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RESUMO

Neste trabalho, descr evém—se - alguns aspectos do
‘comportamento dinamico de rotores de turbogeradores, que possuem
diferentes valores de rigidez em seus doi s' planos or i.ogonai s de
deflexXo, através do método de elementos fini tos. Esta assimetria
elastica de rotores horizontais causa, por ag¢fio da gravidade,
vibrag@es dobradas por rotag3o; consequent.emente » Vvelocidades
ecriticas adicionais surgem no problema. Utilizam-se os elementos
finitos baseados na teoria de vigas de Timoshenko e o model o
permite analisar os problemas de flex3c e de torg3o, que s&o
desacoplados. Um programa computacional é impl ementado para
calcular as frequéncias naturais, as velocidades criticas e a
resposta a um desbalanceamento distribuido de um rotor
assimétrico apoiado em mancais discretos eldsticos e si métricos.
Desenvol ve—se uma analise de sensibilidade da resposta
desbal anceada para verificac¥o das se¢Bes criticas da estrutura a
variac%o de massa, visando a selegfo dos planos de bal anceamento.
Selecionados os planocs de colocag%o das massas balanceadoras,

efetua-se a operagZo de balanceamento através do método dos

coeficientes de influéncia.
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ABSTRACT

This work deals with some asﬁects 'of the dynamics of
turbogenerator rotors, which are described using the finite
element method. These rotors have unequal flexural rigidities iﬁ
their two ofthogonal planes. The elastic asymmetry of horizontal
rotors causes flexural vibrations at a rate of double the
rotational frequency due to the effect of gravity. This results
in additional critical speeds. The finite elements based on the
Timoshenko beam theory are used and this model allows the study
of the flexional and torcional problems, which are uncoupled. A
computational program is implemented fﬁr.computing the natural
frequencies, whirl speeds and the unbalance response due to the
distributed mass excentricities of an asymmetric rotor, supported
by symmetric elastic discrete bearings. The sensitivity analysis
of the unbalance response is developed in order to verify the
behavior of the structure with the variation of mass. Then it is
possible to obtain the critical sections of the structure, which
can be selected as the balancing planes. After the selection of
the planes in which the balancing masses are placed, the
balancing of flexible rotors is achieved by using the influence

coefficient method.
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CAPITULO 1

REVISXO BIBLIOGRAFICA E ESCOPO DO TRABALHO

1.1. INTRODUGAO

A capacidade de predig%o da resposta dinAmica e da
estabilidade de rotores se tornou imprescindivel para o
desenvol vimento de maquinas industriais de alta velocidade e de
alta seguranga, tais como turbinas a g4s e a vapor, motores de
combust¥c interna, compressores centrifugos e alternativos,
turbogeradores e turbomaquinas em geral. ‘Na opera¢8c dessas
miaquinas, os rotores estdo -sujeitos 4s vibracBes de torglo e de
flex®oc e, em alguns casos, operam em condi¢Bes instaveis. _ Tais
rotores s%o construidos com extrema flexibilidade, o que t.orﬁa o
estudo de seu comportamento dinimico uma fase essencial do
projeto.

Um rotor - consiste de um eixc, onde podem estar acoplados
discos, engrenagens e outros componentes ou um rotor de motor
elétrico ou de gerador, que esti apoiado \e-m mancals sobre uma
estrutura de suporte. O comportamento dindmico de um rotor é
afetado pelas caracteristicas dinfmicas do sistema - rotor,mancal
e fundag%o - e por fatores externos. As principais fontes de
excitagc%o s%o as forgas eletromagnéticas, aerodinamicas e
meclnicas.

As principais areas de estudos em Dinimica de Rotores s3o o

desbal anceamento, a estabilidade e a diniAmica torciocnal [1]. A

bibliografia existente sobre o tema ¢ vasta e continua recebendo
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contribui¢cBes de um grande numero de técnicos e pesquisadores
envolvidos com o problema de din&mica de rotores.

Este trabalho se concentra em rotores de turbogeradores de
dois pélos, que possuem diferentes valores de rigidez em seus
dois planos ortogonais de deflexXo devido A abertura de fendas
axiais sobre sua superficie,as quais s8o preenchidas com
condutores, material isolante e cunhas. Analisam-se alguns
aspectos do comportamento dinamico de rotores relacionados com a
estabilidade e o desbalanceamento. Para tanto, utilizam-se as
ferramentas de anilise dos métodos numéricos, da analise de
sensibilidade de parametros e dos processos de balanceamento de

rotores flexiveis.

Relatam-se alguns trabalhos importantes relacionados com a
estabilidade e_ o desbalanceamento de rotores flexiveis em geral.
Os trabalhos mais antigos se preocupam com a determinaglio e a
compreensXc das variaveis envolvidas no problema e com o
desenvolvimento de modelos analiticos que retratem os fendmenos
da dinamica de rotores. Com o advento dos computadores,
desenvol ver am-se ferramentas de anilise poderosas que permitiram
#mpliar a complexidade do problema.

As referéncias s%o divididas em trés itens - estabilidade,
bal anceamento e métodos numéricos - para facilitar a exposigl8o
dos temas envolvidos no trabalho. Existem diversos livros que
abordam © problema globalmente e existem publicagBes que se
concentram em determinados aspectos.

o t’.lltimc;o item deste capitulo discorre sobre o escopo do

. trabalho e os aspectos do comportamento dinimico de rotores

flexiveis que s¥%o estudados através do método de elementos

finitos.



1 .2. LEVANTAMENTO BIBLIOGRAFICO

1.2.1.ESTABILIDADE

Os eixos de rotores de tﬁrbomaquinas. geralmente, est3o
apoiados em mancais de deslizamento, que s3o nXo conservativos
por natureza e cujas propriedades dinAmicas s%o de dificil
determi nag&o. A configuragfo geométrica do mancal e as
propriedades do lubrificante tém grande influéncia sobre o
comportamento dinaimico do sistema. A instabilidade induzida pela
ag¥o hidrodinamica do filme lubrificante tem sido um dos grandes
problemas em turbomiquinas. Esta instabilidade é wuma v:l.bra;cSo
auto-excitada resultante das forgas do filme lubrificante do
mancal. Outro fator importante, que influencia a estabilidade de
rotores flexiveis, @ o amortecimento interno do eixo e de seus
componentes conectados. Uma analise mais ' el abor ada da
estabilidade requer a inclus¥oc de n%o linearidades no sistema.

Primeiramente, apresentam-se alguns trabalhos relacionados
com a estabilidade de rotores flexiveis simétricos devido as
vibragBes de flexZo. Relatam-se os trabalhos que abordam a
estabilidade devido & a¢Z%o hidrodinaAmica do filme lubrificante e
os efeitos do amortecimento interno sobre a e§tab111dade. Os
movimentos orbitais estacionarios de um rotor simétrico apoiado
em mancais hidrodin&micos‘esLSO sincronizados com a velocidade de
rotagZc e descrevem ¢érbitas elipticas.

Newkirk e Lewis [2] apresentaram uma investigag¢3o sobre as
condicBes de operag¢Zo estavel de rotores sintétricos apoiados em

mancais hidrodinimicos, "através de testes experimentais efetuados..
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com lubrificantes de varias viscosidades. Constatou-se que podem
ocorrer perturbagdes no rotor quando se ultrapassa uma
determinada velocidade de rotagio. J& Parszewski e Cameron (3]
constataram um outro tipo de vibrag3o instavel, devido & ag¢io do
filme lubrificante nos mancais, que ocorre normalmente quando a
frequéncia de excitagEo é levemente inferior A4 metade da
velocidade rotacional.

Sternlicht [4)1 apresentou os varios fendmenos dinimicos em
rotores simétricos sobre mancais hidrodin&micos, abrangendoc os
resul tados das referéncias anteriores. Constataram-se os
seguintes casos de instabilidades auto-excitadas : ad Vibrag3do de
meia frequéncia C(Nalf-Freguency Whirld, que ocorre quando se
atinge um valor critico de velocidade, com o eixo vibrando em uma
frequéncia aproximadamente igual 4 metade da velocidade de
rotag3o; bd VibragXo de fraglio de frequéncia
CFractional ~Freguency Whirld, que é um caso especial de
instabilidade geralmente associado com mancais
hibridosChidrodinAmicos e hidrostaticos), ocorre quando se atinge
uma determinada velocidade, com o eixo vibrando em uma frequéncia
igual a uma frag3io da rotagSo; cI)Ressonincia do‘ filme de éleo
CResonant Whip), que ocorre em velocidades iguais ou superiores a
duas vezes a primeira velocidade critica, com frequéncia de
excitag¢iio aproximadamente igual & primeira frequéncia natural.
Nos trés casos, o movimento do eixo esté no mesmo sentido da
rotagXo.

Foi apresentada por Lund (8] uma andlise teérica da
estabilidade de rotores simétricos apoi ados em mancais
lubrificados a gas, com a finalidalde de determinar a velocidade

inicial da instabilidade.-Os casos-de” instabilidades’de-VibragZo-ii:
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de meia frequéncia CHalf-Frequency Whirl) e de Ressonincia do
filme de d&leo (Ol Whip) foram constatados, teoricamente e
experimentalmente, por Ono e Tamura (6].

Uma ampla investigag®c sobre os problemas dindmicos .em
rotores de turbomiquinas foi mostrada por Sternlicht e Lewis (7).
Foram abordados os problemas de estabilidade e balanceamento de
rotores simétricos em mancais hidrodinimicos. Mostrou-se que,
para se manter © balango no escoamento dos mancais, um eixo,
levemente carregado, tenta vibrar em uma frequéncia
aproximadamente igual A metade da rotag3o. Quando o balango é
satisfeito, nenhuma press3Zc é desenvolvida no filme e o© mancal
perde sua capacidade de sustentag¢io. Para mancais com
carregamento elevado, a explicagZo anterior n3oc ¢ valida, e a
instabilidade ¢ vista como a perda da capacidade de amortecimento
dos mancais. Uma explicag8o consistente sobre este tipo de
instabilidade foi apresentada por Rao [81].

O estudo das propriedades dinimicas de um mancal requer a
solu¢f%o da equagfio de Reynolds para determinar as forgas geradas
pelo filme lubrificante sobre o eixo. Tolle e Muster (O]
apresentaram uma solu¢3oc da equaqfo de Reynolds assumindo o filme
continuo e com viscosidade constante.

Foi proposto por Lund [10] um procedimento numérico para
determinar o valor da velocidade 1inicial da instabilidade
CThreshold Speed of Instadbility) e as velocidades criticas de
rotores simétricos, considerando o amor tecimento interno
histerético e viscoso do eixo. Concluiu-se que o amortecimento
interno histerético, que é independente da frequéncia, tem efeito
desestabilizador sobre a vibrag8c do rotor em todas as

velocidades, enquanto o amortecimento interno viscoso, que &
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dependente da frequéncia, possui efeito desestabilizador a partir
de uma determinada velocidade. Estas conclus&es’ sobre os efeitos
do amortecimento interno na estabilidade de rotores concordaram
com os estudos anteriormente apresentados por Dimentberg [111.

Vance e Lea (12] estudaram a influéncia do amortecimento
internoc sobre a estabilidade de rotores ortotrépicos apoiados em
funda¢Zo rigida e determinaram a velocidade inicial da
instabilidadelThreshold Speed of Instability) para a vibragfo
orbital n¥o sincrona induzida pelo amortecimento interno.
Const;at.ou—se que a velocidade inicial da instabilidade induzida
Ipelo amortecimente interno depende da relag3co entre os
amortecimentos internoc e externo. Para velocidades de rotagZo Q1
superiores a wdC1+a/ﬁ). o rotor passa a operar na faixa de
instabilidade induzida pelo amortecimento internoc, sendo que W, é
a frequéncia natural amortecida do sistema e a e 3 representam o
amortecimento externo e interno, respectivamente. Também foi
observado que a anisotropia elastica dos mancais tende a aumentar
a velocidade inicial da instabilidade e que a ortotropia eléstica
~do eixo tem um efeito insignificante sobre a vibrag¢g8o induzida
pelo amor téci maento interno.

Smith [i3] apresentou uma revis3o geral dos varios aspectoé
das vibragBes de flexZoc de rotores flexiveis apoiades em mancais
hidrodinAmicos. Foram investigados os problemas de vibrag3o
forcada - excita¢Zo do desbalanceamento e do desalinhamento do
eixo - e os problemas de vibrag3oc auto-excitada - instabilidades
do filme lubrificante, do atrito internc e da assimetria elastica

do eixo, excitagZo no escoamento pelo fluido de trabalho e

interago entre os modos de vibrag¥o torcional e flexional - .
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Saindo do tema da instabilidade devido A agio hidrodinAmica
do 1lubrificante e aoc atrito interno, cita-se o importante
trabalho de Eshleman e Eubanks [14], que descreveu a influéncia
do torque axial, do cisalhamento, da inércia rotatéria e dos
efeitos giroscédpicos sobre a vibragio de flex3c de eixos
simétricos. Quando se consideraram o cisalhamento, a inércia
rotatéria e os efeitos giroscépicos, as velocidades criticas do
eixo foram menores do que as de um eixoc sem esses ef;ei tos.
Mostrou-se também que o torque axial sé possul efeitos
consideraveis para grandes coeficientes de esbeltez do eixo.

