungdes de resposta experimentais obtidas nas 2 massas ou discos rigidos, devido ao
desbalanceamento residual presente no sistema 3 (Rotor-Acoplamento-Mancal), sio
apresentadas na Figura 7.35, na qual observa-se a presenga de uma freqiiéncia natural do sistema
em torno de 58.0Hz. Esta condi¢do de ressonadncia ndo ¢ bem definida, sendo que ocorre na

massa 2 do sistema ¢ na direcao Z.
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Figura 7.35: Fungdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais nas 2 massas.

¢  As funcdes de resposta experimentais obtidas no Acoplamento Flexivel Vulkan Tormin L-
1 NZ, devido ao desbalanceamento residual presente no sistema 3 (Rotor-Acoplamento-
Mancal), sdo apresentadas na Figura 7.36. Da andlise desta figura, ndo observa-se a presenca de
alguma freqliéncia natural do sistema 3, bem amortecido na faixa de analise, sendo que as
maiores amplitudes de vibragdo acontecem nas posi¢des das massas do sistema 3, enquanto que

no sistema 4, aconteceram nas posi¢des do acoplamento.
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Figura 7.36: Funcdes de resposta ao desbalanceamento residual experimentais no Acoplamento
Vulkan Tormin L-1 NZ.

7.3.2 Resposta a Excitacdo Aleatoria

A bancada experimental, considerando o sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, assim
como os diferentes instrumentos: condicionadores, filtros, sensores, excitador, etc., utilizados
para estimar a FRF devido a uma excitagdo aleatdria numa direcdo, através de um excitador

eletrodindmico “Shaker”, sdo apresentados na Figura 7.37.

162



_ gmplhéﬁ?m dﬂhf Ddff:;m Excitador Eletrodinimico
Gerador de Fuido da General Filtro KEMO : Modelo VEF/g Trel & Kaer (Mo ! Bruel & Kjaer (Modelo 4308)

Fadio Corporation (Modelo 13810 rem—
WL
Ll

{H?

[

e

B

——
E|E=——.
|| N

-

®

[N TR Condicionador dos Acelerdmmetros, Céhala
de carga (Bruel & Fjaer : Modela 2652)

Condicionador dos  Condicionador d.os.Sensnres de Proximidade
cemsopes Otiens  dos Maneais Hidrodindsmicos (Bently Hevada) Il Il Il Il

m T ————— |

— das Massas e do Acoplamento (Bently Hevada) R
[mm ] I [mma]
=)
= F-:Célula de Carza

?_: Lcelerdmetro
§:Sensor de Proximdade

Ay

Analisador: Seientific dtlanta
Micro Computador HF Vectra Modelo SD325
[Pentoum 100 MH=)

=== -=-

Placas de Aquisigao da Mational
[Modela 26287

Figura 7.37: Montagem para estimar a FRF devido a uma excitagcdo aleatoria.

As condigdes de teste consideradas na aquisicdo € no processamento dos sinais, foram
registradas de acordo com as folhas de teste para as func¢des de transferéncia para os sistemas
rotativos, os quais consideram os aspectos apresentados no Anexo IV. A estimagdo da FRF
devido a uma excitagdo aleatoria foi feita para os dois acoplamentos flexiveis (Sistema 4 e

Sistema 3), cujos resultados sdo dados a seguir.

A faixa de analise dos sistemas ¢ de 0.0Hz a 100.0Hz, com uma resolucdo em freqiiéncia de
aproximadamente 0.5Hz. Para cada condi¢do de rotagdo do sistema, foi determinada a Fungdo de
Transferéncia(estimador H;), Coeréncia e Fase dos sinais de vibragdo, em cada um dos
componentes do sistema na direcdo horizontal X e vertical Z. Obtendo-se, dessa forma, as FRFs

experimentais, devido a uma excitagdo aleatdria na dire¢do horizontal X e na diregdo vertical Z. A
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faixa de analise compreende a faixa na qual a estrutura de suporte fundagao (base metéalica com

apoios), estrutura fixa dos mancais hidrodindmicos € o motor elétrico de acionamento,

comportam-se como rigidos.

7.3.2.1 Sistema com Acoplamento Vulkan Tormin L-3 R (Sistema 4)

Das FRF's (fungdes de transferéncia e de coeréncia) experimentais obtidas, para o sistema 4

observou-se o seguinte:

As funcgdes de transferéncia e de coeréncia obtidas nas posi¢des: da excitacdo, das massas e
do acoplamento, no geral foram as melhores, para cada condi¢do de rotagdo do sistema 4
(0.0, 7.0, ..., 49.0Hz);

Observou-se a presenca de um pico na funcao de transferéncia e uma baixa coeréncia, numa
freqiiéncia igual a freqiiéncia de rotacdo do sistema, o qual torna-se mais evidente,
conforme a rotacao do sistema aumenta.

A posicao da freqiiéncia natural do sistema detectado dentro da faixa de analises, deslocava-
se com o aumento da rotagdo, caracterizando o efeito giroscopico nos sistemas rotativos;
Conforme a rotacdo aumenta, observa-se uma deterioracdo na funcao de coeréncia, ou seja,
uma fung¢ao de transferéncia com alto ruido (possivelmente devido ao atrito com o mancal
bipartido);

No geral, as fungdes de transferéncia, assim como as fungdes de coeréncia, na mesma
direcdo da excitacdo, foram boas, ao passo que, aquelas nas dire¢cdes perpendiculares a
direcdo de excitagdo foram ruins;

Geralmente, as fungdes de transferéncia nas posigdes dos mancais hidrodinamicos eram
ruins em ambas dire¢des, apresentando varios picos nas harmonicas da rotagdo do sistema.

Consequentemente, a coeréncia nesses pontos era bem baixa.

A seguir sdo apresentadas algumas das fungdes de transferéncia e de coeréncia

experimentais, obtidas para o sistema 4 devido a uma excitagdo aleatoria:

*

As FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia), obtidas no ponto de

excitacdo (“driving point”) do sistema, sendo a excitacdo na direcdo X e as respostas coletadas

nas diregoes horizontal e vertical, em cada um dos componentes do sistema 4 (Rotor-
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Acoplamento-Mancal). Estes dados foram processadas e as func¢des de transferéncia estimadas,

das quais algumas das relativas ao “driving point” sdo apresentadas na Figura 7.38.

Fungao de Transferéncia no Driving Point
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Figura 7.38: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no ponto de excitacdo
do sistema 4, com excitacdo na direcao X.

¢  As FRFs (fungao de transferéncia e de coeréncia) experimentais, obtidas no segundo n6 do

acoplamento Vulkan Tormin L-3 R e na mesma direcdo da excitacdo, para diferentes rotagdes do

sistema, para excitacdo na direcdo X do sistema 4 (Rotor-Acoplamento-Mancal) sio

apresentadas na Figura 7.39. Observa-se, dessa figura que a fungdo de coeréncia € pior do que na

posi¢do de excitagdao “driving point”, sendo que as mesmas foram estimadas simultaneamente e

com as mesmas condi¢des de teste e de operacao do sistema 4.

¢ A Figura 7.40 apresenta as FRFs (funcdo de transferéncia e de coeréncia) experimentais,
obtidas na posicao de excitacdo “driving point”, também na mesma direcdo da excitacdo e para
varias rotagdes do sistema. Entretanto, dessa vez a excitagdo foi na direcdo Z do sistema 4
(Rotor-Acoplamento-Mancal). As condi¢des de aquisicdo e processamento dos sinais de

excitacdo e das respostas, foram as mesmas dos casos anteriores.
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Func¢ao de Transferéncia no Acoplamento Tormin L-3 R
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Figura 7.39: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no acoplamento
Vulkan Tormin L-3 R do sistema 4, com excitagao na diregao X.
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Figura 7.40: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no ponto de excitacdo
do sistema 4, com excitacao na dire¢ao Z.
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¢ Na Figura 7.41 sdo apresentadas as FRFs (funcdo de transferéncia e de coeréncia)
experimentais, obtidas na posi¢ao do segundo né do acoplamento Vulkan Tormin L-3 R, também
na mesma dire¢do da excitacdo e para varias rotacdes do sistema. Como no caso anterior, a
excitacdo foi na direcdo Z, do sistema 4 (Rotor-Acoplamento-Mancal). Estos dois ultimos casos
foram estimados simultaneamente, sendo as condigdes de teste e processamentos dos sinais

foram as mesmas para ambos 0s casos.
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Figura 7.41: FRFs experimentais (fungdo de transferéncia e de coeréncia) no acoplamento
Vulkan Tormin L-3 R do sistema 4, com excitagao na diregdo Z.

7.3.2.2 Sistema com Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ (Sistema 3)

As FRFs (fungdes de transferéncia e de coeréncia) experimentais obtidas para o sistema 3,
foram estimadas sob condi¢des de teste: posicao da excitagdo, faixa da forca de excitacdo, faixa
de anélises, rotacdes do sistema (0.0, 7.0, ... ,49.0Hz), condi¢gdes de aquisi¢ao e do processamento
dos sinais similares as consideradas para o sistema 4. Os resultados obtidos apresentaram as

mesmas caracteristicas apresentadas pelo sistema 4, ou seja: resultados bons nos mesmos
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componentes, picos nas harmodnicas da rotacdo, deterioragdo dos resultados com a rotagao,
deslocamento da freqiiéncia natural do sistema 3. A seguir, apresentam-se algumas das fungdes

de transferéncia e de coeréncia obtidas para o sistema 3.

¢ A Figura 7.42 apresenta as FRFs (fungdo de transferéncia e de coeréncia) experimentais,
obtidas na posicao de excitagdo “driving point”, para varias rotacdes do sistema 3 (Rotor-
Acoplamento-Mancal). Neste caso, a excita¢do foi aplicada ao longo da dire¢do X do sistema de

referéncia. Os resultados obtidos no “driving point” geralmente foram as melhores.
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Figura 7.42: FRFs experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no ponto de excitagcdo
do sistema 3, com excitagdo na diregdo X.

¢  As FRFs (funcdo de transferéncia e de coeréncia) experimentais, obtidas no segundo n6 do

acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ, também na mesma dire¢do horizontal (X) da excitacdo e

para cada uma das rotagdes consideradas, sdo apresentadas na Figura 7.43. Estas FRFs

experimentais foram simultaneamente estimadas com o caso anterior. Portanto, as condigdes de
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teste e de operacao do sistema seriam as mesmas, observando-se que os resultados na posicao do
acoplamento, sdo mais sensiveis as perturbacdes inerentes do sistema, pois os resultados

apresentam mais perturbagdes, tanto na funcao de transferéncia quanto na fungao de coeréncia.
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Figura 7.43: FRFs experimentais (fungcdo de transferéncia e de coeréncia) no acoplamento
Vulkan Tormin L-1 NZ do sistema 3, com excitacao na dire¢ao X.

¢ A Figura 7.44 apresenta as FRFs (funcao de transferéncia e de coeréncia) experimentais

obtidas no sistema 3, na posi¢ao de excitacao “driving point” e na mesma dire¢ao vertical (£) da

forca de excitagdo aplicada no sistema (Rotor-Acoplamento-Mancal), para cada umas das

rotagdes do sistema consideradas.

¢ A Figura 7.45 apresenta as FRFs (fungdo de transferéncia e de coeréncia) experimentais,
obtidas no segundo n6 do acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ na mesma direcao vertical (£) da
forca de excitagdo, para cada rotacdo do sistema considerada. Estas FRFs experimentais, foram

estimadas simultaneamente com o caso anterior.
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Figura 7.44: FRF’s experimentais (funcdo de transferéncia e de coeréncia) no ponto de excitagao
do sistema 3, com excitagdo na dire¢do Z.

Fungao de Transferéncia no Acoplamento Tormin L-1 NZ

2000

1000

H1 : (mmis2)iN

100
0
20
Excitagéo : Hz o 40 Rotagéo : Hz
Coeréncia no Acoplamento Tormin L-1 N2 : []
1
s
§ 0.5
g
[
o]
100
0

20

.4
Excitagéo : Hz o 40 Rotagao : Hz

Sistema com Acoplamento : Tormin L-1 NZ (Excitagéo e Respostas : Vertical)

Figura 7.45: FRFs experimentais (fungdo de transferéncia e de coeréncia) no acoplamento
Vulkan Tormin L-1 NZ do sistema 3, com excita¢ao na dire¢ao Z.
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7.4 Resultados dos Ajustes das FRFs Experimentais

Os resultados das FRFs experimentais apresentados no item anterior, serdo utilizados no
processo de ajuste do modelo do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, desenvolvido através do
método de elementos finitos (MEF). O processo de ajuste utiliza os programas apresentados no
Capitulo 4 e no Capitulo 6 do presente trabalho. Nos processos de ajuste dos itens anteriores,
foram estimadas os parametros dos eixos, dos discos e do Acoplamentol, os valores médios
destes parametro (eixos, discos) serdo utilizadas para descrever tais componentes na modelagem
do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal. Entretanto, nos processos de ajuste a seguir, serdo
estimados no maximo um total de 20 pardmetros: 4 por mancal hidrodindmico e no maximo 4

para cada acoplamento flexivel.

7.4.1 Ajuste das FRDs devido ao Desbalanceamento Residual

As curvas das FRDs devido ao desbalanceamento residual para o sistema 4 (Acoplamento
Vulkan Tormin L-3R) apresentadas nas Figuras 7.31, 7.32, 7.33; e para o sistema 3
(Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ) apresentadas nas Figuras 7.34, 7.35, 7.36, foram
utilizadas no processo de ajuste do modelo de elementos finitos (mef) do sistema Rotor-
Acoplamento-Mancal. O desbalanceamento residual assumido em cada disco, foi de 15*10°
*kgm defasados em 90°. As tentativas de ajuste realizadas para os 2 sistemas foram:

e Ajuste do mef utilizando todas as FRDs experimentais e estimando os 20 parametros;

e Ajuste do mef utilizando as FRDs experimentais numa dire¢do e estimando os

parametros orientados nessa mesma direcao;
e Ajuste do mef utilizando as FRDs experimentais ligadas a um determinado componente
e estimando os parametros relativos a este componente;

e Ajuste do mef utilizando as FRDs experimentais ligadas a um determinado componente
e numa dire¢do e estimando os pardmetros relativo a este componente € a mesma
direcao;

e Os ajustes anteriores do mef, foram feitos para varios pontos de partida, assim como

com ou sem restricao da faixa de analise.
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Os resultados obtidos apos este conjunto de testes ndo foram satisfatorios, conforme os

obtidos nos processos de simulagdo do Capitulo 6. A seguir apresentam-se alguns dos resultados

obtidos.

7.4.1.1 Acoplamento Vulkan Tormin L-3 R (Sistema 4)

A montagem do sistema 4 ¢ similar ao da Figura 7.29, e a distribui¢do dos componentes ¢é

de acordo com a Figura 7.46.
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Figura 7. 46: Montagem do Sistema 4 para FRDs devido ao desbalanceamento residual

O modelo fisico através do MEF deste sistema, utilizando o segundo modelo de Nelson e

Crandall para o acoplamento Vulkan Tormin L-3R ¢ apresentado pela Figura 7.47.
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Figura 7.47: Modelo Fisico por MEF do sistema 4 para a FRD devido ao desbalanceamento
residual.
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Observa-se da Figura 7.47 que o Acoplamentol estd sendo modelado como se fosse um
mancal, cujos valores de seus coeficientes de rigidez e amortecimento serdo assumidos iguais aos
determinados anteriormente, dados na Tabela 7.6. Além disso, os pardmetros do acoplamento
Vulkan Tormin L-3R calculados aproximadamente e utilizadas no modelo de elementos finitos,
sdo apresentadas na Tabela 7.7.