Agora, apresentam-se as referéncias que abor aam os problemas
dinAmicos caracteristicos de rotores flexiveis assimétricos. Em
rotores com elixo horizontal, a assimetria el astica, em
consequéncia da gravidade, gera vibragSes de .f lexao com
frequéncia igual ao dobro da rotagXo; por conseguinte,
velocidades criticas adicionais surgem no probl ém. Os movimentos
orbitais estacionarios do rotor assimétrico podem estar
sincronizados com a velcocidade de rotag%o, ou entZo, devido &
assimetria elastica do eixo, podem ter frequéncia dobrada por
revoluc&c. As vibra¢3es dobradas por rotagifio podem ser da mesma
ordem de grandeza das vibr a:<;8es sincronas devido ao
desbal anceamento.

A assimetria elastica do sistema rotor-mancal pode causar
instabilidades paramétricas no rotor. A instabilidade paramétrica
da assimetria elastica e a instabilidade da ag%c hidrodiniamica do
filme 1lubrificante existem separadamente. Para se estudar a
instabilidade paramétrica, faz-se necessario analisar as equagdes
diferenciais com coeficientes periéddicos que descrevem o

movimento de rotores assimétricos.



Descrevem—se alguns trabalhos relacionados com o
comportamento dindmico de rotores assimétricos devido as
vibra¢BSes de flexXo. Inicialmente, relatam-se os trabalhos que
analisam as caracteri{sticas da vibrag3%oco dobrada por revolug¢io e,
posteriormente, s3o apresentados os trabalhos que tratam do
problema de instabilidade paramétrica.

Taylor [15] constatou as vibra¢Bes dobradas por rotagioc e a
aexisténcia de uma faixa de operagio instlvel, entre as duas
velocidades criticas dos dois planos ortogonais de deflexio, para
al xos horizontais - assimétricos. Kellenberger {16,171 e
Kellenberger e Rihak (18] analisaram as equa¢gBes diferenciais de
rotores assimétricos e a influéncia da gravidade e do
desbal anceamento sobre as vibragBes de flex3o. Dimentberg [11]
também apresentou alguns estudos sobre rotores assimétricos. Rao
{81, além da vibra¢iZic dobrada por rotag¢¥o, tratou do problema de
- instabilidade paramétrica. Com a preocupaglio de determinar a
distribui¢Zoc de assimetria elastica de eixos assimétricos, foi
proposto um método de estimativa da assimetria de rigidez &
flexZoc, através de comportamentos din&micos devido & assimetria,
por Matsukura et alii (1Q].

Passando~-se para o teﬁa da instabilidade paramétrica, Foote,
Poritsky e Slade [20] apresentaram um dos primeiros trabalhos
desenvol vidos sobre a estabilidade de rotores flexiveis
assimétricos apolados em mancais assimétricos. Constatou-se que a
assimetria elastica origina uma faixa instavel de velocidades
préxima a velocidade critica, cuja largura depende da ordem de
grandeza da assimetria. Mostrou-se que, para pequena assimetria
do eixo, a faixa instavel se divide em tré&s partes, as quais se

expandem e se unem para grande assimetria.



Outra relevante contribuigio para a compr eensio da
instabilidade paramétrica foi fornecida por Brosens e Crandall
(211. Apresentou-se um estudo do movimento de rotores
assimét.ric—os rigidos sobre mancais assimétricos e constatou-se
que alguns rotores eram dinamicamente instaveis a partir de uma
certa velocidade. Também fol constatado que alguns desses rotores
poderiam' retornar A condi¢%o de estabilidade dependendo das
magnitudes do acoplamento giroscépico e da desigualdade de
inércia. Estudou-se © efeito da assimetria dos mancais sobre a
estabilidade e concluiu-se que, para pequena assimetria, este
efeito é de segunda ordem, mas se a assimetria aumenta, novas
regides de instabilidade podem surgir.

Estudos das vibrag¢Bes parametricamente excitadas de rotores
flexivelis assimétricos apoiados em mancais assimétricos n8o
amortecidos foram apresentados por Black e McTernan [22].
Constatou-se que as assimetrias de inércia e de flexibilidade do
@ixo e de rigidez dos mancais podem causar vibragBes instaveis em
zonas préximas as velocidades criticas e préximas as fragBes de
somas ou diferengas dos pares de frequéncias naturais. Estas
regiBes instaveis tornam-se mais largas a medida que a frequéncia
aumenta. Mostrou-se que as condi¢Ses para a ressonincia
paramétrica, com pequena assimetria, sHo:

Wy ; W= wx e w = %Fwytwu)
sendo que wy e wz sSo as frequéncias naturais do eixo nos dois
planos ortogonais de deflexfo. Se as frequéncias naturais estdo
bem préximas, as trés zonas instivelis se unem. Quando se tem uma
pequena assimetria do eixo, ou seja, as frequéncias naturais
estio levemente separadas, as regi8es s8o distintas.

Constataram-se também as instabilidades paramétricas
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multi-harménicas, que ocorrem por exemplo em w = wytwzd), mas
que s¥o muito fracas para pequena assimetria.

Gladwell e Stammers (23) desenvolveram uma analise de
perturbagZo nas equagBes lineares com coeficientes periédicos de
rotores assimétricos para descrever as instabilidades
paramétricas. Este trabalho se constituiu numa importante
contribuigio para a teoria de estabilidade de rotores
assimétricos.

Uma revisfSo geral sobre a estabilidade, que engloba os
trabalhos anteriores [(20,21,22,231, foi apresentada por Peter.s e
Zvol aneic (24]1. Constataram-se os Vvarios tipos de instabilidades
paramétricas de rotores assimétricos apoiados em mancais
assimétricos, que ocorrem quando a frequéncia natural é um
miltiplo par da velocidade rotacional, quando a soma ou diferenga
de duas frequéncias naturais se iguala a um miltiplo inteiro par
da velocidade, e quando a soma ou diferenga é igual a um miltiplo
inteiro impar da rotaqéo. sendo que este Ultimo caso denomina-se
de instabilidade sub-harménica.

Iwatsubo, Tsujiuchi e Inoue (25] analisaram as vibragSes
livres e forgadas de rotores flexiveis assimétricos.
Apresentaram-se os trés casos significativos de instabi l.idades
paramétricas. As solu¢gBes das equagBes tornaram-se instaveis para
os trés casos segul ntes:I |

€C1) Ressonincia principal C Principal Resonance O

Q=xM Ci=1,3,5,...2

C2) Ressonincia da combinag¢gfo do tipo soma :
C Sumn Type Comdination Resonance )

0= %cnum) CLj= 1,3,5,... ;W=D



11

(3> Ressonincia da combinagio do tipo diferenga :
C Difference Type Combination Resonance D
(@ J= iécm—apv CL, = 1,3,8,...;1=D
os indices das freciuéncias naturais i,j e | assumem valores
inteiros impares para que uma dada frequéncia seja éompletamente

separada da outra, pois os autovalores ocorrem em pares

conjugados compl exos.

1.2. 2. BALANCEAMENTO

A principal fonte de excita;Zo das vibra¢®Baes em rotores é o
desbal anceamento, que & devido a propriedades nZ%o-homogéneas do
material, processos de fabrica¢%o, rasgos de chavetas, ranhuras,
etc. O comportamento do rotor, com uma determinada distribuig3o
de desbal anceamento, depende de suas condi¢Ses de operagiio. Se a
velocidade de regime w & suficientemente inferior a primeira
velocidade critica w, w < % w1, o rotor & considerado rigido. Se
a velocidade de regime for superior a tal valor, > %m, o
rotor & considerado flexivel. Para cada condig3o, adotam-se
diferentes metodologias de balanceamento. Duas técnicas sZo
empregadas no balanceamento de rotores flexiveis: o método dos
coeficientes de influéncia e o balanceament.ovmodal. Uma terceira
técnica, baseada em um método hibrido que combina al;umas
caracterfisticas das duas técnicas citadas, também tem sido
utilizada.

Primeiramente, s%o relatadas as referéncias que tratam do
método dos coeficientes de influéncia e do balanceament.d modal .

Um dos primeiros trabalhos desenvolvidos, utilizando o processo

de minimos quadrados para a minimiza¢%o das vibragBes residuais,
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sobre o balanceamento ‘via coeficientes de influéncia foi
apresentado por Goodman [261. Diversos trabalhos (27,28,20,30,31)
foram alaborades com © objetivo de aprimorar o procedimento
matemiAtico proposto em [261. Lindley e Bishop (32] apresentaram
-uma abordagem tedrica para o bal anceamento modal. Um
aprimoramento no balanceamento modal foi proposto por Lund (331.

Citam-se, agora, as referéncias que tratam dos mé&todos
hibridos de balanceamento e as que descrevem e comentam os
métodos de balanceamento de rotores flexiveis e rigidos.
Drechsler (34) e Darlow, Smalley e Parkinson (351 desenvolveram
métodos hibridos de balanceamento, que procuram combinar as
vantagens das duas técnicas. Foram apresentadas as principais
vantagens e desvantagens do método dos coeficientes de influéncia
@ do balanceamento modal em (35]. Giers (36] forneceu algumas
nogBes das limitag3es e levantou os problemas praticos das duas
técnicas distintas de balanceamento. Com a finalidade de
facilitar o balanceamento, Rao [B] elaborou uma classifica¢3o dos
di versos tipos de rotores e descreveu as técnicas de
balanceamento‘de rotores rigidos e as duas técnicas de rotores
flexiveis. Diana ([(37] apresentou as técnicas empregadas para
bal anceamento rigfdo e as trés técnicas de balanceamento
flexivel.

" Algumas obser vacdes e conclusdes podem ser feitas
considerando-se as referéncias citadas sobre o b&lanceamento de
rotores flexiveis. O método dos coeficientes de influéncia
considera o sistema comoc um bloco fechado e assume uma relagio
linear entre o desbalanceamento e a resposta desbalanceada. N3Io
h&a preocupag3o com o modelo fisico que descreve o sistema. Jé. (o]

balanceamentc modal estA baseado em aspectos f{sicos do sistema...—- -
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Um requisito importante para o balanceamento modal s3do as
condi¢®Bes de ortogonalidade dos modos de vibragX¥o, ou seja, o
método pressupSe modos desacoplados. Mas as respostas do rotor
nas velocidades criticas contém contribui¢Ses de mais de um modo
de vibrag%o, devido ao acoplamento dos modos, que é consequéncia
da anisotropia e do amortecimento dos mancais. Pode-se concluir
que o método dos coeficientes de influénéia n%o necessita de um
modelo analitico na desqriczo do sistema, ou seja, pode ser usado
através de exaustivos procedimentos experimentais.
Um adendo especial & feito para o caso de alguns rotores,

tais como os rotores de separadores, cantrifugadores e
esmerilhadores, cuja operag3o normal acarreta varia¢3c no
desbal anceamento, e que necessitam de um processo de
bal anceamento automatico. Gusarov e Shatalov [38] classificaram
os métodos de balanceamento automitico, onde a corregiic de massas
é efetuada com a maquina em funcionamento, e descreveram alguns

procedimentos utilizados na pratica.

1.2. 3. METODOS NUMERICOS

Procedimentos numéricos e técnicas de computagZo foram
desenvolvidos para permitir wuma anilise pormenorizada dos
problemas em diniAmica de rotores. O projeto mecinico de rotores
flexiveis tem recebido grande contribuil¢3io dos métodos
computacionais. S3o citadas as referéncias reiacionadas com OS
procedimantos utilizados na modelagem de rotores flex{veis, com
os métodos de solugBo de problemas de autovalor e com a anialise

de sensibilidade do sistema em relag®c a suas propriedades.
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A anilise das vibra¢Ses livres e forgadas se situa no estudo
do comportamento dinAmico de sistemas mecAnicos. As equag':ESes das
vibra¢3es livres conduzem a problemas de autovalor. A soluglo do
problema de autovalor contém importantes informagSes das
caracteristicas dinimicas do sistema, tais como as velocidades
criticas e os modos de vibrag3o. Cada tipo de sistema dinaAmico,
girfoscépico ou n¥o, amortecido ou n3Io, possui determinadas
caracteristicas que definem as particularidades do problema de
autovalor. Sistemas n%o giroscédpicos e n3Ioc amortecidos possuem
autovalores e autovetores reais, enquanto. os sistemas
giroscépicos nﬁo' amortecidos tém autovalores imaginarios puros.
Se o amortecimento estid presente no sistema, os autovalores
tornam—-se complexos.