Tabela 7.7: Parametros do Acoplamentol e do Acoplamento Vulkan Tormin L-3R

Componente Parimetros Componente Parimetros
Kxx=460.95077*10°N/m Aconlamento | M2ssa = 0.88958Kg
Aconlamento 1 | KZZ=460.95077*10°N/m \}’ulkan Didmetro externo = 0.069m
P Cxx=109.48560*10°N.s/m | . . ° "2 | Espessura do Disco = 47.89474*10° m
Czz=109.48560*10°N.s/m Densidade Especifica = 5122.1506K g/m’

Utilizando as 16 curvas experimentais das FRDs obtidas para o sistema 4, tentou-se ajustar
o modelo de elementos finitos da Figura 7.47, os resultados obtidos sdo apresentadas a seguir:
e A Figura 7.48 apresenta as FRDs (experimental, ponto de partida, ajustada)

correspondentes aos 4 mancais hidrodindmicos. Cada curva da FRD contem 64 pontos.
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Figura 7.48: Resultados do processo de ajuste do sistema 4 (FRDs nos mancais)

A Figura 7.49 apresenta as FRDs (experimental, ponto de partida, ajustada)
correspondentes ao acoplamento Vulkan Tormin L-3R. Cada curva da FRD contem 64

pontos.
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FUNCAO RESPOSTA ao DESBALANCEAMENTO ( Acop.: VULKAN TORMIN L-3R -SISTEMA 4)
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Figura 7.49: Resultados do processo de ajuste do sistema4(FRDs no Acoplamento Vulkan
Tormin L-3R).
No processo de ajuste, os valores dos 20 parametros desconhecidos convergiram para as
quantidades indicadas na Tabela 7.8.

Tabela 7.8: Resultado do ajuste do sistema 4.

Mancall Mancal2 Mancal3 Mancal4 Acop.: Vulkan Tormin L-3 R
ke | 622.945%10° | 374.227%10° | 105.560%10* | 427.096*10° N/m | k=159.819%10° N/m
k. |438.063*10° | 323.296*%10° | 124.955*10* | 338.308*10° N/m | kz=761.471*10° N.m/rad
Coe | 122.286*10 450.298 664.608 507.615 N.s/m| ¢;=743.245%10° N.s/m
e | 842.433 539.335 710.910 272.989 IN.s/mf ¢z=540.347*10"N.m.s/rad

Os demais resultados obtidos para o sistema 4 ndo diferem muito dos apresentados.
7.4.1.2 Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ (Sistema 3)

A montagem do sistema 3 ¢ semelhante a da Figura 7.46, com a diferenca de que na posicao
do acoplamento 4, sera montado o acoplamento 3 ( Vulkan Tormin L-1NZ). O modelo fisico do
sistema 3 ¢ o mesmo da Figura 7.48, pois a distribui¢do dos componentes nos sistemas 3 e 4 foi
aproximadamente a mesma. Além disso, os parametros do acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ
calculados aproximadamente, e utilizados no modelo, sdo apresentados na Tabela 7.9.

Tabela 7.9: Parametros do Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ

Massa Diametro externo

Espessura do Disco

Densidade Especifica

889.58gr

69.0mm

47.895mm

5122.151kg/m’
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Foram utilizados apenas 12 FRDs experimentais, sem considerar as curvas correspondentes
as massas, a partir das 16 FRDs experimentais obtidas para o sistema 3. Além disso, selecionou-
se uma faixa restrita de 35.0Hz a 65.0Hz, em torno da condi¢do de ressonancia do sistema 3.
Tentou-se ajustar um modelo de elementos finitos do sistema 3, semelhante ao utilizado para o
sistema 4 (Figura 7.47). Também, neste caso, foi assumido um desbalanceamento residual da
mesma ordem de grandeza que para o sistema 4 e na mesma disposi¢do geométrica (defasados
em 90°). A seguir, sdo apresentados graficamente os resultados obtidos nas tentativas de ajuste:

e A Figura 7.50 apresenta as FRDs (experimental, Ponto de partida, ajustado),

correspondentes aos 4 mancais hidrodinamicos, tanto na direcdo horizontal X quanto na

diregdo vertical Z do sistema de referéncia. Cada curva da FRD experimental contem 67

pontos.
FUNCAO RESPOSTA a0 DESBALANCEAMENTO (MANCAIS - SISTEMA 3)
60
Mapcal 3 , \
5 Mancal 2
5 Mancal 4
= Mancal 1
R
]
£
=
<
220
2
=
£
<
0 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
1 68 135 202 269 336 403 470
Niimero de Pontos da FRD [30.0Hz A 65.0Hz] | = Experimental Ponto de partida Ajustado |

Figura 7.50: Resultados do processo de ajuste do sistema 3 (FRDs nos mancais)

e A Figura 7.51 apresenta as FRDs (experimental, Ponto de partida, ajustado),
correspondentes aos 2 nds do acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ do sistema 3. Cada
curva da FRD experimental contem 67 pontos. Estes resultados de ajuste foram obtidos

juntamente com os dos mancais hidrodinamicos.

No processo de ajuste os valores dos 20 parametros desconhecidos do sistema 3,

convergiram para os valores indicados na Tabela 7.10.
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FUNCAO RESPOSTA a0 DESBALANCEAMENTO (Acopl.: VULKAN TORMIN L-1 NZ -SISTEMA 3)
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: Microns

Amplitude de Vibragao

P war’ \1

_//
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Nimero de Pontos da FRD [30.0Hz 2 65.0Hz] \ = Experimental

Ponto de partida Ajustado ‘

Figura 7.51: Resultados do ajuste do sistema 3 (FRDs no Acoplamento Vulkan Tormin L-1NZ).

Tabela 7.10: Resultado do ajuste do sistema 3.

Mancall Mancal2 Mancal3 Mancal4 Acop.: Vulkan Tormin L-1 NZ
ke | 245.162%10° | 761.168*10" | 105.124*10% | 239.872*%10" N/m | £7=408.914*10° N/m
k. | 179.080%10° | 102.242*10% | 224.675*10° | 172.630%10° N/m | kz=313.090*10"" N.m/rad
Cee | 689.512%10" 670.988 | 300.265%10" | 409.463*10" N.s/m| ¢;=997.589*10° N.s/m
c.. | 518.195%10' 586.262 | 658.358*10" | 421.759*10" IN.s/m| cx=153.776*10"'N.m.s/rad

Os demais resultados obtidos em outras tentativas de ajuste, como foi indicado inicialmente
para as FFRDs experimentais devido ao desbalanceamento residual, que também foram aplicadas

no sistema 3, ndo diferem muito em melhoria dos apresentados.

7.4.2 Ajuste da FRF a Excitacdo Aleatoria

As curvas experimentais das FRFs (Fungao de transferéncia : H;), devido a uma excitagao
aleatoria aplicada no sistema 4 (Acoplamento Vulkan Tormin L-3R) apresentadas nas Figuras
7.38, 7,39, 7.40, 7.41; e para o sistema 3 (Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ) apresentadas nas
Figuras 7.42, 7,43, 7.44, 7.45, foram entre outras, as utilizadas nos processos de ajuste dos
modelos de elementos finitos do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal. A excitacdo foi um sinal
aleatdrio de distribui¢do Gaussiana de modulo unitario, com uma faixa de freqiiéncia de 0.0Hz a
2000.0Hz, passada através de um filtro analdgico passa baixa com freqiiéncia de corte de

130.0Hz, o que permitiu a excitacao do sistema por meio de um sinal aleatorio na faixa de 0.0Hz
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a 100.0Hz, ndo excitando, desta forma, os modos relacionados as estruturas estacionarias do
sistema (fundacdo, estrutura de suporte dos mancais e do motor elétrico). A excitacdo foi

unidirecional tanto na dire¢do horizontal X, quanto na dire¢do vertical Z, do sistema de referéncia.

As tentativas realizadas para os 2 sistemas, foram de ajustar os modelos de elementos
finitos dos sistemas, utilizando todas as FRFs experimentais (funcdes de transferéncia —
inertancia), que apresentaram boa funcdo de coeréncia numa faixa especifica (de 30.0Hz a
70.0Hz), que eram geralmente as que estavam na mesma dire¢do da excitagcdo e nas posi¢des: das
massas, do acoplamento e na posicao de excitacdo ou “driving point”’. Foram estimados
simultaneamente, no maximo os 20 parametros, para o caso do segundo modelo de Nelson e
Crandall, e no minimo os 16 pardmetros, para o caso do modelo de disco rigido do acoplamento

flexivel.

Os resultados obtidos, apds este conjunto de testes, foram bons e rapidamente obtidos,
conforme aconteceu nas simulagdes do capitulo 6. A seguir, apresentam-se alguns destes

resultados.

7.4.2.1 Acoplamento Vulkan Tormin L-3 R (Sistema 4)

A montagem do sistema 4 ¢ similar ao da Figura 7.29, com a diferenca da presencga do

excitador “Shaker” no sistema. A distribuicdo dos componentes ¢ de acordo a Figura 7.52.

esp equrvalente Shaker
45 0490 mm sp. eqii valente 43 0490 mum
Mancal 1 Muncal 2 00 Dmm Marical 3 Murical 4

e & [T 2 I

[
- F'!. I ™ [ Ir : 1' B ™ I ]
L} L}
' .Eirﬂ.f o4 5 2mm E 1Znon gl B Fixo 2 E LR oy 1Znmn C
g =1 1 gt = ;
a el | Ry l - . _ i = .
m e il J_ mulnm _L T
copiamenin ¥ .dcap!a_me_uta 4
| Vilkan Tormin I -3 R |
o0 00mm 1 141 00mum 141 O0man | 118 D0rae | | 109 D0man 135 D0man | 5600w 1101 00won 49 00z
“t 490nmm » “t 40 »
Figura 7.52: Montagem do Sistema 4 para FRFs (fun¢do de transferéncia) devido a excitagdo
aleatoria.

O modelo fisico através do MEF deste sistema, utilizando os 5 modelos simplificados para

acoplamento Vulkan Tormin L-3R ¢ apresentada pela Figura 7.53.
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Figura 7.53: Modelo Fisico por MEF do sistema 4 para FRF (fun¢do de transferéncia).

Também como no caso da andlise por desbalanceamento, o Acoplamentol esta sendo
modelado como se fosse um mancal, cujos valores de seus coeficientes de rigidez e de
amortecimento sdo assumidos como anteriormente, de acordo com a Tabela 7.6. Além disso, os
parametros do acoplamento Vulkan Tormin L-3R, calculados aproximadamente, e utilizados no

modelo, foram apresentados na Tabela 7.7.

Foram utilizadas as cinco curvas experimentais, selecionadas a partir das 18 FRFs (funcgdes
de transferéncia) obtidas para o sistema 4, quando girando a 420.0rpm com excitacao aplicada no
nd 9 na dire¢do vertical (grau de liberdade 34 da descri¢dao de elementos finitos). Foram ajustados

os 5 modelos da Figura 7.53, cujos resultados obtidos sdo apresentados na Figura 7.54.

O ajuste foi realizado através da estimacdo dos parametros desconhecidos do sistema, que
corresponderiam aos 4 mancais hidrodindmicos e ao do acoplamento (Vulkan Tormin L-3R). Os
valores dos parametros para os quais estes convergiram, no processo de ajuste para cada um dos 5
modelos de elementos finitos do sistema 4 (Figura 7.53), assim como a porcentagem de erro,

nimero de iteracdes utilizadas, nimero de vezes que a funcdo objetivo foi avaliada, estdo

descritos na Tabela 7.11.
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Figura 7.54: Resultados do processo de ajuste do sistema 4 (fungdes de transferéncia)

Tabela 7.11: Resultados do ajuste dos 5 modelos da Figura 7.53

2Nelson e Crandall INelson e 2Kramer 1Kramer Rigido
Crandall
— | ke:N/m 145.021%107 | 510.817*10" | 289.678*107 | 222.577*10" | 100.000*10]
S | k:N/m 298.953*107 | 530.313*10° |  608.527%10° | -113.944%10' | 226.148*10°
5| coeN.s/m 739.973*10° | 102.684*10° 727.329%10* 506.352*%10" | 169.604*10°
= ¢.N.s/m 743.413*¥10* | 159.850%10° | 718.041*10' | 216.681*%10° | 100.158*10°
e | KetN/M 566.104*107 | 331.758*107 | 191.655%107 | 141.142*107 | 339.609*10"
S | h=N/m 198.085%10" | 254.652*10* |  678.870%10% |  715.878*10° |295.450*10°
g | ceNes/m 150.679%10° | 599.216*10° 701.550*10* 501.953*10* | 999.895*10"
= ¢.N.s/m 152.175*10* | 102.811*10° 259.154%10° | 934.827*10" |638.204*10™"
en | ke?N/M 195.722%10* | 899.335%10° |  930.376*10° |  949.999%10° |299.653*10°
S | hN/m 929.726*10° | 257.786*10° | 626.495*%10° | 102.716*10* | 410.368*10°
g [ c.iN.s/m 345.854*%10" | 184.364*10° 134.759*10° 149.701*10° | 358.336*10°
= ¢.N.s/m 375.335%10% | 112.589%10" 449.552%10 686.720%10° | 106.150*10"
< | ke:N/m 566.23*10° | 650.025%107 | 362.652*107 | 275.276*107 | 768.647*10"
S | h=N/m 382.565*107 | 640.345*10° 411.384*10* 839.928*10° | 371.120%10°
g | cNis/m 439.703*10* | 215.280*10° 100.176*10' 967.824*10% | 948.272*10"
2 ¢.N.s/m 693.774%10° | 659.500%10" 557.030*10° 711.119%10% | 141.421*10°
T [ ksN/m 774.670%10° | 269.407*10* ok ok ok
?g kp:N.m/rad 286.893*10° | 349.140%10° 312.087*10° Hokokk Hokkk
% cT:N.s/m 929959*101 skskksk skskksk skskkok skskokosk
i ceN.m.s/rad | 813.337%107 Fakk | 609.208%107 ok ok
Erro % 11.548 27.505 14.150 65.440 34.002
# Iteracoes 10 28 12 33 71
# Fung. Avaliada 441 870 444 979 1719
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Dos resultados anteriores, observou-se que tanto o segundo modelo de Nelson e Crandall,
como o segundo modelo de Kramer apresentaram os melhores resultados, com erros ndo maiores
ao 3%, mostrando dessa forma um bom ajuste. Neste sentido, considerando o segundo modelo de
Nelson e Crandall para o acoplamento Vulkan Tormin L-3R, ajustamos as mesmas 5 FRFs
(funcdes de transferéncia) para o mesmo sistema 4, com excitagdo no mesmo grau de liberdade
34 e as respostas selecionadas também nas mesmas posicdes e na diregdo Z da excitacdo, para
diferentes rotacdes do sistema. Os resultados obtidos nestes ajustes sdo apresentadas na Figura

7.55.

Fungoes de Transferéncia no Sistema 4 (Acoplamento Tormin L-3 R)

Experimental

+ «« « Ajustado

A oplamento

Drw gPlt o AT - '

45
2000 40
2 1500 —f A g 7 i G S
E1000-{ /& ;l
= ' £
I 500 / _ ﬁ’
B - 10 €
50 100 : s
150 - 5
200
250 0

59 Pontos em cada curvade H1  ¢3[40.00 270.00Hz] A® =0.50Hz

Figura 7.55: Resultado do ajuste das func¢des de transferéncia do sistema4 em diferentes rotagdes.

Da figura 7.55, observa-se que os resultados do ajuste sdo muito bons em baixas rotagoes,
onde as curvas experimentais das fungdes de transferéncia apresentam uma boa fungdo de
coeréncia, mesmo onde apresentam picos nas harmonicas da rotacdo, que devido a presenca do

desbalanceamento residual do sistema, ndo ¢ eliminada totalmente das respostas do sistema. Os
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erros relativos a cada ajuste, apresentados na Tabela 7.12, ndo apresentam uma tendéncia clara do

erro em funcao da rotagao.

Tabela 7.12: Erro dos ajuste do sistema 4 para diferentes rotagoes.

0.00Hz | 7.00Hz |10.00Hz |17.00Hz |22.00Hz |28.00Hz |36.00Hz |42.00Hz |47.00Hz
Erro % 21.040 11.548 14.763 16.646 16.913 9.996 10.677 17.416 24.833

A Figura 7.56 apresenta os valores dos pardmetros de rigidez do sistema 4 normalizados,
que sdo atingidos no processo de ajuste do modelo de elementos finitos do sistema 4, com o
intuito de observar seu comportamento a medida que a rotacdo do sistema aumenta. Observa-se
que alguns destes mostram uma tendéncia como a rigidez rotacional do acoplamento Kz e alguns
parametros de rigidez dos mancais hidrodinamicos, enquanto os demais apresentam um

comportamento completamente aleatorio.

Parametros de Rigidez Estimados no Ajuste das FRFs: H1(Sistema4) em Z

0.9 1

0.8 -
20.7 - e K XX 1
K K771
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02 1 Kzz3
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0.1 1 —Kzzd
- \ \ |
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0.00 7.00 10.00 17.00 22.00 28.00 36.00 42.00 47.00

Rotaciio do Sistema 4 em : Hz

Figura 7.56: Parametros de rigidez normalizados, estimados no ajuste da Figura 7.55.

A Figura 7.57, apresenta os valores dos pardmetros de amortecimento do sistema 4
normalizados, atingidos no processo de ajuste do modelo de elementos finitos do sistema 4.
Alguns dos parametros de amortecimento apresentam um comportamento similar ao apresentado

pelos correspondentes parametros de rigidez, conforme a Figura 7.56. No geral, o comportamento

destes ¢ semelhante aos de rigidez.
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Parametros de Amortecimento Estimados no Ajuste das FRFs: H1(Sistema4) em Z
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Figura 7.57: Parametros de amortecimento normalizados, estimados no ajuste da Figura 7.55.

7.4.2.2 Acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ (Sistema 3)

A montagem do sistema 3 ¢ similar a da Figura 7.29, com a diferenca da presenca do

excitador “Shaker” no sistema. A distribui¢do dos componentes ¢ de acordo com a Figura 7.58.

E.S‘_p equy Faf ente Shaker
Mancaf Mancaf2 g;.- i Mancal3 Mancald
ey B TT] [ ey E 1=z K
1 I'1l ™ [ ] I I | 1 H | [ ]
1l , o
L IEHGI gq,ggm E 12w l 1yl l Eiva 2 2194 32mmf= 1 2nmn
L = 5! 1! S .
il L lqﬁlll _l_ T
copfanenss Acoplamento 3
Valkan Tormin -1 NZ
00w | 14100mm 14100 1100w | | 108 00men 135 00z 96.00man 101 00mn 43 O0ren
4 40 nen P 4 40 mmn. b
Figura 7.58: Montagem do Sistema 3 para FRFs (funcdo de transferéncia) devido a excitagdo
aleatoria.

O modelo fisico através do MEF deste sistema, utilizando o segundo modelo simplificado

de Nelson e Crandall para acoplamento Vulkan Tormin L-1 NZ, ¢ apresentado pela Figura 7.59.
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Figura 7.59: Modelo Fisico por MEF do Sistema 3 para FRF (fungdo de transferéncia).

As consideracdes na modelagem do Acoplamentol, sdo as mesmas utilizadas nos casos
anteriores (dados Tabela 7.6). Além disso, os pardmetros do acoplamento Vulkan Tormin L-1NZ

calculados aproximadamente, ¢ utilizados no modelo, foram apresentados na Tabela 7.9.

Foram utilizadas as cinco curvas experimentais, selecionadas a partir das 18 FRFs (funcdes
de transferéncia) obtidas para o sistema 3, girando a 420.0rpm com excitagdo aplicada no n6 9 na
direcdo horizontal (grau de liberdade 33 da descricdo de elementos finitos). As curvas
selecionadas estavam na mesma direcdo da excitacdo, pois eram as que melhor funcdo de

coeréncia apresentavam. Os resultados do processo de ajuste, sdo apresentados na Figura 7.60.

FUNCAO DE TRANSFERENCIA em X
2500 +
Acoplamento
2000 -
4
1500 A
£
£
e 1000 4 Mancal 3 1
& N
Massa 2
500 - Driving Point
0 T T T T T T T T T T T T T T
1 21 41 61 81 101 121 141 161 181 201 221 241 261 281
Experimental Partida Ajustado ‘ Niimero de pontos da curva: FRF, (@: [40.0 2 70.0Hz]) , Aw=0.50Hz

Figura 7.60: Resultados do processo de ajuste do sistema 3 (fungdes de transferéncia - X)
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que correspondiam aos 4 mancais hidrodindmicos e ao acoplamento Vulkan Tormin L-1NZ. Os

valores para os quais estes convergiram sdo apresentadas na Tabela 7.13.

Tabela 7.13: Resultado do ajuste do sistema 3 com excitagdo na direcao X.

O ajuste foi realizado através da estimagao dos 20 parametros desconhecidos do sistema 3,

Mancall Mancal2 Mancal3 Mancal4 Acop.: Vulkan Tormin L-1NZ
ke 1772.700%10*  [136.436%10° |115.535%10° |146.885%10° N/m k7=975.1000*10° N/m
k. 1150.179%10* [103.355%10* |646.600%10° [262.905%10" N/m | kz=440.904*10° N.m/rad
Ceo 1167.240%10° [181.224%10* [153.517%10" [311.563%10° iN.s/m | c,=820.375%10> N.s/m
c.. 1312.049%10° [132.505%10* [928.727*10° [609.553%10° IN.s/m | cx=108.619%10”N.m.s/rad

Finalmente, foram utilizadas as cinco curvas experimentais selecionadas a partir das 18
FRFs (fungdes de transferéncia) obtidas para o sistema 3, nas mesmas condi¢des de operacdo do
caso anterior, mas com a diferenga que, neste caso, a excitacdo foi na direcdo vertical (grau de
liberdade 34 da descricdo de elementos finitos) e no mesmo nd6 9 do modelo. As curvas
selecionadas foram aquelas que estavam na mesma dire¢do da excitacdo, pois também eram as
que melhor fungdo de coeréncia apresentavam como no caso anterior. Os resultados do processo

de ajuste sdo apresentados graficamente na Figura 7.61.

F UNCAO DE TRANSFERENCIA em Z
- / I / \ I \
2500 / \ / /\\ / \Acoplamento I \
Z 2000
a
d
E 1500
e
= Mancal 3
1000 -
Massa 2
500 -
Driving Point ’/N\
0 T T T T T T T T T
1 21 41 61 81 101 121 141 161 181 201 221 241 261 281
Experimental Partida Ajustado ‘ Ntmero de pontos da curva: FRF, (o:[40.0 a 70.0Hz]) , Aw=0.50Hz

Figura 7.61: Resultados do processo de ajuste do sistema 3 (funcdes de transferéncia - Z)

Também, neste caso, o ajuste foi realizado através da estimacdo dos 20 parametros

desconhecidos do sistema 3, que correspondiam aos 4 mancais hidrodindmicos e ao acoplamento
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Vulkan Tormin L-1NZ. Os valores para os quais estes parametros convergiram, sdo apresentadas
na Tabela 7.14.

Tabela 7.14: Resultado do ajuste do sistema 3 com excitagcdo na direcdo Z.

Mancall Mancal2 Mancal3 Mancal4 Acop.: Vulkan Tormin L-1NZ
ke | 295.948%10% 136.446%10% 160.346*10°| 111.237%10*N/m | £;=840.85507*10*N/m
k. | 117.378%10°] 451.460%10° 102.999*10%| 137.919*10°N/m | kz=190.48250*10'N.m/rad
Co | 115.288%10% 499.988%10% 519.224*10%| 769.476*10*N.s/m| ¢;=237.39428*10*N.s/m
¢, ' 513.261*%107 520.089%10%| 579.815*%10'| 144.718*10°'N.s/m| cz=354.81668*10°N.m.s/rad

A Tabela 7.15 apresenta os dados relacionados aos processos de ajuste do sistema 3, para o
caso onde a excitagdo ¢ na direcdo horizontal X e para o caso onde a excitagdo ¢ na direcdo

vertical Z do sistema de referéncia.

Tabela 7.15: Dados dos processos de ajuste do sistema 3.

s | Erro Inicial % 147.378 | | Erro Inicial % 183.382
% | Erro Final % 55.844 | & | Erro Final % 73.144
d O

-‘g # Iteracdes 31 % # Iteracoes 27
w » ~ :

& | # Funcdes Avaliadas | >1000 | = |# Funcdes Avaliadas 935

Os resultados obtidos no ajuste do sistema 3 para as fungdes de transferéncia, ndo foram tao
boas quanto as conseguidas para o sistema 4. Sendo que o acoplamento Vulkan Tormin L-1NZ

do sistema 3 ¢ muito mais flexivel do que o acoplamento Vulkan Tormin L-3R do sistema 4.
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Capitulo 8

Conclusoes e Sugestoes para Proximos Trabalhos
8.1 Resultados e Conclusdes

O presente trabalho apresenta uma contribuicio aos métodos de modelagem dos
acoplamentos mecanicos, ¢ ao processo de estimag¢do de pardmetros no estudo dos sistemas
mecanicos rotativos Rotor-Acoplamento-Mancal. Estas ferramentas sdo utilizados no presente
trabalho para solucdo de problemas diretos como no prognostico do comportamento vibracional,

e de problemas inversos como a estimacao de parametros.

Uma revisdo da literatura, relacionada aos acoplamentos mecanicos dos sistemas de
transmissdo, foi feito, visando explanar seu desenvolvimento e classificagdo, assim como os seus
efeitos benéficos (isolar, amortecer, mudar a freqiiéncia natural) e prejudiciais (desbalango,

forgas € momentos) nos sistemas mecanicos.

Sdo apresentados teorias relacionadas a modelagem das vibragdes transversais ou
flexionais, através do método de elementos finitos, dos seguintes componentes: rotor, discos
rigidos, mancais hidrodindmicos e acoplamentos mecanicos. Na modelagem do acoplamento,
foram implementados os modelos isotropicos discretos (massa, mola, amortecimento) propostos
por Nelson e Crandall (1992) e Kramer E. (1993). Também foram implementadas a metodologia
da montagem das matrizes globais da equacdo de movimento e a solu¢do para as vibragdes
forgadas do sistema, assim como a teoria sobre a analise modal tradicional aplicada a maquinas
rotativas para estimar as funcdes de transferéncia do sistema. Foi implementado um programa

computacional em Fortran90 que nos permite simular o comportamento vibracional (Diagrama de
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Campbell, FRD devido ao desbalanceamento mecanico, FRF devido a uma excitagao aleatoria

unidirecional) dos sistemas Rotor-Acoplamento-Mancal.

Na parte de estimagdo de parametros, foi apresentada a teoria envolvida e a implementacao
da metodologia de ajuste das FRFs dos sistemas Rotor-Acoplamento-Mancal, com base nos
trabalhos de Arruda J. (1987), Duarte M. (1994) dos Minimos Quadrados Amortecido Nao
Linear, sendo consideradas as seguintes FRF's: resposta ao desbalanceamento residual do sistema,
que ¢ uma condi¢do inerente a todo sistema rotativo; fung¢do de transferéncia devido a uma
excitacdo aleatoria. O programa de estimacdo de parametros (EST-PARAM.mdp) feito no
Fortran90, trabalha juntamente com o programa para a modelagem por elementos finitos do

sistema, implementado na mesma linguagem de programacao.

Das simulagcdes numéricas do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal, realizadas com o
programa PROGRA-M1.mdp, observou-se que as consideragdes relativas a modelagem dos
acoplamentos flexiveis dos sistemas influenciam as seguintes respostas: freqiiéncias naturais do
sistema, F/RDs do sistema devido ao desbalanceamento ¢ FRFs devido a uma excitagao aleatoria.
Portanto, precisa-se um conhecimento prévio do acoplamento utilizado, para melhor escolher o

modelo que seja fisicamente mais representativo do mesmo.

Nas simulacdes relativas ao ajuste de modelos do sistema Rotor-Acoplamento-Mancal,
realizadas com os programas PROGRA-M1.mdp ¢ EST-PARAM.mdp, notou-se, utilizando as
curvas experimentais simuladas (FRDs devido ao desbalanceamento residual e FRFs devido a
uma excitagdo aleatoria construidas usando o 2° modelo de Nelson e Crandall), no processo de
estimacdo dos pardmetros do sistema, que alguns destes pardmetros ndo convergiram para os
valores utilizados na defini¢cdo das curvas. No geral, dos resultados das simulagdes de ajuste dos
modelos, obteve-se sucesso para os 5 modelos propostos no trabalho, com a diferenca de que
alguns sao melhor ajustados do que os outros. Entretanto, os modelos que melhor se ajustam,
correspondem aqueles que consideram a rigidez e o amortecimento para representar o
acoplamento, ao invés daqueles que somente o consideram a rigidez. Também ¢ interessante
ressaltar que, alguns dos pardmetros ajustados convergiram para valores nulos, o que sugere que
os graus de liberdade considerados no ajuste sao pouco sensiveis a esses parametros ou nao foram

excitados. Portanto, conclui-se que, no processo de estimagdo de parametros dos sistemas
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mecanicos, € necessaria a elaboracdo do calculo da sensibilidade paramétrica na escolha das

FRFs a serem utilizadas na estima¢do de um determinado parametro.