S¥%o relatadas algumas referéncias que descrevem os métodos
de solugio dos problemas de autovalor. Meirovitch [38]1 propés um
método de solug®o do problema de autovalor, reduzido a uma forma
padronizada, de sistemas giroscépicos. Gupta [40)] apresentou um
algoritmo para sistemas amortecidos, que esti baseado em uma
técnica combinada da sequéncia de Sturm e da iterag8o inversa.
Meirovitch [41]1 desenvolveu uma teoria de perturbag¢8o de segunda
ordem para analisar os sistemas giroscédpicos levemente
amortecidos. Em um trabalho mais cqmplet,o. Meirovitch (421
apresentou varios algoritmos para a solug8o dos prdblemas de
autovalor, ressaltando que todos requerem a soluglo de sistemas
de equa¢Bes algébricas, sendo que somente alguns resolvem o
problema completo, enquanto outros produzem somente os
autovalores, e ainda outros produzem os autovetores associados
com os autovalores. Foram classificados, por Bathe [43]1, os

métodos de solu¢fo dos problemas de autovalor em quatro grupos:
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1DMétodos de Iteragio de vetores; 2)Métodos de Transformagdo;
3>Técnicas de Iteragio peli nomi al : 43 Mét,odos baseados nas
propriedades da sequéncia de Sturm. Cada grupo possui uma
propriedade basica que & usada comc base do algoritmo de sol ugXo.

O método dos elementos finitos e o método das matrizes de
transferéncia s3o, atualmente, dois procedimentos numéricos
bastante difundidos na modelagem de rotores flexiveis. Kikuchi
[44]) apresentou uma formulagqo de matrizes de transferéncia para
determinar a resposta desbalanceada de rotores flexiveis. Bansal
e Kirk (45) e Gu [48) apresentaram alguns desenvolvimentos na
formulagZo via matrizes de transferéncia. Um procedimento
alternativo foi proposto por Childs [47], que estid baseado em uma
formul acZoc modal, para anailise de rotores flexiveis assinuétrico#.

Um dos primeiros trabalhos desenvolvidos utilizando uma
formulagZo de elementos finitos para rotores flexiveis foi
apresentado por Ruhl e Booker [48]. O elemento finito utilizado
es}t.é baseado na teoria de vigas de Euler-Bernoulli. Diana et alii
[49) se preocuparam em analisar a estabilidade de rotores
fl.exi veis considerande na modelagem de elementos finitos os
mancais hidrodinimicos e a estrutura elastica do suporte. Foi
apresentada por Dimarogonas [50] uma formulag8o utilizando os
elementos finitos de viga de Egyleigh. que considerou o
amortecimento interno histerético e viscoso. Com o objetivo de
analisar a est,Aabilidade @ a resposta a um desbalanceamento
distriﬁuido. Gasch [51]1 desenvolveu uma das modelagens mais
completas de rotores flexiveis simétricos, utilizando os
elementos finitos de viga de Euler-Bernoulli, que considerou o
amortecimento interno e externo, as forgas reativas, os efeitos

aerodinamicos e magnéticos, as forgas giroscépicas e a fundagHo.
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Nelson e McVaugh (521 utilizaram os elementos finitos de viga de
Rayleigh na model agem dé rotores flexiveis.

Zorzi e Nelson (53] estudaram a estabilidade de rotores
flexiveis simétricos, considerandoc os efeitos do amortecimento
interno viscoso e histerético do eixo, utilizando o© mesmo
elemento finito de viga de Rayleigh da referéncia [52].
Confirmaram que o amortecimento interno viscoso n3o estimula a
instabilidade até que a primeira velocidade critica do rotor seja
atingida, enquanto que o amortecimento internc histerético tem
ef eit,o desestabilizador em todas as velocidades. Demonstraram,
também, o efeito estabilizador das caracteristicas de anisotropia
elastica e de amortecimento dos mancais sobre o movimento do
rotor. A anisotropia elastica ou o amortecimento viscoso dos
mancais pode aumentar a velocidade inicial da instabilidade
CThreshold Speed of Instabilityd.

Rouch e Kao [854] apresentaram uma formulag3o de rotores,
baseada na teoria de vigas de Timoshenko, utilizando as técnicas
de reducXo das matrizes na anilise. Nelson (551 desenvolveu uma
formulagXZo para elemento finito de rotor, também baseada na
teoria de ;rigas de. Timoshenko, que representou um importante
c.iesenvol vimento na modelagem através de elementos fini tés de
rotores flexiveis. Childs e Graviss [58] apresentaram uma
formulagXZo alternativa & fornecida por [55] para a solug3o das
equagBes do movimento de rotores. Utilizando a formdlac;ﬁp
proposta em [581, 6zgl'.iven e Ozkan [571 inclufram o amortecimento
interno viscoso e histerético no modelo para - analisar a
estabilidade e a resposta ao desbalanceamento distribuido de
rotores flexiveis simétricos. Observou-se que o amortecimento

internc - nZo-- .afeta - a- l~f~"‘espost}la i do - ~.rotor - .-gerada’ -pelo. -
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desbal anceamento distribufido para mancals i1isotrdpicos,  mas a
altera inteiramente se os mancais s%o ortotrépicos. Se os mancais
s%o isotrépicos, as for#as centrifugas devido ao desbalanceamento
fazem o eixo vibrar em é6rbita circular, isto é, o modo deformado
do rotor permanece inalterado durante o movimento, e,
consequentemente, o amorteci.mento interno n3o afeta a amplitude
da resposta desbalanceada. Se os mancais s%o ortotrépicos, a
&rbita de vibragXo do eixo & eliptica, o que induz o eixo a
vibrar transversalmente, isto ¢, o raio de curvatura do eixo
varia durante a vibrag¢fo, e, con.sequent,emente. o amortecimento
interno do eixo representa um importante papel na determinag3o da
resposta desbalanceadé.

‘Todas as referéncias aqui relatadas sobre o método de
‘elementos finitos apresentaram uma formulagic para o problema
dinimico de rotores flexiveis simétricos. J4& Diana [37]
apresentou um estudo completo do comportamento dinimico de
rotores flexiveis assimétricos, modelados por elementos finitos
de viga de Rayleigh, que aborda os diversos problemas de
estabilidade, balanceamento e de dinamica torcional.

Algumas propriedades fisicas fundamentais de sistemas
linearizados de rotores foram apresentadas por Adams e Padovan
(58]1. Os modelos linearizados claissicos de rotores utilizam oito
coeficientes de rigidez e amortecimente nas matrizes dos
elementos de mancal. As propriedades n3o simétricas dos termos
giroscépicos causam a bifurcagdo no espectro. de frequéncia.
Geralmente, as n3o simetrias do sistema rotor—-mancal surgem dos
termos giroscépicos e dos mancails,

Durante o projetoc de um rotor, frequentemente & requerido

alterar alguns parémetros estruturais para se atingir as
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caractorfisticas dinAmicas desejadas do sistema. Para tanto, uma
anilise dos efeitos sobre as propriedades dinAmicas da estrutura
provocados por uma mudanga estrutural & de grande importé&ncia.
Encerrando o levantamento bibliografico, relatam-se alguns
trabalhos concernentes com a anilise de sensibilidade.

Plaut e Huseyin (58] obtiveram as expressBes das taxas de
variacXo dos autovalores e autovetores em relaglo a parametros do
-si stema, que sfo ferramentas importantes na analise de
sensibilidade. Done e Hughes (601 analisaram o efeito de uma
mudanca estrutural sobre a resposta do sistema, em rotores de
helicépteros, através de uma formulagZc de matriz de receptincia.
Um importante trabalho desenvolvido em anilise de sensibilidade
foi apresentado por Lund [(61]1. Utilizou-se uma técnica de
perturbagZc de primeira ordem na formulag8o de matrizes de
transferéncia do sistema. Palazzolo, Wang e Pilkey I[62]
apresentaram um método para a reandlise de autovalores de modelos
de rotores modificados, utilizando o método generalizado da
receptincia. Calcularam—se as frequéncias naturais de rotores
modelados por elementos finitos. Foram apresentados por Rajan,
Nelson e Chen (631 os coeficientes de sensibilidade dos
autovalores para rotores flexiveis simétricos modelados por
elementos finitos. As caracteristicas dinAfmicas de rotores
flexiveis de maior interesse s3o as frequénclias naturais, as
velocidades criticas e a resposta estacionaria ao
desbal anceamento. Apresentou-se também em [(63] um método para

calcular as velocidades criticas utilizando os coeficientes ‘de

sensibilidade do autovalor.
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1. 3. ESCOPO DO TRABALHO

S3o descritos neste trabalho alguns aépectos do
comportamento dinAmico de rotores flexivels assimétricos. Os
estudos sZo desenvolvidos sobre alguns tépicos da estabilidade e
do balanceamento. O estudo da estabilidade se restringe 2
determinag3o das vel ocidades criticas. A analise das
instabilidades indﬁzidas pelo filme lubrificante dos mancais ou
pela assimetria elastica do sistema n3o é realizaaa. No estudo do
bal anceamento, conslidera-se uma distribuig¢io de excentricidades
ao longo do rotor para determinar a resposta desbalanceada.
Efetua-se a analise de sensibilidade da resposta ao
desbalanceamento com o intuito de auxiliar a selegio de
parametros no processo de balanceamanto.

O método de elementos finitos & utilizado para descrever os
aspectos desejados do comportamento dinimico de rotores de
turbogeradores. O rotor flexivel assimétrico analisado consiste
em eelementos de viga, com distribuigioc de massa, rigidez e
excentricidade, e em mancais elasticos discretos. O modelo
utiliza os elementos finitos baseados na teoria de vigas de
Timoshenko e permite analisar os problemas de flex3o e torg3o,
que s3o desacoplados. Os efeitos giroscépices, os termos
inerciais da teoria de vigas de Rayleigh e o cisalhamento est3o
incluidos na formulagio. Nesta primeira etapa de desenvolvimento
do trabalho, os mancais s%o considerados simétricos e n3o
amor tecidos.

Analisam—-se somente as vibra¢gBes de flex3do. Determinam—se as
frequéncias naturais, as velocidades criticas sincronas e

dobradas por rotagic e a resposta a um desbalanceamento
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distribuido de rotores flexivels assimétricos apoiados em mancais
simétricos. Verificam-se Es pontos criticos de sensibilidade a’
variagcZoc de massa da estrutura, através de wuma anilise de
sensibilidade da resposta desbalanceada, visando a seleg3o dos
planos de balanceamento. Selecionados os planos de balanceamento,
efetua-se a operagiioco de balanceamento através do método dos

coeficientes de influéncia.
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CAP1TULO 2

FORMULAGAO ATRAVES DE ELEMENTOS FINITOS DE ROTORES

FLEXIVEIS ASSIMETRICOS

2.1 . INTRODUGCAO

Desenvolve-se neste capitulo a formulagdo de elementos
finitos para rotores flexiveis assimétricos utilizada no trabalho.
O rotor ¢ modelado por elementos finitos de viga de Timoshenko e
por elementos elasticos discretos de mancais. Este modelo se
presta muito bem para representar o problema de interesse, que s@o
os rotores de turbogeradores de dois pélos. NIo s3o consideradas
na formulagZc as diferentes formas de amortecimento interno e
externo.

S3o descritos neste capitulo os sistemas de referéncia, as
fungBes de interpolaciio e as equagdes do movimento de um elemento
finito de rotorlassimétrico. As simplificacBes e as considerag¢3es
efetuadas na formulag3o sS¥o também citadas. Faz-se uma bre;e
expl ana¢Zo sobre algumas caracteristicas peculiares de rotores de

turboalternadores de dois pdlos.

2. 2. CARACTERISTICAS DE UM ROTOR ASSIMETRICO

Dentre os diferentes tipos de rotores flexiveis assimétricos,
s¥o estudados os rotores de turboalternadores de dois pélos, que

possuem diferentes valores de rigidez em seus dois planos
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ortogonais de deflexXo. .Esta assimetria gera vibra¢Ses dobradas
por rotac;zo.' o que resulta em velocidades criticas adicionais.
Para contrabalangar as vibrag¢d®es dobradas por fot,ac;zo. o projeto
de um rotor & concebido para compensar os dois valores de rigidez
a4 flexXo usando, por exemplo, fendas transversais nas zonas dos
pélos. As se¢Bes transversais reais de um rotor de turboalternador
de dois pélos possuem geometria bem complexa C(ver Figura 2.13, o
que dificulta sobremaneira a determinagZc dos coeficientes de

cisalhamento do eixo.

Figura 2.1 - Se¢¥o transversal tipica de um rotor de
turboalternador de dois pélos.

A determinag¢Xoc dos coeficientes de cisalhamento em rotores de
turbdgeradores de dois pdlos é feita através de um procedimento
analitico-experimental de identi ficagioc de parimetros, onde o
conhecimento das propriedades geométricas e constitutivas do rotor
& condi¢Z%o fundamental. Além do acesso a dados construtives, é

necessario o desenvolvimento de um modelo analitico especifico

para-estudar os efeitos’do ‘cisalhamento transversal em rotores.. Os' -
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elementos finitos sélidos tridimensionais tém sido empregados na
model agem de rotores de Lurbogéradores de dois pdlos para a

obteng8oc dos parametros associados com o cisalhamento.

Outra grande preocupa¢g3c durante a fase de projeto & criar
meios de se efetuar o balanceamento do rotor em operag¢Zo. Para
tanto, aoc redor de cada fenda transversal, s3o colocados quatro
parafusos grandes, que podem ser deslocados radialmente através da
superficie@ do rotor. Desta maneira, a opera¢ic de balanceamento do
rotor é efetuada através da modificag@o das posi¢@es radiais dos
parafusos, procurando compensar as forgas centrifugas geradas pelo

desbal anceamento.