Da analises dos resultados experimentais podemos afirmar:
. Do ajuste das FRDs experimentais devido ao desbalanceamento residual do sistema, para os
acoplamentos Vulkan Tormin L-3R (sistema 4) e Vulkan Tormin L-1NZ (sistema 3), ao contrario
do ocorrido nos exemplos de ajuste simulados, ndo foram obtidos bons resultados, para nenhuma
das tentativas de ajuste. Fato este que pode se explicar pela tentativa de ajustar um modelo linear
do sistema, de parametros constantes ao longo da faixa de analise, hipoteses esta que
desconsidera as condig¢des reais de operacao do sistema ao longo da faixa de analise. Observou-se
que, durante os testes ao longo da faixa de rotacdo analisada, a temperatura do 6leo lubrificante
dos mancais experimentava um aumento da ordem de 6°C a medida que a rotagdo do sistema
aumentava. Como nos mancais hidrodindmicos a distribui¢do de pressao no 6leo é altamente
susceptivel as mudangas na temperatura do mesmo, ao considerarmos os parametros de rigidez e

amortecimento dos mancais constantes, considerou-se, também, uma distribui¢do de pressao do

6leo uniforme ao longo da faixa de andlise, fato este que nao acontece na realidade.

. Do ajuste da FRFs (fungdes de transferéncia) experimentais, devido a uma excitacao
aleatdria unidirecional, aplicada ao sistema Rotor-Acoplamento-Mancal:

» Para o sistema com o acoplamento Vulkan Tormin L-3R, menos flexivel, os resultados
obtidos foram melhores. Inclusive, conseguiu-se ajustar cada um dos 5 modelos do
sistema com melhores resultados para os modelos 2° de Nelson e Crandall e 2° de
Kramer, fato também ocorrido nos exemplos de simulacao. Portanto, pode-se reafirmar
que o modelo que melhor ajusta o sistema analisado para estes acoplamentos flexiveis sdo
aqueles que o representam através de parametros de rigidez e de amortecimento. Os
ajustes obtidos considerando o 2° modelo de Nelson e Crandall, para 0 mesmo sistema,
para diferentes condi¢cdes de rotacdo, também foram bons. Entretanto, os parametros
estimados convergiram, no geral, para valores diferentes ao longo das rotagdes
consideradas. Isto poderia explicar o fato pelo qual ndo foi possivel ajustar as FRDs
devido ao desbalanceamento residual.

= Para o sistema com o acoplamento Vulkan Tormin L-1NZ, os resultados também foram

bons. Porém, ndo melhores que para o acoplamento anterior. Tal ocorréncia pode ser
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explicada, pelo fato que, nas posicdes dos nods sucessivos dos acoplamentos, observa-se
para o acoplamento Vulkan Tormin L-3R, FRFs de mesma ordem de grandeza; e para o
acoplamento Vulkan Tormin L-1NZ, FRFs de diferente ordem de grandeza. Entretanto, as
FRFs ajustadas para os dois acoplamentos apresentam a mesma ordem de grandeza, o que
talvez, possa ser atribuido, ao fato de se considerar um modelo isotropico para o
acoplamento.

Dos resultados apresentados na Tabela 7.11, observa-se que os mesmos parametros, para
os diferentes modelos, convergiram para valores diferentes, indicando que os modelos
ajustados sdo sistemas equivalentes que reproduzem as FRFs experimentais, porém, nao
necessariamente refletem a condigao fisica real de cada componente. Isto ¢ corroborado
pelos resultados apresentados nas tabelas 7.11 e 7.14, pois os valores para os quais
convergiram os parametros do acoplamento indicam uma situacdo contraria as condigdes
reais, pois, ddo a entender que o acoplamento Vulkan Tormin L-1Nz ¢ mais rigido do que

o acoplamento Vulkan Tormin L-3R, o que na realidade nao ocorre.

Uma observagdo final, ¢ que a analise modal experimental para maquinas rotativas ¢ um

campo pouco explorado até o momento, seja pelas dificuldades que ela envolve ou pela falta de

instrumenta¢do adequada, assim como pela falta do dominio pleno das técnicas de processamento

de sinais, que nos permitam eliminar ou atenuar adequadamente os problemas que envolvem a

analise modal em maquinas rotativas.

8.2 Sugestdes para Proximos Trabalhos

A importancia desta drea de pesquisa, no melhor entendimento e controle dos sistemas

mecanicos rotativos, assim como as limitagdes daquilo que foi possivel realizar no presente

trabalho, permitem esbocar algumas sugestdes ou perspectivas para trabalhos futuros:

Implementar modelos simplificados para os acoplamentos flexiveis, equivalentes aos
apresentados neste trabalho, para as vibragdes torcionais e axiais dos sistemas mecanicos €
fazer sua validacdo experimental.

Desenvolver uma metodologia de ajuste para sistemas similares ao do trabalho, que permita
ajustar as FRDs devido ao desbalanceamento residual do sistema, pois esta ¢ uma condicao

inerente a toda maquina rotativa.
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Implementar a analise de sensibilidade das FRFs dos sistemas Rotor-Acoplamento-
Mancal, em relagdo aos parametros dos modelos simplificados dos acoplamentos flexivesis,
implementados durante o doutoramento;

Estudar e implementar um método de ajuste dos parametros de rigidez e amortecimento que
representam os mancais hidrodindmicos, fazendo uso das forgas transmitidas pelo fluido
nas partes estaciondrias dos mancais, na tentativa de conseguir valores dos parametros que
reflitam a condi¢do fisica dos mancais e, consequentemente, obter valores dos pardmetros
dos acoplamentos mais concordantes com suas caracteristicas fisicas;

Testar os modelos simplificados dos acoplamentos flexiveis implementados, para novas
configuragdes de sistemas mecanicos e discutir os resultados do presente trabalho;

Estudar e implementar a analise modal complexa tedrica e experimental para sistemas

rotativos, e aplica-los ao sistema Rotor-Acoplamento-Mancal.
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Anexo 1

Matrizes de ordem reduzida para o 1° Modelo de Acoplamento de Kramer
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0 —6L 0 0 0
1 g P —
L'(1+12¢)
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0 0 0 0 0
0 0 0 0 0
0 0 0 0 0
0 0 0 0 0
0 —6L —12 0 0
6L 0 0 -12 6L
0 0 0 0 0
0 0 0 0 0
4L (1+3¢) 0 0 —6L 2I’(1-6¢)
0 4C(1+3¢) 6L 0 0
0 6L 120 0
—6L 0 0 12 —6L
2L (1-6¢) 0 0 —6L 4L (1+3)
0 2(1-6g) 6L 0 0
[Kp]

0
0

27 (1-6¢)
6L
0
0

4 (1+3¢) |




Anexo 11
Programas: PROGRA-M1.mdp, EST-PARAM.mdp

PROGRA-M1.mdp (programa de Elementos Finitos do sistema Rotor-Acoplamento-
Mancal)

O programa PROGRA-MIl.mdp utiliza um arquivo de entrada de dados chamado
ENTRADA1.DAT, onde sao fornecidos todas informagdes requeridas para cada tipo de calculo
(freqiiéncias naturais, modos de vibrar, resposta em freqiiéncia ao desbalanceamento, funcdo de
transferéncia), para cada condi¢do de rotagcdo do sistema. O programa gera principalmente trés
arquivos que sao: CAMPBEL.DAT, que armazena as primeiras freqiiéncias naturais ou o nimero
de freqiiéncias requeridas do sistema, para o intervalo da rotacdo dado; MODOS 3.DAT, que
armazena os primeiros modos ou o numero de modos selecionados correspondentes as
freqiiéncias naturais, para uma dada rotacdo; RES RF.DAT, que armazena a resposta em
freqliéncia que vem a ser as amplitudes de vibragao nos graus de liberdade selecionados, para o
intervalo de rotacao definido no arquivo de entrada de dados, também este arquivo armazena os
valores da funcdo de transferéncia em cada grau de liberdade especificado para uma dada rotagao
do sistema, ao longo da faixa de freqiiéncias da for¢a de excitacdo. H4 também outros arquivos
que sao gerados para verificagdo dos dados de entrada (descricdo através do método dos

elementos finitos). A seguir apresentamos o fluxograma do mesmo.
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Fluxograma do programa PROGRA-M1.mdp

( INICIO )

Leitura de Dados
Arquivo.dat

Vibracgoes Livres Tipo de Calculo Vibracgoes Forcadas

Mod. Acoplamento:
‘(‘)'i ¢ Rigido ‘(')’
¢ 1 Kramer
- e 2 Kramer >
¢ 1 Nelson e Crandall
e 2 Nelson e Crandall
[Mg]a [Kgla [Cg]a [Gg] — [Mg]9 [Kgla [Cg]9 [Gg]a {Fg}
A
< o—wtAw
2=0+A0 2=0+A0
A A
|_| Diagrama de Freqiiéncias Naturais FRDs: FRFs: Funcao de
Campbell Modos de Vibrar Desbalanceamento Transferéncia

Resultados | Arquivo
Griafico | Resultados

FIM
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EST-PARAM.mdp (programa de Estimacido de Parametros através do método de
Minimos Quadrados Ponderado Nao Linear)

O programa EST-PARAM.mdp implementado no presente trabalho, ¢ um programa
de estimagdo de parametros desenvolvido na linguagem Fortan90, com base no algoritmo
estabelecido para os Minimos Quadrados Ponderado Nao Linear, no capitulo 6. Este
programa trabalha juntamente com o programa de elementos finitos PROGRA-M1.mdp, e
permite ajustar dados experimentais reais fornecidos através de um arquivo, ou com dados
experimentais simulados pelo programa, com um percentual de erro na definicdo do

mesmo.

O programa EST-PARAM.mdp utiliza os seguintes arquivos:

e ENTRADAI.dat, onde sdo fornecidos todos dados referentes a descricdo do
modelo através do MEF, que sera usado por PROGRA-M1.mdp;

e ENTRA GRAD.dat, onde s3o fornecidos todos os pardmetros que serdo
estimados no ajuste;

e VAL INI PA.dat, onde sdo fornecidos todos os valores iniciais (pontos de
partida) dos parametros que serao estimados no ajuste;

o XXXXXXXX.dat, onde sao fornecidos os dados obtidos experimentalmente nos
testes, este arquivo ¢ solicitado sempre que se trabalhe com dados reais.

e RES RF.dat, onde sdo escritos os resultados obtidos: Valores iniciais e ajustados
dos pardmetros, curva experimental(simulada), curva do valor inicial, curva
ajustada, assim como os dados relativos aos gdls utilizados, iteragdes, etc.

Este programa permite estimar:

e Elasticidade transversal, Densidade especifica, Fator de cisalhamento, Coeficiente
de Poisson, os coeficientes do amortecimento viscoso dos €ixos;

e Densidade especifica dos discos;

e Coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais;

e Coecficientes de rigidez e amortecimento dos acoplamentos para os diferentes

modelos.
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Fluxograma do programa EST-PARAM.mdp

INICIO

Leitura

de Dados: MEF

Leitura: Parametros a Estimar

Tipo de Dados

Experimentais Simulados

0O

Experimentais Reais

l<

*

O

Verifica: Valor Inicial

< Bom >

Escala: Logaritmica, Linear

>

il

Calcula: Funciao Objetivo

O

Direciao de Busca

ANALISE

O

Procura Unidimensional

—1 Amortecer

< inimizou 7>

Convergiu ?

Impressao de Resultados

FIM
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Anexo 111

Equipamentos, Sensores, Cartas de Calibracao

Dando continuidade aos anexos, sdo descritos os equipamentos, 0s sensores € suas cartas de

calibragdo respectivas, utilizadas no presente trabalho.

I11.1 Equipamentos Utilizados

Equipamento Fabricante Modelo Serial Number | Sensibilidade
Analizador de espectro Scientific Atlanta SD385 36 N.A.
Gerador de ruido General Radio Company 1381 01477 N.A.
Shaker Briiel & Kjaer 4808 2202279 N.A.
Filtro Analdgico Kemo VBF/8 32047 N.A.
Amplificador do Shaker Briiel & Kjaer 2712 2170393 N.A.
Condicionador da célula de carga  |Briiel & Kjaer Nexus 2051807 N.A.

Briiel & Kjaer Nexus 2051807 N.A.
Condicionadores dos acelerdmetros|Briiel & Kjaer Nexus 2051808 N.A.

Briiel & Kjaer Nexus 2051809 N.A.
Bomba dosadora Dosaq DQDG 30/4 2537 N.A.
Placa de aquisi¢do National Instruments BNC-2080 A7EF90 N.A.
Placa de aquisi¢do National Instruments BNC-2080 A7EF53 N.A.
Motor elétrico WEG 3~/2polos FE 56783 N.A.
Inversor de freqgiiéncia WEG CFW-07 108016 N.A.
I11.2 Sensores Utilizados

Sensores Fabricante Modelo Serial Number Sensibilidade
Célula de carga Briiel & Kjaer 8200 995792 3.880 pC/N
Acelerdmetro Briiel & Kjaer 4384 2068305 0.9992 pC/m.s™
Acelerdmetro Briiel & Kjaer 4384 2068306 1.005 pC/m.s™
Acelerdmetro Briiel & Kjaer 4384 2068307 0.9884 pC/m.s™~
Acelerdmetro Briiel & Kjaer 4384 2068308 1.004 pC/m.s™
Acelerometro Briiel & Kjaer 4384 2068309 1.009 pC/m.s™
Acelerdmetro Briiel & Kjaer 4384 2068310 1.005 pC/m.s™
Acelerdmetro Briiel & Kjaer 4384 2068311 1.012 pC/m.s™
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Equipamento Fabricante Modelo Serial Number | Sensibilidade
Acelerometro Briiel & Kjaer 4384 2068312 1.003 pC/m.s™
Acelerdmetro Briiel & Kjaer 4384 2068313 1.004 pC/m.s™
Acelerometro Briiel & Kjaer 4384 2068314 0.993 pC/m.s™
Aceler6metro Briiel & Kjaer 226C CZ89 0.301 pC/m.s™
Acelerometro Briiel & Kjaer 226C CZ90 0.306 pC/m.s™
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200 7412874 0.997v@10mils
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) |Bently Nevada Co. |3309030003100200 7412875 0.994v(@10mils
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200 7412876 0.990v@10mils
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) |Bently Nevada Co. |3309030003100200 7411899 0.992v(@10mils
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200 7403626 0.995v@10mils
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200 7403657 0.995v@10mils
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200 7403527 1.001v@10mils
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200 7403628 0.997v@10mils
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) |Bently Nevada Co. |3309030003100200| APRG433182 | 12.54v@1lmm
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200| APRG429751 | 12.91v@lmm
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200| APRG433171 | 12.83v@lmm
Sensor de Proximidade(0 a 1.5 mm) [Bently Nevada Co. [3309030003100200| APRG429753 | 12.92v@1lmm
8 Sensores de Proximidade(2 a 4mm) fbie/ﬁizizih) Bi5-M18-LU 15362 =5.300v@1mm
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II1.3 Cartas de Calibracao

Cartas de Calibracao para os Sensores de Proximidade Bi5-M18-LU (2.0 a 4.0mm), em func¢io do

material do Acoplamento VULKAN TORMIN L-3R (Sistema 4)

Sensor: SN_2A4-1

Sensor: SN_2A4-11

Tensas Medida no oo am (Voltios)

Carta de Calibracoe do sensors SN_ZA4—|.DAT

Carta de Calibracas da sensar: SH_244—,DAT

9 AN e

n 1 yd
L a

T e

L N

2 2.5 3 3.5 4

Distancio medida no ricrometra em (milimetros)
— — —

2 i) 3 35 4

Distancio medida no micrometro em (riilimetros)

Y(volt) = 5.141134(volt/mm)*X (mm) - 8.771387

Y(volt) = 5.311716 (volt/mm)*X (mm) - 9.034633

Sensor: SN_2A4-I11

Sensor: SN_2A4-1V

Tensac Medida no oo am (Woltios)

Carta de Calibrocac do sensers SN_2A4—(IL.DA

Carta de Calibrocao do sensors SN_ZA4— [ DAT

A

10

e

)

e

el
¥

Tenzas Madida ne e am (Volties)

A

10

i

A

e

—

2 ki) 3 348 4

Distancla medida na micremetra em {nilirmetros)

2 25 3 3.5 4

Distancia medida no ricrometro sm (rrilimstros)

Y(volt) = 5.454040 (volt/mm)*X (mm) - 9.590908

Y(volt) = 5.060302 (volt/mm)*X (mm) - 8.170148
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Cartas de Calibracio para os Sensores de Proximidade (0.0 a 1.5mm), em func¢do do material do

eixo. Acoplamento VULKAN TORMIN L-1NZ (Sistema 3)

Sensor: APRG433182 Sensor: APRG429751
Carta de Calibracao do senson Sn APRGA33182 Corta da Callbracas do sensar: Sn_APRGA25751
% N

o

=18

\\\
S .