Concluindo a apresenta¢l3oc de caracteristicas de um rotor de

turbocalternador de dois pédlos, cita-se que no projeto de um rotor

a assimoetria eléistica equivalente das se¢des transversais do eixo

é de pequena ordem de grandeza.

2. 3. SISTEMAS DE COORDENADAS E FUNGODES DE INTERPOLACAO

O rotor flexivel assimétrico analisado consiste em elementos
de viga, com distribui¢®oco de massa, rigidez e excentricidade, e em
mancalis el&sticos discretos. Na descrig3o do comportamento
din&mico do rotor s%oc utilizados dois sistemas de coordenadas,
' como pode ser visto na Figura 2.2. O sistema de referéncia XYZ
estid fixo no espago, enquantoc o sistema de referéncia xyz &
rotativo, sendo que os eixos X e x s8o colineares e coincidentes
com a linha que passa pelos centros de equilibrio dos mancais. A

vaelocidade do sistema rotativo é escrita como w.
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Figura 2.2- Sistemas de Coordenadas do Elemento Finito de Rotor

O elemento finito de rotor com comprimento ! possui dez graus
de liberdade, ou seja, duas translag@es (V e W) e trés rotacgSes
(3, e @& por néd. Estes graus de liberdade esti3o associ‘ados com os
problemas de flex3@co e torg3o, sendo que o grau de liberdade
torcional ¢ considerado desacoplado dos graus de liberdade de
flexXo. Uma secio qualquer do elemento, localizada a uma distancia
s da extremidade inicial (Figura 2.2), translada e gira durante o
movimento do rotor. A hipétese de pequenas deform#g&es se aplica
ao modelo e, consequentemente, os vetores rotagfo (fR,I") s3o

aproximadamente colineares com os eixos (Y,2), respectivamente.

w
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Os deslocamentos lineares (V,W) do centro de uma segHo
_transversal qualquer incluem as contribuig¢gSes de flex3o CVf , Wl e
de cisalhamento (Vec,¥%We). Utilizam-se fung@es de  interpolagdo
classicas para vigas de Timoshenko na flex3o (Apéndice Ad).Para a
tor¢c¥o foram escolhidas fungBes de interpolagio lineares CApéndice
A). A translagZo e a rotagio de uma segFo qualquer do elemento s3o

aproximadas pelas seguintes relag¢3es:

b4 b 4 Y
Cs,td ) w{ O 0 0 y, ¥, O 0 O y, o) -
WCs, tD 0O y= 0 -y° 0 0 ¥ 0~y o ®

z - ¥
RCs,td i} 0o ¢ 0 ¢, O O -¢ O ¢ O ) -
rcs,td ¢ o o o ¢ ¢; o 0o o ¢ ®

]
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T
onde (q.} < 9, 9, 9, 9, 9; 9, 9, 9, 9, qw>

e as fungBes de interpolagdo LK ¢i. e Nj' i=g1,2,3,4 e ;=%t,2,

representam os modos de deslocamentos estaticos, sendo que cada
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uma das fungBes esté& associada com o deslocamento unitario de uma
das'coofdenadag. coﬁ todas as outras coordenadas com deslocamenté
restringido a =zero. I[D1,I[W] e {E] representam as matrizes das
fungBSes de interpolagio de deslocamentos lineares, deslocamentos
angulares e de torg¢3o, respectivamente.

Como o procedimento de identificag3io de parametros associados
com ; cisalhamento do rotor nXo se encontra entre os objetivos do
trabalho, para se considerarem os efeitos do cisalhamento
transversal na formulagio, a seg3o transversal do rotor é
considerada aproximadamente circular. Com isso, os coeficientes de

cisalhamento Ky @ Kz podem ser determinados através de uma simples

expressio (referéncia [641)

2. 4>

onde K ¢ o coeficiente de cisalhamento médio e 1 ¢ o coeficiente

de Poisson.

2. 4. EQUACDES DO MOVIMENTO

As equagBes do movimento de um elemento finito de rotor podem
ser determinadas pelo Principio de Hamilton, fazendo-se a primeira

varia¢Zo do funcional

2 :
$ = Jk T -V + WD dr 2.8

t
1

onde T,V e W representam, respectivamente, a energia cinética, a

energia potencial elastica e o trabalho das forgas externas.
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Determinam-se as equa¢gdes através da relagHo:

2
J[ SCT~-VD + W 1 dr = O 2.6

t
1

A energia cindtica do elemento consiste das parcelas de
transla¢io e rotag¥o do movimento. A parcela rotacional da energfa
cinética inclui a rotagio do eixo e os termos rotacionai; da
teoria de vigas de Rayleigh.

Na obtengio da expressio da energia cinética do elemento
CApéndice B), no sistema inerciél de coordenadas, efetuam-se
algumas hipéteses simplificativas. A pequena assimetria da seg3o
transversal perhite considerar o rotor inercialmente simétrico, o
que evita o aparecimer;to de coeficientes periédicos na parcela de
energia rotacional. Além disso, ;lesprézam—se os termos n3o

lineares que aparecem no desenvolvimento da expressio (2.7):

t t
T = iju(&&}{"}ds + ijldmcfsh{’?}ds +
2 ° =3 °
w r
o o
l l
1 P o © °
E,Ipeeds - Q |Ip ' B ds +
“o o
1
1l 2 °
= IpC Q + 209 > ds ' 2.7
"o
onde M representa a massa por unidade de comprimento; Idm

representa o© momento diametral médio de inércia de massa por

unidadé de comprimento; Ip é o momento polar por unidade de -
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comprimento. A velocidade de rotagfic do rotor & esc.rita_ como Q2. O
ponto *“°* acima das variaveis significa dif.erenci,ac;So em relagdo
ac tempo.

A energia de deformagZc elastica devido & flex3o, ao
cisalhamento e A torg¢io, no sistema rotativo de coordenadas, é

escrita como

14

t . ., f[1z o v
V=§IE<Vf‘Wf} ldas o+
o 1y we

o

[l

r . . [X O JfVe e
EJA G {(Vc Wc> R ds + EJ- G Kt & 8 ds 2.8
° 0O Kz We o

onde Ky e Kz s¥o os coeficientes de cisalhamento; Kt é a constante
de torg3o; E e G si%c os médulos de elasf;icidade longitudinal e
transversal; Iy e Iz s3Zo os momentos de inércia de area; A e a
Area nominal da se¢Xo transversal. O apdstrofo "'" acima das
varisveis significa diferenciagZo em relag3ic & posigHo.

O trabalho virtual das forg¢as externas é devido a um vetor

for¢a generalizada <F*>:

T

Le sv
SW = J' <F®> ds . 2.9
oL oV

2.4.1.EQUAGCAO DO MOVIMENTO NO SISTEMA INERCIAL DE COORDENADAS

A substitui¢Fo das fungSes de interpol ag¥o e das coordenadas
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generalizadas nas eoquagBes (2.7) e (2.8) conduzem is matrizes
locais do problema CApéndices lC,D.E e F). Somente a matriz ‘de
rigidez & obtida no sistema rotativo de coordenadas, através da
equagio (2.8), e faz-se necessario expressid-la no sistema de
referéncia global. Para tanto, define-se a matriz [(R] de
transformacio de coordenadas en'tre o sistema inercial XYZD e

local C(xy=z):

-

coswt -senwt O (o] o o o O© o o )
senwt coswt O o) o) o O o) o o)
o] (o] 1 o o o o o o o
(o] 0 O coswt -senwt 0 (o) o (o] o
o o O senwt coswt O o o o o]
o (o) O 0 o coswt —-senwt O L8] (o)
o) o o o 0 senwt coswt O o o
o o o o o o o 1 o) o
o) o) O 0 O O 0 O coswt —-senwt
0 o 0 0 o o O O senwt coswt
(q.} = [R] {p.} c2.10)

onde (qo} e (pe} s¥o as coordenadas generalizadas do elemento nos
sistemas inercial e rotativo, respectivamente.

A expressio matricial da energia potencial elastica do
elemento finitoc de :»tor, no sistema de referéncia rotativo, &

escrita como :

<p°>'cko°1<p°> c2.11>

o+

onde [Ko®] & a matriz de rigidez do elemento de rotor no sistema -



local de coordenadas C(Apéndice FD.

Efetuando-se a mudanga do s'ist.ema' de coordenadas, escreve—sao
a express3io matricial da energia potencial el&stica do elemento de
rotor no sistema de referéncia inercial :

V = = <q >TIRIIKs"IIRI™Cq > ' c2.12>
- (-]

1
2

A ortotropia nas propriedades elé.st;icas do rotor gera uma
matriz de rigidez peridédica, no sistema inercial de coordenadas,
com termos dependentes dos momentos diametrais de inércia de &rea,
do tempo e da velocidade angular, através de fungdes seno e
cosseno.

Considerando-se a hipdétese de que a seg3c transversal do
. rotor & aproximadamente circular, o que permite calcular os
coeficientes de cisalhamento, os efeitos do cisalhamento

transversal fy e fz podem sar determinados da. seguinte forma :
f =fy = fz = 12EImKAGL® c2.13

onde £ & o efeitoc médio do cisalhamento transversal e Im & o

Iy + Iz
2

Para se evitarem os coeficientes periédicos na equagio do

momento m&dio de inércia de area, ou seja, Im =

movi mento, no sistema inercial de referéncia, cada termo da matriz
periédica & separado em duas parcelas. Por exemplo, escolhe-se o
termo Ku da matriz periddica I K°1 para melhor compreensioc do

procedimento empregado.

K = [1 2EIy./C1+£ z‘)coéwt, + [1 2EI1z/C1 +£D z"] sehwt  €2.14D
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Este termo, assim como todos os outros termos de [Kol. pode
ser separado em duas partes : uma parcela média dos momentl,os de’
inércia, independente do tempo e da velocidade, que oquivale A&
parcela da simetria elastica; e uma parcela da diferenga dos
momentos de inédrcia, dependente do tempo @ da velocidade, que

equivale A parcela da assimetria eléastica.
K, = [121-:1m/c1+f> z’] - [1212A1/c1+r> L")cosamt 2.1%

sendo que Al ¢é a assimetria de inércia de Aarea, ou seja,
AT = C1Iy-1I=z>.2.

Separando-se todos os termos da matriz periddica [K'].
resultam duas outras matrizes. A primeira parcela da matriz
peridéddica (K®] & a parcela média dos momentos diametrais de
inédrcia, independente AO tempo e da velocidade, que equivale a
matriz de simetria eléastica do rotor tks®1. A segunda parcela & a.
da diferenga dos momentos de inércia, deﬁendente do tempo e da
velocidade, gque equivale & matriz da assimetria eléstica do rotor

[AK®].
(K1 = [Kks®1 + [AK®) C2.16)

Obtidas todas as matrizes do sistema e as expressSes
matriciais da energia e do trabalho para o elemento finito de
rotor, aplica-se o principio de Hamilton (2.6) para se obter a
equagio do movimento, no sistema inercial de coordenadas. A
equa¢g¥o do movimento possui par&metros varidveis no tempo, ou

seja, & parametricamente excitada, similar & equag3o de Mathieu:



C[M°3+[N°)><&°> - 0[G°)<&°> + (Ks°1<q°> + (AK'](q°> = (F*> -c2.17>—

tM®1,I[N%1 e [G®]1 sFo as matrizes locais representativaé da inércia
de translagio e de torgio, da inércia de rotagZo e dos efeitos
giroscé4picos, respectivamente. Todas as matrizes s3o simétricas,
excegio feita & matriz (G%l, que ¢ anti-simétrica. (AK°]{q.}
répresanta a parcaela de auto-axcitagio e pode ser passada para o
lado direito da expressio como carregamento paramétrico.

A equagio (2.17> & empregada para determinar as frequéncias
naturais para uma rotag3o qualquer de sistemas giroscépicos e a
resposta ao desbalanceamento distribuido de rotores flexiveis

assimétricos.

2.4.2. EQUACAO DO MOVIMENTO NO SISTEMA ROTATIVQO DE COORDENADAS

Para a determinagc3io das velocidades criticas do rotor, que
sSo caracteristicas din&micas importantes de rotores, é
conveniente expressar as equagdes do movimento no sistema de
referéncia rotativo. Para isto, utiliza-se a matriz mudanga de
base dada pela ex;:r ess3o (2.10). Algumas rela¢Ses entre as
coordenadas generalizadas do eleamento nos sistemas inercial e

rotativo podem ser escritas (referéncia (521D :

<q> = [RI<p) 2.1
<q> = [RI<p)> + [RILp> c2.19
€g> = [R1<p)> + 2(RICp > + [RICp) c2.200

onde I[R] = -0 IRl e [R] = w [TI.
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Substituindo-se as relag¢gdaes (2.18),(2.19) e (2.20) na egquagio

| C2.17> e efetuando-se a pré-multiplicago  da équaé¥o resultante

por‘[R]T, obtém—-se a seguinte expressio :
[RJ"C(M‘H[N"D[RJ(ﬁ.) +

{amm"cm‘um"ntﬂ - mm"te‘nm}(;}e) +
{—mtm"cm‘nm‘ntm - wlRITIG®IITI + (RITIKs®1IR) +
+ (R]T[AK°][R]}(p°> =  [RI<F" ca.21>

Pode ser verificado que cada uma das submatrizes 2x2,
relacionadas com os graus de liberdade de flexZo, das matrizes
tks®1, tM®1, IN®]1 e [(G®]1 ou ¢ diagonal ou ¢ anti-simétrica. Isto
permite que certas propriedades algébricas se apliquem a equagdo
(2.21). Para ilustrar essas propriedades, suponha-se que se tenha

uma submatriz simétrica (Al qualquer.

b 3 - As matrizes simétricas e anti-simétricas per manecem
simétricas e anti-simétricas quando s3o pré-multiplicadas e

pés-multiplicadas pela matriz [RI.