\m\\, "

a o2 04 06 0.8 1 1.2 1.4 1.6 a 0.2 o4 0B a8 1 1.2 1.4 1.6

=10

Tenzae Madida ne wex am (Voltios)
Tensac Medida no o em (Voltios)

—15

-15

Distancia medida no micremetra em (milimetros) Distancia medida no micrometre em (milimetros)

Y(volt) = -12.542830 (volt/mm)*X (mm) + 1.002726 | Y(volt) = -12.909660 (volt/mm)*X (mm) + 2.683374

Sensor: APRG433171 Sensor: APRG429753

Carta de Calibracae do sensor Sn_APRG433171 Carta de Calibracac do sensor Sn_APRG4247E3

: LN

. .

/
/

Tensac Medida no o am (Voltios)
Tenszac Medida no xxx em (voltios)

=15

—15

\’\

‘\\
M ™

a 0.2 o4 0B a8 1 12 1.4 1.6 a 0.2 a2 0.6 0.8 1 1.2 1.4 1.8

Distancia medida no micrometro em {milimetros) Distancio medida na micrametra em {milimstros)

Y(volt) = -12.826190 (vol/mm)*X (mm) + 1.444703 | Y(volt) = -12.924200 (volt/mm)*X (mm) + 1.696311

Observac¢ao: Os outros sensores de proximidade, foram calibrados nos trabalhos de Idehara

S.(2001) e Jacon F.(2000).
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Anexo IV

Folhas de teste e programas de aquisicdo em LabVIEW 5.0

Apresenta-se neste anexo, os seguintes materiais:

¢ Para FRDs devido ao Desbalanceamento Residual

Folha de Teste para o Desbalanceamento Residual

Diagrama de Fluxo de visualizag¢ao das orbitas para esta condigdo

Tela de interface da visualizagao das orbitas para esta condig@o

Diagrama de Fluxo da Aquisi¢@o e Processamento dos sinais para esta condi¢ao

Tela de interface da Aquisi¢do e Processamento dos sinais para esta condi¢ao

¢  Para FRFs devido a uma Excitagdo Aleatoria (Fungdo de Transferéncia)

Folha de Teste para a Fungao de Transferéncia H;

Diagrama de Fluxo de visualizagao das oOrbitas para esta condi¢ao

Tela de interface da visualizagdo das orbitas para esta condigdo

Diagrama de Fluxo da Aquisi¢@o e Processamento dos sinais para esta condi¢ao

Tela de interface da Aquisi¢ao e Processamento dos sinais para esta condigao
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Para FRDs devido ao Desbalanceamento Residual

Folha de Teste para o Desbalanceamento Residual:

FOLHA DE TESTE EXPERIMENTAL DESBALANCEAMENTO

| Temp. de Repouso 22°C Arquivo Temporal Tempxxx.dat
IJanela de Freqiiéncia Hanning Arquivo Final Sistema3.dat
IJ anela de Amplitude Flat Top
Fregqiiéncia. do Freq. de Filtro: Butterworth # 4 de At " # Temperatura
Inversor Amostragem Passa Banda Amostras | P:rio do |Periodos | Periodo # Médias _do Hora
(Hz) (pts/seg) Ord |F.baixa(Hz)| F.alta(Hz) (pts) P retidos Oleo (°C)
05.00 |x|x 80.00| 20 2.00 8.00 128 16 8 4 20 23°C| 8:15a.m.
0550 |x|x 88.00| 20 2.00 9.00 128 16 8 4 20 23°C
06.00 |x|x 96.00 | 20 3.00 9.00 128 16 8 4 20 23°C
06.50 X | x 104.00| 20 3.00 11.00 128 16 8 4 20 23°C
07.00 |x|x 112.00| 20 3.00 11.00 128 16 8 4 20 23°C
* * * * * % * & * %
* * * * * % * k * %
* * * * * % * % * %
68.00 |x|x 1088.00 | 20 50.00 | 102.00 1024 16 64 6 20 27 a28°C
68.50 |x|x 1096.00 | 20 50.00 | 103.00 1024 16 64 6 20 27 a28°C
69.00 |x|x 1104.00| 20 50.00 | 103.00 1024 16 64 6 20 27 a28°C
69.50 |x|x 1112.00| 20 50.00 | 105.00 1024 16 64 6 20 27 a28°C
70.00 |x|x 1120.00| 20 50.00 | 105.00 1024 16 64 6 20 28°C

Freqiiéncia. do Inversor (Hz): Freqiiéncia de rotagdo em Hz do motor elétrico de acionamento.
Freq. de Amostragem (pts/seg): Freqiiéncia de amostragem em pontos/seg.

Ord: Ordem do filtro digital.

F.baixa(Hz): Freqiiéncia de corte baixa do filtro digital.

F.alta(Hz): Freqiiéncia de corte alta do filtro digital.

# Amostras (pts): Numero total de amostras de cada registro em pontos.

# de At por periodo: Numero de pontos por periodo.

# Periodos: Numero de periodos contidos em cada registro.

# Periodos retidos: Numero de periodos iniciais desprezados em cada registro.

# Médias: Numero de registros para cada média.
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Diagrama de Fluxo de visualizacio das orbitas para esta condicio

[orbitas] Plotalimite i
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Tela de interface da visualizacio das orbitas para esta condiciao (apresenta os Sinais Aquisitados)

[Folgas dos Mancais (em micrémetros] seom | 13
cal 1 Mancal 2|Mancal 3 Mancal 4] =
| 150 [§ls0__ g0 |

Nome do Filtra Tipo de Filtio |

ﬂE utterwarth | ﬁPESSE_EaiHa

ardepate; | Boi Mgesal:

»e&10.000

212



Diagrama de Fluxo da Aquisicio e Processamento dos sinais para esta condicao
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Tela de interface da Aquisicio e Processamento dos sinais para esta condicao

Canaiz doz Senzores

CALCULA A FRF AD DESBALAMCEAMENTO [para o SISTEMA COMPLETO- USANDD 2 PLACAS)
GUARDA & AMPLITUDE CORRESPONDENTE PARA FREQUENCIA FUNDAMENTAL sem Acelerometros

Sinais. |

‘Resposta em Frequeni ]|
=1 ra

.~ Hesposta em Flequem:la ]

| D200 |

| 073 Gt T ooes W]
5 | oY = = <

Mancal 1

Mancal 2

Mancal 3
Mancal 4
Massa 1
Massa 2 o
Acopla P1 16000
Trig/Rota [s)i0.01000 |
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Para FRFs devido a uma Excitacdo Aleatéria (Funcio de Transferéncia)
Folha de Teste para a FRF : Funcio de Transferéncia H;

FOLHA DE TESTE EXPERIMENTAL FUNCAO DE TRANSFERENCIA (ROTATIVO)

I SISTEMA ANALISADO [ SISTEMA 3 - ROTOR | Rotagao(Hz:cic/Seg) _|7.00
Tipo de Analises Analises Modal [0.0Hz a 100.0Hz]
Condicao de analises Rotativo |Temp. do Oleo | 25a26°C
Nome do arquivo gravado XXXXXXXXXXXXXX.dat
# Pontos # médias  |#med. tempo| Pts(Med.Cicli) | #Per/media | Pts. retidos df: Hz Freq. Amostragem
4096 20 4 1024 | ... 50 0.50 512 pts/seg-_r
Aparelhos Utilizados
Gera | 25 : Pos. ﬁ £ ; Posigdo da excitagdo | Condicionador LabView
dor | 0.0Hz fa| 22 Buch. Aluminio 100mv/N 0.1v/N
d’e 3 le( ES 7} Diregdo da excitagdo | Ganho |Janela Tens. Input
ruido | 2000Hz Jr Horizontal 7 Hanning 2v/2v

Tipos de Filtros Utilizados

Filtro Analégico

Posicdo do filtro

Na Excitagdo antes do amplificador do Shaker

Tipo de filtro

Passa Baixa

Tipo de conexdo

Freq. inferior

130Hz

Freqiiéncia superior

Posicdo do filtro

Nas respostas: Driving point, Mancais, Massas, Acoplamento, Célula de carga

. . . Nome do filtro Butterworth Tipo de filtro Passa Baixa
Filtro Digital —
Ordem do filtro 40 Freqiiéncia Amostragem 512pts/seg
Freq. corte inferior 130Hz Freqiiéncia corte superior | ...
Pontos de | Direcdo | Grandeza Sensor
Medida g Tipo Serie Condicionador/LabView | Filtro do Condiciona. | Janela
" : T 2 Py . T 2 anni
Driv-Point X x./TLX'Y m/s” Acelerometro | 20683 13/parafus. (10mv/m.s™) /0.01v/ m.s 0.1Hz[P. Banda|LOKHz Hanning
Driv-Point X x{]_.y m/s> Acelerometro | 2068312/parafus. (10mv/m.s?) / 0.01v/ m.s™ 0.1Hz[P. Banda|LOEHz Hanning
Mancal 1X - mm Proximidade S/N JANZ403627 11.86v/imm | L Hanning
.y
Mancal 1Z - mm Proximidade S/N FEBZ411899 11o1tvimm | L Hanning
i
00 o000 00 (1 1] (1 1] (1 1] (1 1] (11}
Acoplam 2X - mm Proximidade S/N APRG433182 12.826v/mm | Hanning
Xy
Acoplam 2Z - mm Proximidade S/N APRG429751 12.924v/mm | Hanning
]
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# Pontos: Numero de pontos de cada registro.

# Médias: Numero de registros para cada média.

# Med. tempo: Numero de médias no tempo (média ciclica).
Pts(Med.Cicli): Numero de pontos de cada registro apos a média ciclica.

Diagrama de Fluxo de visualizacdo das orbitas para esta condicao
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Tela de interface da visualizacio das orbitas para esta condicao
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Diagrama de Fluxo da Aquisicio e Processamento dos sinais para esta condicao
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Tela de interface da Aquisicio e Processamento dos sinais para esta condicao

CALCULA A FUNCAD DE TRANSFEREMCIA H1 A EXCITACAD ALEATORIA COM SHAKER (para o SISTEMA COMPLETO-
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Apéndice A
Desenhos dos Acoplamentos Flexiveis

A seguir sdo apresentados os desenhos construtivos dos acoplamentos flexiveis utilizados
no presente trabalho, onde sdo detalhadas algumas caracteristicas técnicas e as dimensdes
geométricas dos mesmos. Também sdo apresentados os desenhos construtivos do dispositivo de

excitacdo, utilizado para a montagem do “Shaker” no sistema Rotor-Acoplamento-Mancal.

A.1 Acoplamento Flexivel : Acoplamento 1 (Fabricado na FEM-DPM)
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A.2 Acoplamento Flexivel : VULKAN TORMIN L-3R (Vulkan do Brasil)

Travar ¢/ Loctite 241
2l s 3
Q| | = S
o] «~
Q
DADQOS TECNICOS
MOMENTO DE TORCAO PESO
T kmax. =40 Nm Total = 0,961 kg
~ 1 ’
ROTAgAO MAXIMA MOMENTO DE INERCIA
n = 13900 rpm J total = 0,044 X 10kgm 2
DESENHADO POR _ ESCALA DATA CPN° CONTROLADO APROVADO
Roberto | S/E | 29/10/01 380/01
REVISADO POR DATA REVISAO | DENOMINAGAO
PROPRIEDADE INTELECTUAL DA VULKAN DO BRASIL LTDA, E ACOpl. Tormin L-3 R
PROIBIDA A PRODUGAO TOTAL OU PARCIAL SEM EXPRESSA
AUTORIZAGAO POR ESCRITO
N°4TLOOO3R02
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A.3 Acoplamento Flexivel : VULKAN TORMIN L-1NZ (Vulkan do Brasil)
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— ___\\_tjl‘ utj‘\\ 1l F
///l////// NONNNNNNNNNANANN ISR aead
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|
- 1 [ Larg.:4 ° |7
R__“:__ SR __-:I]__ICDEF
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(N1 |
23,8
87
DADOS TECNICOS
MOMENTO MAXIMO
Tk max. =4 Nm
ROTACAO ADMISSIVEL
n = 20.000 rpm
DESALINHAMENTOS ADMISSIVEIS
AKa =+0,5 mm
HK°=+0,5°
AKr=+0,10 mm
DESENHADO POR _ESCALA __ DATA CPN CONTROLADO APROVADO
Roberto | S/E | 29/10/01 379/01
REVISADO POR DATA REVISAO | DENOMINAGAO
VULKAN S .
PROPRIEDADE INTELECTUAL DA VULKAN DO BRASIL LTDA, E Acopl. Tormin L-1 NZ
PROIBIDA A PRODUGAO TOTAL OU PARCIAL SEM EXPRESSA
AUTORIZAGAO POR ESCRITO S
N4TLOO01NZ22
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A.4 Dispositivo de Excitacdo Aleatoria (Fabricado na FEM-DPM)
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Apéndice B
Introduc¢ao a Analise de Sinais

Virios trabalhos tém demonstrado a importancia e a potencialidade de cada uma das
ferramentas matematicas, agrupadas sob o rétulo de andlise de sinais, na solu¢do de problemas

mecanicos ou auxiliando para sua compreensao.

A técnica de processamento de sinais digitais, ou a conversdo de sinais analdgicos para
digitais, que descrevam exatamente as variagdes no tempo, dos sinais de entrada e de saida num
sistema. Uma vez os dados digitalizados, a abordagem comum ¢ transformar os dados a partir do
dominio do tempo para o dominio da freqiiéncia, através do uso do algoritmo da transformada de
Fourier discreta. Um elemento chave no desenvolvimento dos analisadores de freqiiéncia digitais,
foi a invencdo do algoritmo da transformada de Fourier por Cooley J., Tukey J. (1965). Os
analisadores de freqiiéncia digitais estao substituindo os analisadores analdgicos na maioria das
aplicacdes, devido a seu alto desempenho, versatilidade, incremento dos sistemas de aquisicao

baseados no uso do computador, e a significativa redugdo de custos.