" LAl (0] SYSET X
trR1~ (R1 = ' ca. 22

| [0) LAl | 101 [Al]

Lf tor Al [ 101 [A)]
{R) (R} = cz2.23

|-LA] (0] ] -LA)  (O1]
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2 - As matrizes simétricas e anti-simétricas tornam-se

_anti-simétricas @ _ simétricas, - respectivamente, guando s3Zo

pré-multiplicadas pela‘matriz {R] e pés—multiplicadas por [TI1.

r- LA] (017 [0 —-[A]]
{R] [(T] = (2. 24D
| [0) LA LAl ([0O]]
rF [0 [Al] LAl [01]
[R] (Tl = c2.25
| —-[LA) [O]] {01 [A]]
Por inspe¢3ic, pode também ser verificado que :
(G*) = 2IRITIN®IIT) c2. 26>

~
(]

Definindo-se a matriz {M]

[RITIM®IITI, que &
anti -simétrica, @ considerando-se as propriedades algébricas

citadas, pode-se reescrever a equagdo (2.21) como:

cm‘utu‘ncﬁo) + {aw[i?l + c«»—mm‘:}cﬁ.} +
{—wz([N°J+[N°]) - 2uCIN®1 + [Ks®1 + [AK:]}{p.} = P cz.a2m»

onde  [AKT1 = [RITIAK®IIR] e <P®> = [RITCF®>.

Definindo-se A comoc a relagio entre a rotag3o do eixo (1 e a
rotagio do sistema rotativo w, ou seja, A=s(Vw, oﬁtém—se a equagio
do movimento de um elemento finito de rotor, no sistema rotativo

de coordenadas.
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-._C!’fh_[N'fl),(iSo) o+ w{ 204°1 +.(1ﬁ_>\)_[3.°}}<.r;o} e e e —

{th°1 + [AK:] - wz[[M°] + c1—ax>m°1]}<p°> <P*> c2. 28

E

2.5. ELEMENTO DE MANCAL

Os modelos linearizados clissicos de mancais utilizam oito
coeficientes de rigidez e de amortecimentc nas matrizes de cada
elemento de mancal.

O vetor forqé generalizada <Q™ em cada mancal & thido pela

seguinte equag¢¥o, no sistema de coordenadas inercial :
[c'“1<¢';m> + [Km]{qm} = Q™ cz. 2w

onde : (C™] e [K™] s%o as matrizes de amortecimento e de rigidez,
respectivamenta, do elemento de mancal; <q"? é¢ o vetor dos

deslocamentos transversais lineares do mancal, ou sejal(qm)={ : }.

Os mancais utilizados neste trabalho possuem somente
flexibilidade linear, ou seja, oferecem resisténcia apenas aos
deslocamentos transversais lineares do rotor (Figura 2. 3).

Como o amortecimento dos mancais n¥o & considerado na atual
etapa de desenvolvimento do trabalho, s8o necessirios apenas
quatro coeficientes de rigidez para a modelagem do mancal. A
matriz de rigidez genérica (K™ dé um mancal com flexibilidade

linear, no sistema fixo de coordenadas, pode ser escrita como:



CAIXA DO MANCAL

Figura 2.3 - Representag3ic através de elementos de mola de um

mancal.

Para se obter a matriz de rigidez de um mancal, no sistema
rotativo de coordenadas, efetua-se a mudanga de base através da
matriz [R] (2.10). Substituindo-se a expressfo (2.18) na equagdo
C2.290 e pré-multiplicando-se a equag3o res_ul tante pela matriz
(R}, obtém-se a equagZo de equilibrio de um mancal no sistema

local de coordenadas :
[R]"[c"‘]uaur;m> + [R}?[Km}[R](pm} = <P™ c2.31>

onde (Pm} é o vetor forga generalizada em cada mancal, no sistema
rotative de coordenadas, e {pm} & o vetor dos deslocamentos

transversals lineares do mancal em coordenadas rotativas.
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Para mancais anisotrépicos, as matrizes de amortecimento e de
fir#9§d93 »db 7eleﬁenLcL,de-_mancaL3 ~Eesu1tante§'"da- équigé"”féféf)l
possuem'coeficientes peri&dicos. Isto resulta em uma equagio do
movimento do rotor parametricamente excitada, no sistema local de
coordenadas. Para mancais isotrépicos, as matrizes do elemento de

mancal tém sempre coeficientes constantes.

2. 6. EQUAGCKO GLOBAL DO MOVIMENTO

A equagZo global do movimento do sistema rotor-mancal é
obtida pela sobreposi¢io das equagBes de equilibrio dos elemantos
finitos de rotor e dos elementos discretos de mancal. Como o©
slemento de mancal utilizado no modelo contribui somente para a
rigidez do sistema, apenas a matriz de rigidez global da estrutura
& obtida pela sobreposigfo das matrizes de rigidez dos elementos
de rotor e de mancal. Todas as outras matrizes globais do sistema
s¥o obtidas pela sobreposigio somente das matrizes dos elementos
de rotor.

No sistema fixo de coordenadas, a equagXZo global do movimento
é obtida a partir das equagBes (2.17) e (2.2, sendo escrita

como @
CIMI+INIDLq> - QIGILG> + [Kslig> + [AKI(g> = <F> cz. 32

onde todas as matrizes e vetores est3oc relacionados com a
_estrutura global. Os termos de rigidez de mancal est3c. embutidos
na matriz [Ksl.

No sistema rotative de coordenadas, a equagio global da
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estrutura & obtida a partir das equagBes (2.28) e (2.31), sendo

escrita como : . e e e me e = o

CIMI+INId<pY + w{anfn + c1—x)tsl}<;}.> +
{[Ks] + [AK D - wz[[M] + c1—a>o[m]}<p> = P> c2. 33

onde todas as matrizes e vetores s3o obtidos para a estrutura
global. A matriz periddica I AK‘-] contém as contribui¢Bes de
rigidez dos elementos de rotor e dos mancais.

Obtidas as equagBes de equilibrio do sistema rotor-mancal,
parte—-se para a determinagio das caracteristicas dindmicas de
interesse, tais comoc as frequéncias naturais, as velocidades

"ecriticas @ a resposta a um desbalanceamento distribuido de rotores

flexivais assimétricos.
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.- CAPITULO B — "~
VELOCIDADES CR1TICAS E FREQUENCIAS NATURAIS

3.1 . INTRODUGAO

Deseja-se, agora, conhecer alguns aspectos do coﬁportamento
dinimico de rotores flexiveis assimétricos apoiados em mancais
simétricos e isotrédpicos. As caracteristicas dinAmicas de rotores
floxiveis de maior interesse s3o as frequéncias naturais, as
velocidades criticas das vibrag@Ses orbitais e a resposta
desbal ancegada.

Neste capitulo, analisam-se as equagSes das vibrag@Bes livres
de um rotor flexivel assimétrico, que permitem a determinag¢3o das
velocidades criticas e das frequéncias naturais, e apresentam-se
os problemas de autovalor para o cilculo dessas caracteristicas

nas rota¢gdes desejadas.

3. 2. EQUACDES PARA DETERMINAGCAO DAS VELOCIDADES CRITICAS

A determinagio das velocidades <criticas das vibragdes
orbitais de um rotor flexivel assimétrico é o primeiro problema a
ser resolvido. Quando se deseja determinar as rotag¢g@es criticas do
rotor, & conveniente expressar as equa¢Ses do movimento no sistema
rotativo de coordenadas. Reescreve-se, aqui, a equagl3io (2.33), que

representa o movimento do rotor nas coordenadas rotativas :
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S COMISINDGE> + ‘“{a“?‘"“f C‘i'—”n‘csi}"c;;)"' P
{[Ks] + LAK - (,,Z[zm + c1-a>om)]}<p> = <Py

Os mancais do modelo s3Ho considerados isotrépicos, o© que
evita o aparecimento de cceficientes periédico§ nas matrizes dos
elementos de mancal. Com isso, as contribui¢des dos elementos de
mancal para a rigidez do sistema est3oc embutidas na matriz global
[Ksl.

A equagic global das vibrag@es 1livres, no sistema de
referéncia local, permite a determinag¢3o das velocidades criticas,
sincronas e dobradas por rotag¢f3io, e das frequéncias naturais para
rota¢¥o nula do rotor. A parcela de auto-excitagdo [AKlJ(p} e o
vetor excitagZo (P> s3o vdesprezados. -Procuram-se as soclu¢des
estacionArias do sistama e, assim, o célculo das velocidades
criticas e das frequéncias naturais para rota¢gfo nula se resume ao

problema de autovalor :

{[Ksl *“63([M]+C1—2X)[N1}}(p} = LO> (3.1>
onde todas as matrizes s3oc simétricas.

3.2.1.FREQUENCIAS NATURAIS PARA ROTAGAO NULA

As frequéncias naturais para rotagfo nula s3o determinadas
através da equag3o (3.1, fazendo-se A assumir o valor zero.

Reescreve—-se o problema de autovalor na seguinte forma:
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- {[KS] - m%C[M]A+{N])}{p} = €Oy " U B ‘l - cala)

A equag3o (3.2) permite calcular as frequéncias naturais
médias para rotag¥o nula, ou seja, os valores médios das
frequéncias naturais nos dois planos ortogonais de deflex3oc do
rotor. Qualquer método de solugio dos problemas de autovalor com
matrizes reais simétricas pode ser utilizado. Os autovalores e
autovetores da equagXo (3.2) foram determinados pelo método da
Iteragic Subespacial, utilizando-se um méduloc computacional

desenvolvido na referéncia [65].

3.2. 2. VELOCIDADES CR1TICAS

As velocidades criticas sincronas e dobradas por rotag3io s3o
determinadas através da equagf%o (3.1), fazendo-se A assumir os
valores de +1.—1.;0-1/2 e. -1/2. Os valores positivos de A est3o
associados com o calculc das velocidades progressivas e os valores
negativos com as velocidades regressivas.

O algoritmo utilizadc? para a obten¢Zoc dos autovetores e
autovalores desse problema foi também o método da Iteragdo

Subespacial.

3. 3. EQUACSES PARA DETERMINAGCAO DAS FREQUENCIAS NATURAIS

A determinacXZo das frequéncias naturais médias de um rotor
flexf{vel assimétrico para qualquer rotag3o é o segundo problema a

ser resolvido. Utiliza-se a equa¢ic global do movimento, no
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A

sistema de referéncia inercial, para calcular as frequéncias

cri'ese_iadas; e e e e e T
C(M}+(N])(;;'} - Q[G](c.;} + [Ksldg> + [AKIL(gq> = <F>

A ogquagZ¥o das vibragBes livres do sistema rotor-mancal,
desprezando-se a parcela de auto-excitag¢fo (4AK1{q} e o vetor

axcitagio (F)», pode sar escrita na seguinte forma :
CIMI+INIDCQ> - QIGI<g> + [Ks)ig> .= <O> C3.3

Apresenta-se a saguir o método empregado para obteng3o dos
autovetores e autovalores do sistema giroscépico (3.3). Comoc a
matriz [G] do sistema é n3oc simétrica, as solugBes do problema de
autovalor sfo complexas.

Torna-se conveniente, para aplicagio do método de solug3do do
problema de autovalor, a redug3c da ordém das diferencia¢des do
sistema. Definindo-se um novo vetor (x> como sendo igual a ((.;).

apresenta-se o novo sistema de equa¢Ses de primeira ordem:
CIMI+INI> [0} x -0lG1 [Ks1]( x o
. + = 3. 4D
tol (Ksl q -tKsl [O1. q o
Nota-se que o sistema (3.4) possui uma matriz equivalente &
matriz de amortecimentc simétrica e uma matriz equivalente a
matriz de rigidez anti-simétrica. A ordem dessas matrizes ¢ duas
vezes maior do que a ordem das ‘mat,riz'es do sistema (3.3) de
equagBes diferenciais de segunda ordem.