A teoria da transformada de Fourier ¢ utilizada para explorar os principios bésicos e as
caracteristicas de operacao dos analisadores digitais, e para explicar o significado dos conceitos
importantes tais como: “aliasing”, janelas, filtros digitais, fun¢des amostradas e filtros de
“leakage” (McConnell K. 1995). Como o algoritmo da transformada de Fourier discreta utiliza
dados discretizados num periodo de tempo limitado, ha significativos problemas potenciais com
esta abordagem, que deveriam ser bem entendidos. A estimacdo das FRFs inclui o processamento
de sinais digitais, que ¢ realizado para minimizar erros comuns, que sdo aleatorios ou
deterministicos por natureza. O processamento inclui muitas formas de médias, assim como

fungdes de ponderagdo(janelas). O processamento de sinais digitais das medi¢des € um passo
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importante nos testes estruturais, sendo uma das areas da tecnologia onde ¢ importante o
entendimento das relagdes do dominio tempo-freqiiéncia. O processamento dos sinais digitais sdo
utilizados para:
o Condensar os dados medidos, pois a quantidade de dados observados excede
tremendamente a informagao presente nas medigdes;
e  Estimag¢do das medidas para os processos de estimagdo de pardmetros modais;

o Reducao da influéncia do ruido no processo de medigao.

Historicamente, a funcdo resposta em freqiiéncia ou fun¢do resposta ao impulso unitario,
tém sido a mais importante medida estimada. Bendat J., et al. (1971); Otnes R., Enochson L.
(1972) tém realizado pesquisas na area de processamento de sinais, para determinar as fungdes de
resposta em freqliéncia. Muitas das pesquisas realizadas nos Gltimos 15 anos nesta area, tém sido
direcionados ao entendimento das implicagdes do processamento de sinais digitais na estimacao

final das medigdes caracteristicas (Allemang R. 1999).

1 Classificaciao do Sinal

Geralmente os sinais sdo classificados como: deterministicos, aleatérios e cadticos (sinal
aleatdrio controlado por processos deterministicos). Os sinais deterministicos subdividem-se em
periddicos que se repetem num certo intervalo de tempo, e transientes aqueles que tém existéncia
num periodo limitado de tempo. Os sinais aleatdrios subdividem-se em: estaciondrios, que sao
aqueles que tém seus pardmetros estatisticos constantes no tempo, para descrever seu
comportamento; € nao estaciondrios, cujos parametros sdo dependentes do tempo. Os sinais
aleatorios estaciondrios, cujas caracteristicas estatisticas sdo constantes no tempo, correspondem

a um processo ergodigo (Allemang R. 1999; Arruda J., Huallpa B. 2001).

2 Transformada de Fourier

A transformada de Fourier ¢ uma ferramenta matematica, que nos permite transformar um
sinal no dominio do tempo x(f) para o dominio da freqiiéncia X(®). Porém, o sinal x(¢) tem que

cumprir as condi¢des de Dirichlet, ou seja:

+T/2
. _[|x(t)|dt <o, T'¢é o periodo do sinal;
-T)2
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o Ha um ntmero finito de descontinuidades num periodo 7;

o Hé um numero finito de méximos e minimos num periodo 7.

Os sinais periodicos satisfazem as condi¢des de Dirichlet. Entretanto, ha sinais transitorios
e aleatorios aos quais ndo pode ser aplicada diretamente a transformada de Fourier, pois, ndo
satisfazem as condi¢des de Dirichlet. Nesses casos, a estratégia a seguir consiste em gerar
artificialmente sinais periddicos, removendo-se, assim, o impedimento para aplicar a

transformada de Fourier.

O par de transformadas de Fourier para os sinais periddicos sdo definidos por:

t+T

W)=Y X, " | X, :% [x(@e e de.
p=— t

Sendo, X, o coeficiente de Fourier complexo, 7" o periodo do sinal, @, a freqiiéncia fundamental

do sinal.

O par de transformadas de Fourier para os sinais transitorios sdo definidas por:
] i it i —iwt
K(t)=—= [X(w)“do , X(@)=[x(te"dt.
2r i

Sendo, X(w) a densidade espectral (fun¢do continua complexa) dependente do pardmetro w,

T — oo o periodo do sinal, # o tempo.

O par de transformadas de Fourier para os sinais aleatorios estacionarios ergodigos sdo

definidos por:
corrm(r)=2i [$.(@)Xos(@r)o . S, (@)= [Corr, (wrkr.
s —o0 —o0

Sendo, Corry.(7) a auto-correlagdo do sinal x(¢), T — o o periodo do sinal, S(®) ¢ a densidade

auto-espectral ou densidade espectral de poténcia (McConnell K. 1995).

A transformada de Fourier definida pelas equagdes anteriores, sdo inconvenientes para a
obtengdo de um espectro, pois para seu calculo seriam necessarios infinitos valores amostrados
do sinal x(¢). Portanto, defini-se o par de transformadas de Fourier, para serem aplicadas em

sinais discretizados durante um intervalo de tempo finito de acordo a seguinte relacao:
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N-1 A N-1 _
)= Y XU X ()= Ay e
®, = 27;7’: 0, n=012,..,N-1; k :O,il},(iLZ,...,i(N— 1)
A=l fi=k-Af ; T=N-a ; t,=n-A
Onde:
N ¢é o numero de pontos do sinal discretizado (preferencialmente 2" , com m inteiro);
T ¢ o periodo de aquisi¢do ou amostragem do sinal;
At ¢ o intervalo de tempo entre cada amostra do sinal;

Af aresolugdo em freqiiéncia do espectro do sinal.

3 Erros de Aquisicdo e Processamento de Sinais

A medicao exata das fungdes de resposta em freqiiéncia (FRF), depende principalmente de
minimizar os erros envolvidos no processamento de sinais digitais. Com o proposito de levar
vantagem sobre os dados experimentais e na verificacdo das abordagens teoricas, na avaliagdao
dos fendmenos experimentais, os erros nas medicdes geralmente sdo designados como ruidos,

que devem ser reduzidos a niveis aceitaveis.

Os erros na estimativa das FRFs, geralmente sdo agrupados em dois tipos. Erros de
variancia ocorrem devido aos desvios aleatdrios de cada amostra da fungdo em relagdo a seu
valor esperado (verdadeiro). Portanto, estatisticamente, se suficientes amostras sao consideradas,
a média estimada se aproximara do valor esperado com alto nivel de confianga. Erros de bias
(mascaramento) sdo devido as caracteristicas do sistema ou aos procedimentos de medig¢do, que
resultam numa estimativa incorreta do valor esperado, exemplos destes sdo: ndo-linearidades do
sistema, erros de digitalizacdo tais como o “leakage” e o “aliasing”. Estes tipos de erros nao

necessariamente se reduzem com muitas médias (Allemang R. 1999; McConnell K. 1995).

3.1 Erros na Conversao do Sinal Analégico para Digital

O processo de representar um sinal analdégico como uma série de valores digitais, ¢ uma
exigéncia basica dos modernos analisadores digitais de processamento de sinais. Na pratica, o
objetivo do processo de conversdo analogico para digital (4DC) € obter a conversao, mantendo
precisdo suficiente em termos de freqiiéncia, magnitude e fase. Com o advento do processamento

de sinais digitais, as caracteristicas de desempenho dos dispositivos analdgicos sdo os primeiros
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critérios de consideragdo, e as caracteristicas dos conversores analdgico-digital tornaram-se agora

de extrema importancia.

Este processo de conversao analdgico-digital envolve os conceitos de Amostragem do sinal
analdgico e a Quantizacdo do sinal analdgico. As condicdes de amostragem somente afetam a
exatiddo na freqiiéncia, enquanto que as consideragdes de quantizacdo e amostragem afetam a
exatiddo na magnitude e na fase do sinal analdgico. Portanto, os principais erros de conversao
analdgico-digital sdo os erros de amostragem “aliasing” e erros de quantizagdao (Allemang R.

1999).

3.1.1 Erros de Amostragem (“aliasing”)

O processo de amostragem aparece da necessidade de descrever sinais analdgicos numa
forma digital, ou seja, a amostragem ¢ o processo de registrar a variavel independente de um
processo analdgico. Isto pode ser feito em geral, através do registro de uma amplitude digital e
um tempo de referéncia da medi¢do; um método muito comum ¢ o de registrar amplitudes em
intervalos de tempo constantes. A amostragem pode ser feita num sentido absoluto, onde a
variavel independente esta em termos do tempo, e num sentido relativo quando a varidvel
independente estd em termos de algum evento, por exemplo, a rotacdo do eixo de um sistema

mecanico.

Existem 2 principios aplicados ao processo de digitalizacdo de sinais analdgicos e de
recuperacdo de informagdo em freqiiéncia validas:
Teorema de Amostragem de Shannon, estabelece as relagoes:

1

famo:E:fNy.Z'O ’ fNny;nax' (Bl)

Onde: f,,, ¢ a freqii€ncia de amostragem do sinal; f, € a freqti€ncia de Nyquist; f,, €a

freqiiéncia méxima do sinal amostrado; 4¢ ¢ o intervalo de tempo entre cada amostra. A

equacdo B.1 estabelece a freqliéncia méxima ( f, ) que pode ser descrita exatamente, assim

max

como que a freqiiéncia de Nyquist ( f, ) ¢ a metade da freqiiéncia de amostragem ( £, ), €

que seria o limite tedrico para a freqliéncia maxima ( f, ). Isto implica em pelo menos duas

max

amostras por periodo, para qualquer freqiiéncia abaixo da freqiiéncia de Nyquist. A Figura
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B.1 apresenta as relagcdes em freqiiéncia entre a freqiiéncia maxima, freqiiéncia de corte de

um filtro analdgico passa baixa, e a freqiiéncia de Nyquist.

A Amplitude

Je f.: freqiiéncia de corte

Aliasing

! \ freqiié»n cia
Joax s I

Figura B.1: Relagdes de amostragem basicas

Critério de Rayleigh: foi formulado primeiro no campo da oOtica, e tem a ver com
capacidade de determinar duas componentes em freqiiéncia relativamente espacadas, bem
proximas. Para um registro durante um tempo 7 (segundos), a componente em freqiiéncia

mais baixa ( f

min

), mensuravel ¢:

1.0 , .
Af =—=f,.. » T=N-At , N+I:numerode pontosdo sinal.
T

Onde 4f ¢ a resolucao das representacao espectral do sinal analisado.

Se componentes em freqiiéncia maiores que a metade da freqiiéncia de amostragem existem
no sinal analdgico, ocorrem erros na freqiiéncia e na amplitude do sinal digitalizado. Estes erros
sdo denominados de “aliasing”, e sdo devidos a limitacdo da Transformada de Fourier para
decidir que freqiiéncias estdo dentro e quais estdo fora da faixa de analise. A Figura B.2 apresenta

graficamente este problema no dominio do tempo.

Figura B.2: Exemplo de “Aliasing”

Na Figura B.2 observa-se que os sinais de freqliéncias maiores que a de Nyquist sdo
digitalizados como se fossem sinais de freqiiéncia menores que a de Nyquist. Este erro pode ser
controlado através da utilizagdo de um filtro analogico antes da digitalizacdo, para passar
informagdo s abaixo da freqiiéncia de Nyquist. Naturalmente, como os filtros reais tém uma

regido de transicao entre a faixa de interesse e a faixa de atenuagao; portanto, o posicionamento
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da freqiiéncia de corte dos filtros, da freqliéncia maxima desejada e das caracteristicas da regido
de transi¢ado do filtro deveriam ser determinados com relacdo a freqiiéncia de Nyquist, (Allemang

R. 1999; McConnell K. 1995).

3.1.2 Erros de Quantizacao

Quantizagdo ¢ a conversdao de um valor analogico especifico de amplitude para um valor
discreto mais proximo disponivel no conversor analdgico-digital. Este processo envolve
representar uma faixa de voltagem por meio de uma faixa de niimeros inteiros espagados. O
nimero de niveis discretos ¢ uma fun¢do do numero de “bits” do conversor analogico-digital.
Uma quantizagdo o6tima ocorre quando o sinal analisado envolve toda a faixa de voltagem de

entrada estabelecida.

Ha situagdes onde a quantiza¢do 6tima nao ocorre:

o Quando a faixa de voltagem do sinal analisado ¢ bem menor do que da faixa
disponivel de medida. Uma solugdo ¢ fixar a faixa de voltagem de medida, levemente
maior do que a faixa do sinal analisado;

o Quando o sinal tem informagdo predominante fora da faixa de interesse. Neste caso,
deve-se remover a informacao nao desejada através de filtros.

O erro na conversao analdgico-digital ¢ igual a +0.5 ou - 0.5 do intervalo de digitalizagdo. Este
erro ¢ de carater aleatorio, e portanto, através do calculo de médias, seu efeito sobre as medi¢des

resultantes serda minimizado.

3.1.3 Erro por Ruido Digitalizado

A digitalizacdo de mais ou menos 1 bit, quando o sinal de entrada é zero, ¢ denominada de
ruido digitalizado. Este erro pode tornar-se dominante em excitagdes transientes, pois uma grande
parte do sinal observado pode ser muito pequena ou realmente nula, como no caso dos testes de
impacto. Este tipo de erro pode ser controlado através de médias e da utilizagdo de janelas

especiais.

3.2 Erro por Truncamento ou “Leakage” do Sinal

O principal erro do processamento do sinal digitalizado ¢ um erro associado com a

transformada de Fourier rapida ou discreta, que ¢ utilizada para transformar o sinal digital no
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tempo para o dominio da freqliéncia. Isto ¢ conhecido como erro de “Leakage” ou erro de

truncamento, sendo realmente uma limitacao da transformada de Fourier.

Este erro ¢ basicamente devido a violagdo de uma hipotese do algoritmo da transformada de
Fourier, que estabelece de que o sinal seja periddico dentro do periodo de amostragem. Nos casos
onde os sinais de entrada e saida, sdo completamente observaveis (entrada transiente com a saida
completamente apagada dentro do periodo de amostragem), ou sdo fun¢des harmonicas de
periodo igual ao tempo de amostragem, ndo havera contribuigdes para o “Leakage” devido ao

truncamento que ocorrera no dominio do tempo dos sinais.

“Leakage” é provavelmente o mais comum e, portanto, o mais sério erro de processamento
dos sinais digitais. A diferenca do “Aliasing” e muitos outros erros, os efeitos do “Leakage”
somente podem ser reduzidos, mas ndo eliminados. O “Leakage” pode ser reduzido pelos
seguintes métodos(Allemang R. 1999): média ciclica, excitagdo periddica, aumento na resolucao

em freqiiéncia, algoritmos de estimag@o da FRF e por janelamento do sinal.