O primeiro passo nco método de soluglo adotado ¢ compactar o

problema (3.4) através da matriz dos primeiros autovetores (Y]
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obtidos do problema (3.2). O novo vetor deslocamentos em

‘coordenadas modais é da seguinte forma: - —

@ = [Y1Tew (3.5

Definindo-se um outro vetor (U como sendo igual a W, a

'solug8o do problema compactado & expressa por:

HERE

O novo sistema de equagSes diferenciais de primeira ordem

compactado conduz ao seguinte problema de autovalor:

QLG —-v LA] z z
= ot 3.7
¥ LA} [0l Z Z

onde [81 = [Y1TIGIIY) e ¥ [A) & a matriz diagonal da raiz quadrada
dos autovalores obtidos do problema de autovalor (3.28). Qualquer
método de solugio dos problemas de autovalor com matrizes reais
n3o simétricas pode ser utilizado. Utilizou-se o método QR
Creferéncia (421D pa;a determinar os autovalores & do problema
(3.7). Os autovalores ocorrem eﬁ pares conjugados puramente
imaginarios, cujas partes imaginarias s8c as frequéncias naturais

para uma determinada rotagfo 1. Obtida a solugfo, retorna-se ao

sistema de coordenadas original através da relag¢So:
<@ = [Y1<D 3.8

A expressio (3.8 permite a obtengio dos autbvetores,
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4

associados com os autovalores calculados através do problema

(3.7), no sistema de, coordenadas . origi nal. Esta éxpressio finaliza

a apresentagio das equagBes e dos problemas de autovalor que
permitem calcular as velocidades criticas, sfncronas o dobradas
por rotag3o, as frequéncias naturais para rotagic nula e as

frequéncias naturais para uma rotag¥o qualquer.
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CAPITULO 4

RESPOSTA DESBALANCEADA E BALANCEAMENTO DE ROTORES FLEXIVEIS

4.1 . INTRODUGAO

As equag¢gSes para a determinagio da resposta ao
desbal anceamentoc e o processo de balanceamento s3oc descritos neéte
capitulo. Na realidade, as respostas ao desbal anceamanto de
rotores s%o determinadas experimentalmente e n¥o calculadas. Como
este trabalho se preocupa apenas com o desenvolvimento da
formulacXo numérica de rotores flexiveis assimétricos, para se
implementar o c&lculo da resposta desbalanceada, supSe-se uma
distribui¢¥o linear de excentricidades ac longo de cada elemento
finito de rotor a fim de simular um casoc real de rotor
desbal anceado.

As secBes mais sensiveis & variag3c de massa do rotor s3o
identificadas, através da anilise de sensibilidade da resposta
desbal anceada, visando seleciocnar os planos de colocagio das
massas balanceadoras. Em sequéncia, o método dos coeficientes de

influéncia ¢ utilizado para efetuar o balanceamentoc de rotores

flexiveis.

4.2. RESPOSTA A0 DESBALANCEAMENTO

O sistema de equagBes que permite determinar a resposta de um

rotor flexivel a um desbalanceamentoc de massa é obtido. As fungSes
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de interpolagio lineares sZo wutilizadas para descrever a
distribui¢®o de excentricidades ao longo do rotor. Determina-se a

expraessio da forga da axcitagio do desbalanceaamanto para se obtaer

a equag¢io das vibragdes forgadas de um elemento finito de rotor.

4.2.1. DESBALANCEAMENTO LINEARMENTE DISTRIBUIDO

Figura 4.1 — Distribuigl3o de excentricidades.

Um rotor real ¢ constitufdo de um sélido, dotado de uma certa
distribuig¢3o de massa, girando em torno de um determinado eixo de
rotagio. A posigioc do centro de massa em cada se¢3c transversal do
rotor n¥o necessariamente coincide com a posig8o do centro

geométrico. Ent3a, o rotor pode ser considerado como constitufido
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de inGmeras e sucessivas segBes transversais, cada ‘yma  delas

dotada de um vetor excentricidade <(&(sd>, com médulo flefsdl e fase

€yCs3>, em relagio a um sistema c_l__e referéncia, como pode ser visto .

na figura 4.1.

O desbalanceamento pode entZo ser descrito pelos varios
vetores excentricidade {eCsd)>. Soménte pelo efeito de rotagZo, o
ro{.or seri sede de uma _distribuicio de forgas de inércia {(dFV) =
(e(s)}mCs)des. nas mesmas dire¢gSes de {(el(s)), sendo que m(sd é a
massa por unidade de comprimento do rotor, na se¢fo s genérit;:a. e

1 & a velocidade de rotagfo, como é mostrado pela figura 4.2.

R(s.t) -

\'
Y 1 G — Centro geométrico
M — Centro de massa
a.) Elemento finito do rotor. b.) Seccso transversal S do elemento finito

do rotor.

Figura 4.2 - Vetores excentricidade {e&(s))> e forg¢a de inércia

<(dFi> em uma seg3o transversal qualquer.

As forgas de inércia s3To proporciocnais A aceleragZoc dos
centros de massa das se¢Bes transversails do rotor. Deseja-se,

agora, encontrar a relag3c entre as coordenadas do centro
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geométrico e do centro de massa de uma se¢Ho transversal: genérica

do rotor.

4.2.2.REFERENCIA DO SISTEMA NXO-INERCIAL DE COORDENADAS

As expressdes que descrevem o movimento do elemento finito de
rotor, neste trabalho, s3o obtidas utilizando o centro de massa M
como ponto de referéncia para o sistema nfo-inercial de
coordenadas. Ma#. no calculo da resposta a um desbalanceamento
distribuido, utiliza-se o centro geométrico G como referéncia para
o sistema n3o-inercial C(ver Figura 4.2). Com isso, a express3o da
energia cinética de um elemento finito de rotor com comprimento ds
e com massa M, adotando-se G como referéncia nIo-inercial, pode

ser escrita na seguinte forma Creferéncia [(661) :

n

32- MCR>2ds + % z m{p >7ds + MRICSds c4.1d

aT =
onde : (R> & o vetor velocidade do centro geométrico G; (&> & o
vetor velocidade do centro de massa em rela¢fo a G; (bi} é o vetor
velocidade de uma particula qualquer do elemento, de massa m, em
relagio a G; o indice n indica o numero de particulas m. ‘que
constituem o elemento. Para melhor compreens3o das parcelas da
express8o (4.1), transcreve-se o teorema de Kénig : "A energia
cinética total de um sistema de massa M & igual a soma de : (1) a
energia cinética de urﬁa particula com massa M movendo-se com G;
(2> a energia cinética devido ao movimento do sistema em relagzo a

G; (35 o produto escalar do vetor quantidade de movimento linear
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de uma barticula de massa M movendo-se com G e do vetor velocidade

do centro de massa em relagfo a G."
o  Qp§n§6 se utiliza o centro de massa M como origem do sistema —
rotativo de coordenadas, o terceiro termo do 1lado diréito da
express3o (4.1) se anula e a expressio da energia cinética do
elemento finito de rotor pode ser separada em duas parcelas : uma
translacional e uma rotacional CApéndice B). Neste caso, os
produtos de inércia de massa da se¢3o transversal do elementoc de
roior se anuiam. e o tensor de inércia, na expressZo (B.4) da
energia cinética rotacional, ser& representado por uma matriz
di agonal.

Quando a referéncia nIo-inercial passa para o centro
geométrico G, os produtos de inércia n¥o ser¥o necessariamente
nulos, e, por conseguinte, a matriz representativa do tensor de
inércia na expressic (B.4) poderid ter termos n3o diagonais
diferentes de zero.

Fazendo-se a hipétese de que © médulo BeCsdl dos vetores
excentriciéade sera bastante pequenc, tal que o centro geométrico
G praticamente coincida com o centro de massa M, os produtos de
inércia de maséa ser3o bem pequenos em relagciZo aos momentos de
inércia e, portanto, ser3o desprezados na formula¢Xo. Assim, as
equagSes do movimento do rotor QStidas com o centro de massa como
referéncia n¥o-inercial podem ser empregadas para a determinag¢3o
da resposta ac desbal anceamento distribufdo.

?ode também ser demonstrado que o terceiro termoc do lado
direito da express3o (4.1) contribuira, na equagXZo do movimento de
um elemento finito de rotor, com o vetor excitagZc gerado pelo
desbal anceamento distribufido. Para efetuar essa demonstragXo,

escreve-se a equag3o de Lagrange, desprezando-se as forgas



generalizadas n¥oc derivadas . de potenciaisg

dfor, 1 . o&1T-v _ L -
' dt - a{R} — s a(R}_K, - & e = ) \_' e m e - : ——— = =

A contribuic3io da parcela da energia cinética do elemento
finito de rotor associada com o movimento do centro de massa em

relagdo a G pode ser dada como:

d MR €D

SR>

Como o vetor excentricidade de uma se¢3o ds qualquer do
elemento teria méddulo constante, pode-se reescrever a expressio
anterior na seguinte forma:

Meryds = MDA eds = -M*erds

onde o uUltimo termo do lado direito representa a forca de inércia,

em uma seg¢io ds qualquer, devido & excentricidade de massa.

4.2.3. VETOR EXCENTRICIDADE DO CENTRO DE MASSA

Definem—-se aqui o vetor excentricidade e as coordenadas do
centro de massa de uma se¢3o transversal qualquer. Na figura 4.3,
b repreéenta o &ngulo de fase do vetor excentricidade {(&£sd) e Y,

representa o &ngulo de fase inicial.



51

Yu= Yo + €.cos?¥
Zu= Zo¢ + €.sen?

T = ’Xo +N.t
RM: (Zy,Yy)
R: (ZG 'YG)

Figura 4.3 - Coordenadas dos centros geométrico G e de massa M.
Pela figura 4.3, escrevem-se as relac¢Ses:

Yu = Ya + el cosrocosﬁt - senrosenﬂt 3 4.2

2 = 20 + €&l senrocosﬂt + cosyosen(}t. ] 4.3

Definindo-se as proje¢Ses € e ey do vetor excentricidade,

nas direg¢des z e y respectivamente, no instante inicial to, como:

ez = eseny C4. 4>

€y = ecosy ' : C4.5)

tem—-se que :

Y Ya ey -ez
= + cos{it + sen(it C4.68)
Zu Za €z €y
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Os vetores excentricidade, em seno e em cosseno, do elemento

finito de rotor s3Xo definidos como {(es) e {<e).

o . ;éz 1 / <y . '
Cead = e {ec) = C4.7)
<y €z .
Ent3o, obtém-se a forma final para o vetor posi¢io do centro

de massa:

o Y Ya
= + {ecdcost + {ealrseniit 4.8
Zu Za

onde a express¥o do vetor excentricidade da segio transversal &

dada por

{e(s)Y = {ecdcos(t + {calsen(it c4.9D

4.2. 4. FORCA DE DESBALANCEAMENTO

O modo de vibragfo do rotor se tornars mais ou menos
excitado, consequentemente o nivel de vibragcfio ser& mais ou menos
elevado, em fun¢io da distribuicfo das forgas de inércia ao longé
do rotor. |

Para  um elemento finito qualquer do rotor, & possivel
calcular o trabalho virtual feito pelo desbalanceamentoc através da

seguinte expressio:



sv T c '
CeCsdrmC D0 ds | C4.100
o L oW | :

l éV. T
EW = QZI{ } mCs)( {ecdcostit + {ca)sentit ]ds C4.11>
W _
o]

Substituindo-se as fun¢gSes de interpolagio dos deslocamentos

lineares em (4.11), obtém—-se a expressio:

]
T
6q:[ﬂzj [ DCs) ] m:s)[ Cecycos + (ea¥sentrt ]ds] c4.12>

(o)

EW =

O vetor forga de desbalanceamento do elemento finito de rotor

pode ser escrito como:

C4.13

{F°}={Fc.}cosm . {rs°}senm

Supondo-se uma distribuig¢¥o linear de desbalanceamento de

massa ao longo do elemento finito, as excentricidades nas direg¢3es

medidas em um instante inicial to,

vertical y e horizontal =z,

podem ser escritas como:

€y = YU(s) = Y€ 1 - s/L D + Yo s-1 D C4.14
ez = 2°Cs> = ZeC 1 - s/L > + 2oC s/l D C4.15
onde Yk, Yo, ZE e Zp s¥o as excentricidades de massa nas

extremidades esquerda e direita do elemento finito, nas diregSes y
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e z, medidas na posig¢io inicial do rotor. s
O vetor forga de desbalanceamento <F®> para o el emento finito
CApéndice G) pode ser —escrito- em termos das “éxcentrici d—atci;si_ de

massa Y°Cs) e 2% como:

() [mer[mo P[0 oo + {2 Jromi]or care

4.2.5. RESPOSTA AO DESBALANCEAMENTO DI STRIBUIDO

No célculo da resposta desbal anceada gerada pelas
excentricidades distribufdas aoc longo do rotor, considera-se o
trabalho virtual devido apenas ac vetor forg¢a de desbal anceamento.
A parcela de auto-excitag®o, que representa o car regamento
paramétrico gerado pela assimetria elastica do rotor, é
desprezada. A equag3c global das vibrag®es forcadas devido ao
desbal anceamentc €& obtida através da expressio (2.32), que

descreve © movimento do rotor no sistema inercial de coordenadas:
C[MJ+[N])(§} - Q(G]{;;} + [Ksl{q)> = {Fcdcos(it + (Fs)senft (C4.17D

A solugioc da equagioc (4.17) consiste da soluc3o homogénea
{ghY e da solugio nFo homogénea <qi}, que surge por influéncia do
desbal anceamento.

<q> = <gny + <gi> €4.18d

Quando o eixo esti em regime estavel, os movimentos causados
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por qualquer perturbagio desaparecem com o tempo. A solug3o n3o
'homogénea do desbalanceamento & mant.idaA ‘ mesmo em regime
___permanente. = _ s T T

Escrevendo-se o vetor excita¢fo devido ao desbalanceamento na
forma complexa como :

CF> = <F> ot 4 (F2>» o iR C4.19>

onde

<F1>

({(Fc)> - i{FsX>. 2

<F2>

({Fe> + i{(Fs>>. 2

Considerando-se que a solugXo estacionadria para o problema

tem a mesma forma complexa do vetor excitagio:

<@ = <qet® + (qre™i . C4.200

e substituindo-se as expressBes (4.19) e (4.20) na equagioc (4.17),

obltém—-se o sistema de equacSes algébricas compl exas do

desbal anceamento:

{Fo c4.215

[—QZC[M]HND - i0%161 + [Ks]](qt}

(—nzcmncm) + i0%G1 + [Ks]](qz} <{F2> c4.22
A solugic do sistema de equagBes fornece {(q1> e (g2>, e a
respasta ao desbalanceamento, em gqualquer velocidade de rotag3o,

pode ser obtida na seguinte forma:



<@> = (qc}cosﬂ$_4 {(gqeysen(t ' C4.23D
onde

<gqe¥» = {q1y + (g2

{ga) = {q1>i - {qg2>i

No procedimento nuﬁérico de solugio do sistema de equages,
primeiramente efetua—-se a compactagio modal das matrizes através |
da matriz dos primeiros autovetores obtidos do problema de
frequéncias naturais (3.2). Obtida a resposta em coordenadas
modais, retorna-se ao sistema original de coordenadas

utilizando—se a mesma matriz dos autovetores.

4. 3. BALANCEAMENTO DE ROTORES FLEXIVEIS

Descreve—-se nessa seg3o a formulagio da metodologia empregada
para o balanceamento de rotores flexiveis. As duas técnicas de
balanceamentc de rotores flexiveis utilizadas na pratica s%oc o
método dos coeficientes de influéncia e © balanceamento modal.
IRiliza—<se, aqui, o método dos coeficientes de influéncia pela sua
facilidade de implementagioc e por niEoc ser necessaric um modelo
analitico na descri¢io do sistema. A anilise de sensibilidade da
resposta desbalanceada & variagio de massa ¢ efetuada com o
objetivo de estabelecer critérios de selegcio dos planos de

colocagio das massas balanceadoras..



4.3.1. ANALISE DE SENSIBILIDADE DA RESPOSTA AO DESBALANCEAMENTO

A anilise de §ensibilidade da resposta desbalanceada &
desenvol vida em' relagdo A& realocag3io das posi¢des radiais das
massas dos parafusos relativas a4 linha de centro do eixo. Por
variagc8io de massa, para rotores de turbocalternadores de dois
pélos, se entende variag3io da posi¢do radial das massas dos
parafusos.

Como Jja foi dito na seg3do 2.2., os rotores de
turbocalternadores de dois pélos possuem diversos parafusos
distribuidos ao longo de seu comprimento para possibilitar o
~rocesso de balanceamento. O balanceamento & efetuado sem retirada
ou cqlocag:io de massa no sistema, ou seja, sem variacio na inércia
do rotor. Para balancear o rotor, ;Srocessa—se a realocag3o das
posi¢®es radiais dos parafusos de tal maneira a compensar as
forgas centrifugas geradas pelo desbalanceamento. Com a mudanga da
posi¢io radial dos parafusos, esti se alterando o vetor excitag3o
devido ac desbalanceamento.

Dese ja-se conhecer, dentre um conjunto de se¢®es transversais
do rotor, aquelas de maior sensibilidade da estrutura & variag¢3o
de massa, em cada velocidade s.elecionada. Um vetor excitag3io
unitaric ¢ aplicado em um né determinado do modelo, ou seja,
acrescenta-se o valor de forca unitaria aos dois termos do vetor
exitagio do desbalanceamento (Apéndice G) gque est3o associados com
os graus de liberdade dos deslocamentos transversais lineares

deste né, e obtém-se o novo vetor excitagio (F*} do rotor. A nova
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equacio global das vibragBes forgadas & similar A expressX¥o

C4.17):

CIMI+INIICG - QLGICH + [Ksiiq = <FO C4.24>

onde {F*} €& o novo vetor excitag3o.

Calcula-se, em cada velocidade selecionada, a nova resposta
desbal anceada do rotor, com a forga unitaria no né, e efetua-se a
compara¢io deste novo valor com a resposta desbalanceada original
obtida através 30 sistema de’ equa¢Ses C4.55) e (4.22). Em cada
rota¢3o de interesse, repete-se o procedimentoc para todos os nés
do modelo e levantam-se os pontos da estrutura que sofrem maior
variac3io da resposta desbalanceada. Os nés mais sensiveis s3o
potencialmente mais efetivos para a realocagio das massas dos
parafusos, na faixa de velocidades selecionadas para o
bal anceamento.

Para outros tipos de rotores flexiveis, onde o balanceamento
¢ efetuado através da retirada ou da colocagio de massa no
sistema, deve ser implementada a analise de sensibilidade da
resposta desbalanceada em relagio a variagio do valor de massa do
rotor (Apéndice I3. Neste caso, uma massa unitaria & adicionada em
um né determinado do modelo, ou seja, a modificag¢3io nos
coeficientes da equagioc global do movimento & efetuada na matriz

inercial do rotor e n3oc no vetor excitagio.

4.3. 2. METODOLOGI A DE BALANCEAMENTO

Os requisitos iniciais para o processo de balanceamento s3oc a
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definigio de um nldmero p de plancs de medida (da'{resposta

o 1
desbal anceada, a escolha de um nimero n de planos de balanceamentcs ' |,

e a selegio de _um numero -k.de —velocidades de rotacio. A escolha

dos planos de colocagio das ﬁéssas balanceadoras é feigg
utilizando os resultados da anAlise de sensibilidade da resposti
desbal anceada 2 variag¢3io de massa. ;

A primeira cetapa do método empregado consiste na determinag¢io
dos coeficientes de influéncia para cada velocidade selecionada (s
(s=1,kd. Para tanto, inicialmente se caléula a resposta ao
desbal anceamento nos planos de medida. O passo seguinte & a
colocag3do das massas de teste nos planos de balanceamento para a
obteng3ioc da nova resposta desbalanceada, nos planos de medida,
gerada pelo desbalanceamento distribufidoc e pela massa acrescida.
Os coeficientes de influéncia s3o determinados apenas para os dois
graus de liberdade associados com os deslocamentos transversais
lineares.

Definindo-se {Aij> como o coeficiente de influéncia complexo,

para uma velocidade (s qualquer, pode—-se escrever que: .

capy = %7 T 9P c4.25)

<m >
J

onde: <q5> & a resposta complexa ao desbalanceamento distribuido
no planoc de medida i (i=1,p); (mﬁ ¢ a massa de teste complexa, ou
seja, uma massa mj colocada no planc de balanceamento j C(j=1,m
com um certo Angulo de fase em relag3ic ao sistema de referéncia
solidario ao eixo; e {qi? ¢ a nova resposta desbalanceada

complexa, gerada pelo desbalanceamento distribufido em conjunto com
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-a massa de teste mf medida no plano i. O 'goeficiehtei.de'

influéncia & definido como sendo o valor complexo que fornece a

amplitude - de- vibrag¢XZo no ponto- t, devido a uma’ fiié.'séa" _ixﬁii'éf'f a
colocada em fase nula no plano de balanceamentoc j.

Para se calcular a nova resposta desbalanceada (qL?,
torna—-se necessario determinar um novo vetor excitagfo somente da
massa de teste CApéndice H). Este novo vetor é acrescido ao vetor
excitacZo do desbalanceamento distribufido para se obter a nova
resposta.

Variando-se os planos de medida p e os planos de
bal anceamento n, determinam-se todos os céeficientes de influéncia
CAip> para uma determinada velocidade Os. Definindo-se a matriz
complexa dos coeficientes de influéncia como [Cijl, escreve-se

que:

CA14> <A12>Y ... ... ... .CAsn>
LCAz4) CA22) ........... . .CAzn>

[ciyl = : ; ; €4.200
{Ap1y <CAp2Yy ............ .{Apn>

Determinados os coeficientes de influéncia, o problema passa
a ser a determinac3o das massas balanceadoras Mj que reduzam as

vibracSes, tal que seja satisfeita a seguinte condigZFo:



<q> + ICYICHP = <O> L c4.2m

onde o vetor (M;) representa as massas balanceadoras complexas nos

planos de balanceamentc e pode ser escrito como:
MpPT = [{Mﬁ M2 oo MY ] C4.28)

Se o numero de plancs de balanceamento coincidir com o numero
de planos de medida (n=p), ou seja, a matriz [Cij] for quadrada, a
equagXo (4.287) permite retirar os valores de massa Mp que
reduzam as vibrag¢g®es, em uma determinada velocidade.

Os coeficientes de influéncia Cij e a resposta desbalanceada
{q&> sZo funcSes da velocidade angular. Ac se variar a velocidade
de rota¢¥o do rotor, ocorreri variagio na contribuigZo dos varios
modos excitados pelo desbalanceamento.

Balancear o rotor para um nuimeroc k de velocidades significa

impor conjuhtamente as seguintes condig¢Ses:

<q (D> + (GO IMD = (O
<q CO=d> + [CikO2d1CMP = (0>
' <q (> + [CLCARDIHD = <O 4.2

As massas balanceadoras n3o anulam totalmente as vibragdes
causadas pelo desbalanceamento do rotor, mas podem limit&é-las. Ha

sempre, nas Vvarias velocidades de funciocnamento, vibrag¢Ses
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residuais. Deseja-se, agora, minimizar essas vibragSes residuunis

e, para tal intento, utilizé-nglo m&étodo dos minimos quadrados na

deter minag §ofvd'as_ -massas bal éhc‘f{?abx: as.

Def'inindo-se um novoe vetor (W), que & o vetor das respostas
ao desbalanceamento para todas as velocidades, e uma matriz
retangul ar (ci, que tem comc submatrizes aé matrizes dos

coeficientes de influéncia nas varias velocidades, reescreve-se o

sistema (4.29) na seguinte forma:
<W> + [CICMD = {Wrd 4. 30D

ongde < Wr) & o vetor das vibrag¢des residuais nas varias

velocidades. <W> e [Cl sZo escritos como:

- - - -
q.C00 CijCOud
q,C 02 Cijcaed
W = . e (¢ =
€08 Ci jCO
L J
L J

A matriz [Cl seri quadrada se kp = n.
As massas balanceadoras <Mj» s¥o calculadas tal que se
encontrem os minimos das vibragSes residuais (Wr}. Minimiza-se a

soma dos quadrados das vibrag¢Bes residuais, ou seja, impSe-se que:

CWrYTCWr) = Min C4.31D

Substituindo-se (4.30) em (4.31), tem—se que:



&3

' : T :
. Min = [cm-+ (E)(M,‘}]a[cm + [E}(Mp] . 4.3

£ pé%sivel' sa definir o vetor Mj> através da condig3o

estacionaria:

g [Min] =0 4.3
HMp
Cbtém-se, assim, c sistema final de equagdes para

determinagfoc das massas balanceadoras a serem adicionadas nos

planos de balanceamento do rotor:
(C1TITICMP = - [CICW> C4.34D

O sistema matricial (4.34) permite pois determinar o vetor
{Mj>, UYnica incédgnita nas eéuag&es. que minimiza as vibrag¢@es nos
p planos de medida para as k velocidades prescritas. Enfatiza-se
que o comportamento das vibragSes na velocidade de regime tem uma

import&ncia maior em relag3c a outras velocidades intermediarias.

4. 3. 3. PARAMETROS PARA O BALANCEAMENTO

Geralmente, as medidas das vibra¢Ses em rotores s3o feitas em
dois planos, onde os mancais estio localizados. Teoricamente, a
instala¢io de mais pontos de medida ac longo do rotor seria de
grande facilidade. Mas, na pratica, os mancais s3o os locais onde
cs medidores de vibragic podem ser instalados sem dificuldade e a

baixo custo.
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S Drechslir ({341 apresentou algumas consideragdes importantes

sobre afseleqzo‘dos parimetros iniciais no método dos coeficientes

_deLin{iﬁénciay-QmandO'Se”uﬂiIiiéﬁ'plén&s“dé—ﬁédidéngégéﬁte-nos
mancais, as amplitudes das vibra¢Bes, nesses mancais, s3o algumas
vezes minimizadas, mas, em outres pontos do rotor, os niveis: de
vibrag¢Zo pddem ser elevados. Isto pode ser observadoe quando o©
nimero de planos de balanceamento n ¢ menor que (p+2), para a
faixa de velocidades de interesse. Se mais plancs de colocagio de
massas sXo introduzidos, uma pequena vibra¢Xfo residual nos mancais
automaticamente implica pequenos niveis de vibragio aoc longo do
rotor. Mas a introdu¢fFo de mais planos de balanceamento (numero
maior que p) pode produzir sistemas de equa¢Bes mal condicionados,
que s3oc mais sensiveis as variag¢Bes das medidas de vibragdes.