4 Janelas de Observacio

Na pratica da amostragem de sinais, s6 podem ser obtidos registros finitos dos sinais.
Infelizmente, para os sinais discretos, os registros finitos resultam em sinais truncados que tém
diferentes caracteristicas espectrais daquela que corresponde ao sinal original continuo. Essas
descontinuidades produzem o vazamento ou “/eakage” da informacdo espectral do sinal. Uma
maneira simples de melhorar as caracteristicas espectrais do sinal amostrado, ¢ a utilizagdo de
janelas de observagdo denominadas também de fun¢des de ponderacdo, as quais minimizam os
extremos de transicdo dos sinais truncados, reduzindo com isso o “/eakage” do sinal no dominio
da freqiiéncia. Quando ¢ usado dessa forma, as janelas de ponderacdo atuam como se fossem

filtros predefinidos passa baixa ou passa banda estreita (LabVIEW 2000).

De forma geral, considera-se uma janela w(f) e seu espectro W(f), assim como um sinal
observado x(7) e seu espectro X(f). O truncamento de um sinal vem a ser a faixa do sinal x(7)
observado através da janela w(f), que matematicamente ¢ o mesmo que a multiplicagdo destas

fungdes definidas e cujo resultado seria uma nova funcao x,,(¢) definida como:
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=0.0, t¢{-1,7
x,(t)=x(t) - w(t), com: x(¢), te(—o0,+0) ; w(t) oo
~r1<t<7r
Pelo teorema da convolugdo, esta multiplicagdo no tempo corresponde a convolug¢do (*) no
dominio da freqiiéncia, das transformada de Fourier de cada um dos sinais (McConnell K. 1995),

definida por:

Xy (=W)X ()= [ o) xe)ie.

A maioria dos analisadores em freqliéncia digitais, utilizam diversas fungdes de
janelamento, as 4 funcdes comumente utilizadas sdao as janelas: retangular, Hanning, Kaiser-
Bessel, e Flat Top. Todas elas podem ser definidas pelas seguintes relagdes:

Janela Retangular : w(n)=1.0;

Janela Hanning : w(n)=1.0—1.0Cos(27m/N);

Janela Kaiser - Besel :w(n)=1-1 298C0s( 2N j+ 0. 244C0s( 4]7\2;1) 0.003Cos(%mj;

Janela Flat Top : w(n)=1—1. 93C0s(2 j+ 1. 28C0s(47mj 0.38Co s(6 )+0 03cos(8”")
N N N N

Para: n=1,..,N-2. Para: n=0.0,N -1, tem-se: w(n)=0.0.

Os graficos de cada uma destas janelas, no dominio do tempo e da freqiiéncia, sdo
apresentados na Figura B.3, onde observa-se que a janela retangular trata os dados do sinal
observado igualmente, enquanto as outras janelas come¢am e terminam em zero ou proximos de
zero, com o propoésito de reduzir o “leakage” devido as discontinuidades, seja em magnitude e/ou
dire¢do dos extremos do sinal discreto observado. Porém, os pontos da regido central do sinal

observado sao diferentemente ponderados para cada um dessas janelas.

Janelas no Tempo Janelas na Freqguéncia

5

Retangular

ay ——— Hanning >
Kai B e

Amplitude

Figura B.3: Descri¢ao das Fungdes Janela mais utilizadas: (a) no tempo; (b) na freqiiéncia.
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4.1 Critérios de Selecao das Janelas

A escolha da janela correta, requer um conhecimento das caracteristicas de cada uma das
janelas disponiveis no seu sistema de aquisi¢do e processamento de sinais. Recomenda-se que o
usudario avalie as caracteristicas de cada tipo de janela, analisando inicialmente sinais conhecidos.
Uma outra questao importante ¢ o conhecimento prévio do sinal a ser analisado. Tendo em conta
as recomendagdes anteriores recomenda-se utilizar (McConnell K. 1995):

Janela Retangular: com sinais transientes cuja duracdo ¢ menor do que comprimento da

janela; com sinas pseudoaleatorios e nas analises de ordem onde o “/eakage” ¢ praticamente

nulo; com sinais periddicos e/ou aleatoérios seu desempenho € pobre;

Janela Hanning: ¢ de aplicacdo geral, com sinais transientes onde sao utilizados impulsos

repetitivos espagados aleatoriamente e a vibragdo rapidamente decai dentro do periodo da

janela, motivo pelo que, usualmente 5 ou mais impulsos ocorrem dentro do periodo da
janela. Com qualquer sinal periddico e/ou aleatorio ¢ recomendado seu uso;

Janela Kaiser-Bessel: com sinais periddicos quando requerem-se precisdo ou seletividade

na freqiiéncia; com sinais aleatorios fornece boa resolucdo em freqiiéncia, mas nao ¢

recomendado seu uso geral; com sinais transientes ¢ inadequado, ndo sendo recomendado
seu uso;

Janela Flat Top: com sinais periddicos, ¢ excelente na determinagdo exata das amplitudes

espectrais (quando as freqiiéncias componentes estdo espacadas de ao menos 6 linhas

espectrais), mas pobre na resolu¢do em freqiiéncia. Com sinas transientes e/ou aleatorios

ndo recomenda-se seu uso.

Em muitos casos quando ndo se tem conhecimento suficiente do sinal, ou o sinal pode ser
resultado da mistura dos sinais basicos (periddico, aleatorio), realiza-se mais de um tipo de
analise, como por exemplo, a de experimentar as andlises com diferentes janelas, para poder

extrair e entender as caracteristicas importantes do sinal.

No presente trabalho foram utilizadas a janela Flat Top para a determinagdo da amplitude
de vibragdo, quando o sistema estudado estava sujeito a excitacdo por desbalanceamento. E a
janela Hanning, quando era determinada a FRF (fun¢do de transferéncia) do sistema, sujeito a

excitacdo aleatoria através do “Shaker”.
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5 Filtragem do Sinal

Os filtros sdo geralmente utilizados para alterar o conteudo em freqiiéncia de um sinal, com
a hipotese de que uma componente ou uma faixa de freqiiéncias de interesse seja separavel do
sinal. Dependendo da faixa de interesse os filtros podem ser: passa baixa, passa alta, passa banda

e rejeita banda, cuja configuragdo ideal ¢ apresentada na Figura B.4.

Passa Baixa Passa Alta Passa Banda Rejeita Banda
AA A4 A A A
1 1+ - Vi Ji ——
7 e
‘€sse
fe f Je f Jer Je2 o e Je S

Figura B.4: Filtros ideais.

Idealmente, os filtros eliminariam componentes de freqiiéncia superiores ou inferiores,
respectivamente, a uma determinada freqiiéncia de corte (f;; ). Mas, os filtros ideais assim
definidos s3o impossiveis de serem implementados fisicamente, pois sempre existira uma regiao
de transi¢do entre a faixa de interesse e a faixa de rejei¢cdo, onde o ganho do filtro varia de 0.0 dB
a -3.0 dB (McConnell K. 1995; LabVIEW 2000). A Figura B.5 representa um filtro que
fisicamente pode ser construido. O mesmo sera descrita por 4 fatores:

Freqiiéncia Central (f, ): nos filtros que sdo de comprimento de banda constante, f, é

definida pela relacao

_ S+ Je
/o ==

Comprimento de Banda: “bandwidth” ¢ a medida da resolucao do filtro ou a capacidade de
separar as freqiiéncias componentes. Particularmente, quando se trata com sinais aleatorios,
as defini¢gdes de Comprimento de banda efetiva B e comprimento de banda para 3dB sdo
comumente utilizadas. O B ¢ o comprimento de banda de um filtro ideal passa banda cuja
area sob a curva serd a mesma de um filtro real. O comprimento de banda para 3dB ¢ a
diferenga em Hz de pontos, onde a amplitude do filtro ¢ 3dB a menos de seu valor de pico,

ou quando ¢ a metade do valor de pico para o filtro ideal conforme apresentado na Figura

B.S.
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Oscilagdo: “ripple” representa a maxima quantidade de incerteza que existe no valor de
pico do filtro dentro de seu comprimento de banda, conforme apresentado na FiguraB.5
(pode-se entender como a diferenca entre o ganho real e o ganho desejado).

Selectivity: ¢ a medida da capacidade do filtro de diferenciar entre 2 freqiiéncias
componentes proximas que variam amplamente em amplitude. O fator de forma ¢ um
parametro que ¢ utilizada para determinar a seletividade de um filtro, conforme apresentado
na Figura B.5 (b). Este fator ¢ definido com a razdo entre o comprimento de banda
correspondente a 60dB (Bg)) ¢ a banda correspondente a 3dB (B3). Seu valor € maior que 1,

sendo preferivel que seja proximo de 1.

& L5
! Ozcilagao D db |- _t
(ripple} N 2
Faliro egl + 3B Fator de Forma =B—';“
1.0
i - 8 204B |
o, | Comprimento __
% de Banda de 345 >§.
= E
E _Pom desiin |14 i
= I | 2y “ 40dBI
J/ 1 6045 |-
G-O I 'f:ll. IJJJ-F} I'Ir ’Jrr- d I - ___l__- e
(a) Freqiiéncia (h) Freyiléncia

Figura B.5: (a) Filtro real; (b) Fator de forma.
5.1 Filtros Digitais

Um filtro analdgico tem um sinal analdgico tanto na entrada quanto na saida, os quais serdo
funcdes continuas no tempo. O projeto dos filtros analdgicos requer um conhecimento
matematico avangado e entendimento dos procedimentos envolvidos no sistema, que afetam o
filtro. Entretanto, modernas ferramentas de amostragem e processamento de sinais digitais tém
feito possivel substituir os filtros analdgicos por filtros digitais em aplicagdes que requerem
programabilidade e flexibilidade nos diversos campos. Algumas vantagens dos filtros digitais
sobre os filtros analdgicos sdo:

o Sao softwares programaveis e, portanto, faceis de ser construidos e testados (implicam

apenas em operagoes aritméticas);

e  Naio oscilam com a temperatura ou umidade ou com a precisdo dos componentes;
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o Tem uma melhor relagdo desempenho/custo;

e  Nao sofrem devido as variagdes de fabrica¢do ou envelhecimento dos componentes.

Os filtros digitais sdo classificados, tradicionalmente, com base nos valores sobre as quais
opera. Os filtros mais simples sdo aqueles que operam apenas sobre os valores de entrada, e sdo
os chamados Filtros de Média Mdvel (MA) ou Filtros de Resposta de Impulso Finita (F/R). Se
um filtro opera sobre os valores de entrada e de saida tanto anteriores, quanto atuais, este tipo de
filtro ¢ chamado de Filtro de Média Movel Auto-regressiva (ARMA) ou Filtro de Resposta de
Impulso Infinita (//R). A resposta ao impulso destes filtros ¢ infinita, no sentido de que a resposta

do filtro para um impulso nunca ira ser zero.

Cada tipo de filtro tém vantagens e desvantagens. O projeto do filtro, como muitas praticas
da engenharia, envolve uma decisdo de compromisso “tradeoff”’. Os filtros FIR sdo simples, e
podem ser projetados para fornecer uma resposta de fase linear ou uma defasagem constante. Os
filtros /IR podem atingir o mesmo nivel de atenuacdo que os filtros F/R com muito menos
coeficientes. Portanto, os //R podem ser significativamente mais rapidos e mais eficientes

(LabVIEW 2000).

Os filtros /IR podem ou nao ter oscilacdo “ripple” na faixa de interesse e/ou na faixa de
atenuacdo. O projeto destes filtros digitais deriva do projeto dos filtros analdgicos cldssicos que
podem ser os filtros: Butterworth, Chebyshev, Inverse Chevyshev, Elliptic, ¢ Bessel. Cada um
destes filtros t€ém vantagens e desvantagens, comparados entre si e, dependendo das necessidades,
uns serdo melhores do que os outros (LabVIEW 2000). O tipo de filtro utilizado no presente

trabalho foi, principalmente, o Butterworth.

5.1.1 Filtro Butterworth

Uma resposta suave em todas as freqiiéncias e uma diminuicdo mondtona a partir da
freqliéncia de corte especificada, caracteriza a resposta em freqii€ncia destes filtros. Os filtros
Butterworth sdo maximamente lisos, de resposta ideal igual a 1 na regido de interesse ¢ nula na
regido de atenuacdo. A freqliéncia da poténcia média ou da queda em freqiiéncia de 3dB
correspondem as freqliéncias de corte especificadas. A Figura B.6 apresenta um filtro

Butterworth passa baixa. A vantagem destes filtros ¢ uma suave diminui¢do monotonica da
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resposta em freqiiéncia. No software do LabVIEW, ap06s ter fixado a freqiiéncia de corte, ¢ fixada
automaticamente pelo software a inclinacdo da transi¢do proporcional a ordem do filtro. Para

ordens maiores, este filtro atingira a resposta de um filtro ideal passa baixa.

10
09
0.3
0.7
0.6
0.5-
0.4-
031 ordem=2 P
02] gogm s [

I].].— Ul"ﬂ.f-'l‘l‘l = 2[' ‘ﬂ"'q...-ft‘-"‘i .__. .....
oo T T T s T
0.0 0.1 02 03 04 05

Figura B.6: Resposta do filtro passa baixa Butterworth

Resposta do Filiro
Butierworth

5.1.2 Sele¢do de um Filtro Digital

Alguns dos fatores que afetam a selecdo de um filtro apropriado sdo: se € requerida uma
fase linear, se pode permitir oscilacdes, e se uma regido de transicdo estreita ¢ requerida. A
Figura B.7, ¢ um roteiro para o processo de sele¢do do filtro adequado. Entretanto, na pratica, é
sempre necessario experimentar com varias das diferentes opgdes antes de encontrar o melhor

filtro.

Ap6s ter escolhido o tipo de filtro, deve-se especificar os parametros de projeto. O primeiro
parametro do projeto a considerar ¢ a taxa de amostragem. A méaxima freqii€éncia componente do
sinal de interesse, usualmente determina a taxa de amostragem. Uma regra pratica ¢ escolher uma
taxa de amostragem cerca de 10 vezes a maxima freqliéncia componente do sinal de interesse
(LabVIEW 2000). Uma possivel situacdo de compromisso ocorre quando a freqiiéncia de corte do
filtro pode estar proxima da freqiiéncia de Nyquist. Nestas condi¢des, o filtro poderia convergir
lentamente. A solucdo ¢ aumentar a taxa de amostragem, se a freqiiéncia de corte estd muito
proxima da freqliéncia de Nyquist. Na pratica, uma taxa de amostragem particularmente

escolhida ¢ ajustada somente se hé problemas.

240



: FILTRO
sim =% 1R

1
nio

Faixa de Filtro de
Com Oscilagao? nao Transicio Estreita? sim - Alta Ordem
Butterworth
sim

J

Fll.tl‘(.) < sim | Regido de ".l"ransig:‘f"m 0 mais Filtro de
Elliptic estreita possivel Baixa Ordem
n:Elo Butterworth

Com Oscilagcao na = Filtro de
Faixa de Interesse A e Chebyshey
sim
Com Oscilacdo na N Filtro
nio

Faixa de Atenuacig - Chebyshev

sim

Filtro
Elliptic

Com Regides de

Interesse Miiltiplas nao —»

sim

\

FILTRO
FIR

Figura B.7: Diagrama de fluxo do processo de escolha de um filtro digital

6 Estimacao das Funcdes Resposta em Freqiiéncia

As funcdes de resposta em freqiiéncia sao normalmente utilizadas para descrever a relagdo
entrada-saida (forga-resposta) de qualquer sistema. Freqiientemente, o sistema ¢ assumido linear
e invariante no tempo, embora nao seja necessario. Nos casos onde as suposicoes de linearidade e
de invaridncia no tempo ndo sdo validas, as medi¢des das FRF sdo também dependentes das

varidveis independentes tempo e excitagao.

A estimagdo da FRF depende da transformacdo de dados no tempo para o dominio da

freqiiéncia, através da transformada de Fourier. A FRF satisfaz as seguintes relagdes:

Para entrada simples: X, (w)=H 4 (w)F, q (@);
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X, H, e o H, IF
[ J [ ] [} [} [ ] [}
Para multiplas entradas: =
[ J [ ] [} [} [ ] [}
Xp le ° Hpq Fp

Sendo, X,(w) a resposta no gd! p do sistema, F,(®) a forca de excita¢do no gdl q, H,,(®) fungdo

de transferéncia entre a resposta do gd! p e a excitacdo no gd! q.

Para a analise modal experimental atual, a FRF ¢ a mais importante medicdo a ser feita.
Como a FRF pode ser expressa em termos das propriedades de massa, rigidez e amortecimento
do sistema, ¢ razoavel concluir que na maioria das estruturas reais, as FRFs serdo constantes na
medida que as propriedades de massa, rigidez e amortecimento sejam constantes. Portanto, a FRF

estimada serd inica na medida que o sistema seja linear e o ruido seja minimizado ou eliminado.

Existem ao menos 4 configuracdes de teste diferentes: entrada simples/saida simples
(SISO), entrada simples/saida multipla (SIMO), entrada multipla/saida simples (MISO), entrada
multipla/saida multipla (MIMO). No geral, a melhor situagdo de teste ¢ o MIMO, pois, os dados
sdo coletados no menor tempo possivel com poucas mudancgas nas condigdes de teste (Allemang

R. 1999). No presente trabalho foi utilizado o SIMO.

O processo de média do sinal aplicado a estimacao da FRF ¢ a media linear (média simples)
no espectro cruzado e no autoespectro. Entre as médias lineares aplicadas a estimagao das FRFs
podemos mencionar:

Meédia do Sinal Assincrona, onde ndo existe relacdo conhecida entre cada média, a FRF ¢

corretamente estimada somente sobre a base da unicidade da FRF

Meédia do Sinal Sincrona, onde cada média deve ser iniciada com relacdo a uma condi¢ao

de disparo “frigger”. A possibilidade de sincronizar o inicio de cada média permite o uso de

entradas deterministicas, ou ndo estacionarias, com o resultado de uma maior relacio
sinal/ruido;

Meédia do Sinal Ciclica, ¢ uma média linear no dominio do tempo, que pode ser utilizada

quando o “leakage” ¢ um problema sério, juntamente com as médias tradicionais

(assincronas, sincrona). Este tipo de média foi utilizada no presente trabalho.
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Os algoritmos mais conhecidos para estimacdo da FRF denominados de estimadores sao:
H,, H,, H,. A diferenca principal entre estes estimadores ¢ a suposi¢cdo de onde o ruido entra na
medi¢do. O ruido ¢ usualmente devido aos transdutores, cabos, amplificadores, conversores A/D
(McConnell K. 1995). O estimador que foi utilizado no presente trabalho foi o estimador H; que
¢ mais comumente utilizado para estimar a FRF, sendo a caracteristica deste estimador de

minimizar o ruido na resposta, e cujo modelo linear ¢ dado pela Figura B.8

Entrada § (0] h(?) o(?) x() Saida
Medida o) H(w) ® —=xto)® Medida

Figura B.8: Modelo linear com ruido m(¢) no sinal de saida.
Sendo: f(¢), F(®) o sinal de entrada no dominio do tempo e da freqiiéncia; 4(¢), H(®) representam
o sistema linear no tempo e na freqiiéncia; o(¢), O(®) o sinal de saida no tempo e na freqiiéncia;
m(t), M(®) o ruido adicionado na resposta no tempo e na freqiiéncia; x(¢), X(®) o sinal de saida
medido no tempo e na freqiiéncia. O ruido m(¢), a saida do sistema o(¢), e a entrada f{(¢) s3o nao
correlacionadas. O estimador H; ¢ definido pela relagao:
S0) w=0

Gy (@)
H, (0)=—"—— 0<w<+w0, Com:G(w)= '
(@) para ® <+, Com:G(w) {2S(a)) o

GFF (a))
Onde: S(w), G(w) sdo os auto espectros ou espectros cruzados dos sinais; Grx(®) € o espectro

cruzado entre a resposta e a excitacdo; Gr(®) € o auto espectro da excitacao.

Na necessidade de saber a qualidade da relacdo entre o sinal de resposta e o sinal do

estimulo do sistema, usa-se um coeficiente de correlacdo que descreve quio relacionadas sdo a

. ~ . , O ~ A . 2

resposta e a excitagcdo do sistema. Para o nosso caso, sera utilizada a Fungdo de Coeréncia y
definida pela seguinte relacao:

2
|GFX (a))|
G (0)G (@)

Sendo Gxx(®) o auto espectro da resposta da sistema. Esta fun¢do de coeréncia fornece a medida

7 (w)= , para:0<m<+o.

da linearidade do sinal de resposta em relagdo ao sinal de excitacdo, para cada valor de w, e seu
valor varia de 0.0 a 1.0. Como o yz ¢ baseado nas médias estatisticas das grandezas Grx(w),

Grr(®) e Gxx(w) ela serd igual a 1 quando aplicado para 1 s6 conjunto de dados, mesmo na
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presenca de ruido, pois nao existe informagdo disponivel para indicar que a resposta nao
corresponde a excitagdo. Portanto, somente apods varios conjuntos de dados ¢ que o conceito da
funcdo de coeréncia pode detectar a falta de relacdo entre os sinais de entrada e saida do sistema.
Quando a coeréncia ¢ menor que 1 o estimador H; tende a subestimar a FRF real (McConnell K.

1995).

Dentre as razdes que determinam uma coeréncia menor que 1 podemos citar:

e  Resposta ndo linear da estrutura: estruturas nao lineares causam baixa coeréncia por
que o angulo de fase entre a resposta ¢ o estimulo ¢ dependente da amplitude da resposta.
Estes sistemas, quando excitados numa freqiiéncia, geram respostas em freqiiéncias que sao
multiplas da freqiiéncia natural da estrutura (McConnell K. 1995);

e  Erro de “Leakage” por resolugdo: quando a resolugdo em freqiiéncia € grosseira a
tendéncia a um maior erro de “leakage” determina um valor para a coeréncia bem menor
que 1, o que pode ser corrigido com uma resolugdo mais fina onde o erro de “leakage” ¢é
menor (McConnell K. 1995);

®  Ruido ndo correlacionado na resposta x(t) e na excita¢do f(t): a diminui¢do na
coeréncia ¢ devido a baixa razdo sinal/ruido, portanto, deseja-se sempre ter uma alta razao
sinal/ruido para que a coeréncia seja proxima de 1. Nas condi¢des de ressonancia e anti-
ressonancia dos sistemas, a razao sinal/ruido tende a deteriorar-se €, com isso, a coeréncia

tende a diminuir(McConnell K. 1995).

6.1 Média Ciclica

E um caso especial de média linear, com a restricio de que a digitalizacio seja coerente
entre as médias, isto €, que o mesmo intervalo de tempo entre cada uma das média deve ser
mantido. Entretanto, melhor que tentar manter o mesmo tempo entre cada média, o procedimento
normal € ndo permitir tempo nenhum entre as médias sucessivas. Este procedimento simples de
calcular a média resulta em um filtro digital tipo pente no dominio da freqiiéncia, com os dentes
(passbands) do pente em incrementos de freqiiéncia que sdo multiplos inteiros de Af = 1/T . O
resultado € uma atenuagdo do espectro entre os dentes, ndo possiveis com outras formas de
média. A média ciclica é, geralmente, executada no dominio do tempo, e ¢ utilizada juntamente

com procedimentos de médias assincrono ou sincrono no dominio da freqiiéncia.
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A média ciclica do sinal ¢ muito 1til, por filtrar componentes periddicos de um sinal
poluido, visto que os dentes do filtro sdo posicionados em harmodnicas da freqiiéncia do sinal de
referéncia amostrado. Isto ¢ de particular importancia em aplicacdes onde ¢ desejavel extrair
sinais relativos aos varios membros giratorios. Esta mesma forma de calcular a média do sinal ¢é

particularmente util por reduzir o “/eakage’ durante medidas das FRFss.

Uma aplicagdo muito comum da média ciclica, estd na area da andlise de estruturas
rotativas, nas quais os picos do filtro tipo pente sdo posicionados para coincidir com as
freqiiéncias fundamental e as harmonicas de um eixo ou componente rotativo. Isto ¢
particularmente poderoso, visto que, em uma medida, ¢ possivel ressaltar todas possiveis

freqiiéncias geradas pelo componente rotativo a partir de um sinal de dados.

6.1.1 Teoria da Média Ciclica

Na aplicacido da média ciclica a estimagdo da FRF, as freqiiéncias fundamental e

harmdnicas que sdo ressaltadas sdo aquelas que sdo multiplas de Af" e o espectro entre cada f;

1

consecutivo ¢ reduzido, diminuindo assim o “leakage”.

A primeira observagdo a ser notada ¢ a relagdo entre as transformadas de Fourier de um
sinal e do mesmo sinal deslocado. No caso da média, cada historico sera da mesma duragao de

tempo 7" que € o periodo de observacao do sinal. O T determina a resolug¢do em freqiiéncia 4f do

espectro (critério de Rayleigh). A transformada de Fourier do sinal é:
X(w)= [ x(t)e " dt.

A transformada de Fourier do mesmo sinal deslocado no tempo até ¢, ¢ (Hsu H. 1970):

X(@)e ™ = [x(t+t,)e " dt. (B.2)

Para o caso de uma transformada de Fourier discreta, cada freqliéncia no espectro ¢é

assumida para ser um multiplo inteiro da freqiiéncia fundamental Af. Fazendo a substituicao

@ =N 27z/T com N inteiro, a equagdo B.2 produz:

2

X(@)e " =[x+, ). (B.3)
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Observa-se na equagdo B.3 que a corregdo para o caso quando ¢, = NT serd uma amplitude

unitaria com fase zero. Portanto, se cada sinal somado ciclicamente acontece num deslocamento
de tempo em relagdo ao sinal inicial, que ¢ um multiplo inteiro do periodo observado 7, logo a
correcao devido ao deslocamento no tempo ndo afeta as caracteristicas no dominio da freqiiéncia

do sinal somado resultante.

O algoritmo de médias de sinais observados com janela uniforme ou retangular é:
xX(1)= Zx ().
C i=0
Sendo: N, o nimero de pontos do sinal; N. o nimero de médias ciclicas. Para o caso onde x(¢) ¢
continua sobre o periodo N..7, os coeficientes de Fourier complexos da média ciclica do sinal no

tempo tornam-se:

1 T ] N, -1
:?J.x(t)e_'“’k[dt —j x,(H)e " dt .

0 clU

Finalmente:

T N.-1I

j Zx (t)e"dt .

Como x(7) ¢ uma funcdo continua, a soma das integrais podem ser substituidas por uma integral

avaliada de 0 a NV...T sobre a fung¢do original. Portanto:

1 i(ukt
C, “NT j dt . (B.4)

A equacdo B.4 indica que os coeficientes de Fourier do sinal resultante da média ciclica (

espagados Af =1/T), sdo os mesmos coeficientes de Fourier do sinal original (espagados
Af =1/(N,T)). Observa-se que o numero de coeficientes de Fourier para o sinal com média
ciclica serd 1/ N, vezes o niimero de coeficientes do sinal original, pois 0 numero e o tamanho da

resolucdo em freqiiéncia muda por este fator. O teorema de Parseval relativo a energia de cada
coeficiente de Fourier, ndo ¢ preservado pelo processo de média ciclica, pois a informacdo em

freqiiéncia ndo relativa as harmonicas de Af" ¢ removida (Hsu H. 1970).
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Como a média ciclica produz os coeficientes de Fourier de um sinal cujo tempo de
aquisicdo ¢ extenso (N.T comparado a 7). A média ciclica resulta numa janela efetiva no
dominio da freqiiéncia, que ¢ resultado de um maior tempo de observacdo. Sendo efetiva a
rejei¢do das freqiiéncias ndo harmonicas de Af = I/T , na pratica, um méaximo de 16 a 32 médias
¢ recomendado. Na realidade, de 4 a 8§ médias, juntamente com uma janela Hann, resulta num

melhoramento notdrio na estimagdo da FRF (Allemang R. 1999).

6.1.2 Implementacio da Média Ciclica

A implementa¢do da média ciclica do sinal para a estimagdo da FRF, ndo ¢ facilmente
aplicavel a muitos analisadores de transformada de Fourier discreta existentes. A razdo para isto é
que ao usudrio ndo ¢ dado controle da aquisi¢do de dados no tempo, de tal forma que as
exigéncias de calculo da média ciclica possam ser satisfeitas. Porém, atualmente, muitos usuarios
estdo aquisitando dados com placas de aquisi¢cdo de dados em computador pessoal (ou PC) ou em
placas de aquisicao de dados baseadas em VXI, onde o controle de aquisi¢do de dados no tempo
esta mais disponivel ao usudrio. Neste ambiente, a média ciclica é simples de implementar. Os
passos a seguir sao:

o Coletar registros bem grandes dos dados de entrada e saida (nimero de pontos igual

2", m é inteiro);

o Particionar o registros maiores em N, registros menores contiguos (nimero de pontos
de cada registro menor igual 2", m é inteiro);

o Fazer a média linear entre os registros particionados correspondentes ao mesmo
registro maior, para os registros de entrada e de saida. Sem perder nenhum dado entre
0s registros consecutivos;

. Quando os dados sdo ponderados uniformemente sobre o tempo total de
amostragem, tem-se o caso simples da média ciclica;

" Os beneficios de utilizacdo das fung¢des de ponderacdo (janelas diferentes a
retangular) podem ser utilizados, aplicando-se a janela aos registros maiores
antes da particdo dos mesmos, o que produz uma maior redu¢do do erro de
“leakage”, na estimacao da FRF.

J Estimar a FRF através do método tradicional com os dados resultantes da média

ciclica.
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A Figura B.9 apresenta a FRF estimada dos dados coletados de uma viga em balanco
levemente amortecida, usando a média ciclica e sem usar a média ciclica (através do processo
comum de estimacdo da FRF). O mesmos dados coletados foram usadas, com o proposito de que
se tivesse estatisticamente a mesma quantidade de informagao independente, para cada processo

de estimagao da FRF.
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Figura B.9: FRF’s estimadas com média comum e média ciclica.
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7 Diagrama de Blocos da Estimac¢ido das FRFs

Os processos de estimacao das FRFs implementados e utilizados no presente trabalho, tanto
para a excitacdo por desbalanceamento como para excitagdo por forga aleatdria, representadas
através de diagrama de blocos sdo: a Figura B.10 o processo para FRF devido a excitagdo

aleatodria; a Figura B.11 o processo para a FRD devido ao desbalanceamento residual ou imposto.
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Figura B.11: Diagrama de blocos do processo estimacao da FRD devido ao desbalanceamento residual.
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