A solucio do sistema de equagBes (4.34) n3oc ¢ unica, ou seja,
podem existir diferentes solugBes para as massas bal anceadoras do
problema. Com isso, a matriz tC1 dos coeficientes de influéncia
pode possuir linhas ou colunas linearmente dependentes, o© que
provoca o mau condicionamento do sistema de equag¢des. Portanto, a
selecZc dos parametros para o balanceamento deve merecer
tratamente meticuloso e, por isso, a anilise de sensibilidade da
resposta desbalanceadaz se torna um instrumento importante na
escolha dos planos de balanceamento. -

Selecionam-se as velocidades de balanceamento na vizinhanga
da velocidade em que se deseja balancear o rotor. As velocidades
criticas, abaixo e pré&ximas da velocidade de rotag3ic nominal do
rotor, devem merecer ateng3o especial no processo de
bal anceamento.

Quando um modo de vibragio possui maior import&ncia no
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processo de  balanceamento, atribui—-se pesoc maior ra sua’

. minimizagdo em _relagdo a outras velocidades. Para ~,t_ahto,’l

repeltem—se. majs vezes- os ~valores de hté D e ‘C;j( (%) . associados

»d

£

com tal modo na obteng3o da matriz [Cl e do vetor <W>. 1
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RESULTADOS E ANALISE

5.1 . INTRODUGAO

Alguns resultados sZo apresentados para um rotor flex{ivel
assimétrico, cujas caracteristicas e propriedades foram
apresentadas por Childs [471.

Diferentes procedimentos numéricos, para solug®o dos
problemas de autovalor e dos sistemas de equag¢Bes complexas, est3o
contidos no programa computacional utilizado. O programa,
desenvol vido em linguagem FORTRAN, possui as seguintes op¢Ses de
cilculo : 1) Velocidades criticas médias sincronas; 2) Velocidades
criticas médias dobradas por rotagfio; 3) Frequéncias naturais
médias para rotag¥o nula; 4) Frequéncias naturais médias em uma
rotagio qualquer; 5) Resposta a um desbalanceamento distribuido;
&) AnAlise de sensibilidade da resposta desbalanceada; 7) Massas
bal anceadoras.

Para exposi¢3o dos resultados obtidos e de ‘sua analise, o
presente capituloc apresenta um exemplo de rotor de turbogerador.
Os resultados podem ser divididos em duas etapas: 1) Velocidades

criticas e 2D Balanceémento.

5. 2. EXEMPLO

Modela-se um rotor com dimensSes nominais de um alternador

de dois pdlos de S00 MW, O rotor estid apoiado em suas



;ﬁs,d§QQs,do modelo_sﬁo-apresentadosr

Lo | | | &7

extremidades-‘ppr dois mahcai§ eladsticos sem amorteéimento{

DADOS DO ROTOR

1,4835 . 10'° N.m?

E Iy

EIz =1,3422 . 10'° N.m*

Comprimento = L = 11,118 m

DiAmetro nominal = Dnom = 1,07 m

Velocidade nominal = 3600 rpm ¢ 60 Hz D
RIGIDEZ DE MANCAL

10

Kyy = Kzz = 2,63 . 10 N/m

5.2.1. VELOCIDADES CR1TICAS

Na Tabela 1, comparam—se os resultados para frequéncias
naturais médias com rotag3io nula fornecidos pela referéncia (471
com os valores calculados pelc programa. Foram obtidas as
frequéncias para modelos de elementos finitos (MEF) com 4, 10 e
30 elementos. Os valores calculados para os modelos de 4, 10 e 30
elementos apresentaram um desvio médio em relagZo aos valores
fornecidos por [471 de 2,2%, 1,0% e 1,2%, respectivamente. Os
resultados apresentados por Childs (471 foram obtidos para
um rotor modelado com 21 massas concentradas interconectadas por
elementos elasticos de viga sem massa, apoliadoc em mancais
elasticos, através de uma formulagio modal.

Constata-se que os model os de elementos finitos
discretizados com poucos elementos apresentaram bons resultados
para as primeiras frequéncias naturais. Quandoc se deseja obter a

frequéncia critica de um modo de vibrag3io elevado, ¢ necessario a
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utilizag¥o de um nﬁhero maiof da elementos finitos no modélo. de ’

Tabela 1 - Resultados Compargdos de Frequéncias Naturais

<>

: R .
_;yql_mape;na_queﬂse@nonsigawrepresentar‘o‘médé”aéééjédo.

para rotagio nula Cem Hz).

Freq. Ref . (471} MEF4 MEF10 MEF30

1¢ 17,712 18,068 18,057 18,056

2% 68, 045 69,120 68, 557 68, 461

33 143,727 148,089 142,914 142,332
A Tabela & mostra os valores calculados para trés
primeiras velocidades criticas médias regressivas (RCRD e

progressivas
dobradas por

elementos.

CRCPD.

rotag¢3io,

Apresentam—se as

para o rotor do exemplo,

vel ocidades

Tabela 2 —- Velocidades Crfticas em Hz.

sincronas e

model ado com 10

RCP RCR RCP RCR
CA=+1)D CA=-1) CA=+1,20] (A=-1,/2D
17,988 17,957 18,1Q7 18,007
67,703 67,326 68,195 67,935

139,019 138,589 145,189 140,714

Concluinde a apresentag¢3io dos

problemas de

autovalor de

rotores

flexiveis

resultados obtidos para os

assimétricos, a

Tabela 3 mostra os valores das frequéncias naturais para varias

rotag@es do rotor. S3Fc apresentadas as frequéncias naturais

médias regressivas (R) e progressi?as (P) para nove velocidades

de rotac¥o, obtidas para o rotor modelado com 30 elementos.
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:L

_Jwr___J_m_Tﬁbefa;3~:'Ffédﬁanéidé'Béiﬁﬁéié'ﬁéra-um;“d;é; Eotaqio.
rot#qzo Frequéncias naturais CHz2)
Crpmd
= 1%CRD 1%¢Pd 2R 2%pPd 3%RD 3%cPd
500 18,037 18,074 68,430 &8, 552 142,229 142,434
1000 18,019 18,083 68, 370 68,613 142,126 142,837
1500 18,000 18,111 | 68,309 68,674 142,024 142,640
. 2000 17,082 | 18,130 | 68,249 | 68,735 | 141,022 | 142,743
2500 17,063 | 18,148 | 68,188 | 68,706 | 141,810 | 142,284
3000 17,945 18,167 68,127 68, 857 141,717 142,948
3500 17,027 | 18,185 | 68,067 | 68,018 | 141,615 | 143,052
4000 17,008 | 18,204 | 68,007 | 68,979 | 141,513 | 143,155
4500 17,880 18,223 67,946 69,040 141,411 143,258

Vale salientar que, na literatura pesquisada, nZo foram

encontrados exemplos com model os de turbogeradores para

dados, relativos a

A obteng3o de propriedades

compar ag3o.
geométricas e constitutivas de rotores flexiveis assimétricos, é

quase impossivel na vasta bibliografia existente sobre o tema.

5. 2. 2. BALANCEAMENTO

No estudo da metodologia de balanceamento, o rotor foi
modelado com 30 elementos e considerou-se uma certa distribuigio

de excentricidades ao longo de seu comprimento, que esti mostrada

na Tabela 4.

Na realidade, a distribuig¢3o de excentricidades de massa de

um rotor nZ¥o ¢ conhecida e nem determinada. O método dos

coaficientes de influéncia, assim como as outras metodologias de

é um procedimento experimental. Os valores das

bal anceamento,

respostas ao desbal anceamento s%Xo medidos diretamente de uma
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instala¢50 de rotor. Como este trabalho se preocupa apenas com o

—-—~desenvolvimémtowdh"TdiﬁUfh¢§d_ﬁhﬁé}{é;_par;_rotoreé,flexiveis;
utiliz#—se uma certabdistribuiqzo.de excentricidades para simular
um caso real de rotor désbalanceado. Dessa forma, ¢ possivel
i mplementar numericamente a metodologia de balancéamento.

Para que a rotina numérica desenvolvidé no trabalho seja
utilizada efetivamente no. balanceamento de rotores, deve ser
implementado, conjuntamente, um procedimento analitico-experimen-
tal de identificag¢Zo de ﬁarametros para ajustar o m@delo a medida

que se processam as altera¢Bes na estrutura.

Tabela 4 - Distribuic¢io de excentricidades (md.

Né Eixo Y Eixo 2

1 0,00 0,0

2 0, 00001 -0, 00001

3 -0, 0000002 0,0 .

4 -0, 6000001 -0, 0000001
5 -0, 0000001 -0, 0000002
6 -0, 00001 0, 00001

7 =0, 0000002 0, 0000002
e -0, 0000005 0, 0000005

o -0, 000001 0, 000001
10 -0, 000001 0, 000002
11 0,00 0, 000001
12 0, 00001 0, 00002
13 0, 0000002 0, 0000002
14 0, 0000008 0, 0000005
15 0, 000001 0, 000001
16 0, 000002 0, 000002
17 0, 000003 0, 000001
i8 0, 000002 0,0

19 0, 000002 ~0, 0000001
20 0, 00002 -0, 00001
21 0, 000002 -0, 000002
a2 0, 000002 =0, 000002
23 0, 0000008 -0, 000002
24 0, 0000005 -0, 0000005
25 0, 0000001 -0, 0000004
26 0,0 -0, 0000001
27 0,0 -0, 000001
a8 0,0 -0, 000002
29 0, 000001 -0, 000001
30 0, 00001 -0, 00001

.31 0,0 - 0,0
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~ -'5,2.2.1 ANALISE DE SENSIBILIDADE r

Foi efetuada a anaAlise de sensibilidade da resposta ao
desbalanceamento: em todos os nés do modeio. As se¢gJdes
transversais mais sensiveis A variagio do vetor excitagio do
rotor foram identificadas para a faixa de velocidades que
cémpreende a primeira e a segunda velocidades criticas. As
Figuras 5.1, 5.2 e 5.3 mostram as curvas que relacionam a
sensibilidade da réspost.a desbalanceada do rotor com o né do
modelo onde foi aplicada a forga wunitaria, para os mancais
esquerdo (né 1) e direito (né 313 do modelo de 30 elementos.

Na faixa de velocidades préximas a primeira frequéncia
critica, o ponto de maior sensibilidade se encontrou em torno do
né 16. A figura 5.1 mostra as curvas de sensibilidade da resposta
desbal anceada do rotor medida nos mancais direitoc e esquerdo, na
velocidade de 1100 rpm. A linha continua fornece a curva de
sensibilidade para o mancal "esquerdo do modelo, enquanto a linha
tracejada d4 a curva para o mancal direito.

Entre a primeira velocidade critica e a segunda, as se¢gSes
mais sensiveis vZo mudando de posi¢Zo. A figura 5.2 mostra as
curvas de sensibilidade para os mancais esquerdo e direito, na
velocidade de 3600 rpm. A linha continua est4d associada com o

mancal esquerdc e a linha tracejada esta relacionada com o mancal

direito.
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Figura 5.1 - Curvas de sensibilidade da resposta desbal anceada do
rotor A.variagi3o de massa, na velocidade de 1100 rpm. A linha
continua é a curva para © mancal esquerdo e a linha tracejada & a
curva para o mancal direito.

Na faixa de velocidacies préximas a segunda velocidade
critica, #s.se¢6es mais sensiveis se localizaram nos nés 8 e 24.
A figura 5.3 mostra as curvas de sensibilidade para os mancais
esquerdc e direito, na velocidade de 4200 rpm. Aqui, a linha
continua também esti4 associada ac mancal esgquerdo e a 1linha
tracejada ao mancal direito.

A explicag¢3o para a diferenga, constatada pelas figuras 5.1,
5.2 e 5.3, de sensibilidade entre os mancais esquerdo e direito
esta na distribui¢io nZEo simétrica de excentricidades ac longo
do comprimento do rotor. Axialmente, as forgas centrifugas

geradas pelo desbalanceamento distribuido n3o possuem simetria.
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Figura 5.2 - Curvas de sensibilidade da resposta desbalanceada do
rotor & variagZ%c de massa, na velocidade de 3600 rpm. A linha
continua & a curva para o mancal esquerdo e a linha tracejada é a

curva para o mancal direito.

Sintetizando os resultados wmostrados pelas curvas de

sensibilidade, a Tabela 5 apresenta a localizag3o das se¢les mais

sensiveis do rotor nas trés velocidades analisadas.

Tabela 5 -~ Pontos de maior sensibilidade.

rotagdo Nés mais

Crpmd sensiveis
1100 15,16
3600 7.8,22,23
4200 8,24
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Figura 5.3 - Curvas de sensibilidade da resposta desbal anceada do
rotor & varia¢Z% de massa, ha velocidade de 4200 rpm. <ns1:XMLFault xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat"><ns1:faultstring xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat">java.lang.OutOfMemoryError: Java heap space</ns1:faultstring></ns1:XMLFault>