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RESUMO

Neste trabalho a analise do comportamento de sistemas rotativos do tipo eixo-rotor-
mancal ¢ estendida para incluir os efeitos da presenga de mancais hidrodindmicos na resposta
dindmica. Estes efeitos estio associados & ndo-linearidade da forga de reagdo exercida pelos
suportes sobre o eixo e dependem dos deslocamentos, velocidades transversais e da rotagéo
propria do rotor. A modelagem estrutural do sistema é obtida empregando-se o método dos
elementos finitos. O eixo € representado pelo modelo de viga de Timoshenko com dois nds,
quatro graus-de-liberdade por no, e a interpolagio do campo de deslocamentos é obtida
utilizando-se as fungdes de Hermite. Os rotores sdo modelados empregando-se elementos de
inércia concentrada associada aos graus-de-liberdade de um ponto nodal do modelo. E, na
representagdo dos mancais hidrodindmicos utilizou-se a equagio de Reynolds, com as
hipoteses simplificadoras para mancais curtos, obtendo-se a solugdo para a distribuigdo de
pressao do filme de 6leo em forma fechada. Esta distribui¢do de pressdo permite a obtengdo
dos coeficientes das matrizes de rigidez e de amortecimento associadas aos graus de liberdade
do eixo no ponto nodal de representag@o do mancal. Para a integragdo temporal do sistema de
equacgdes diferenciais utiliza-se o procedimento passo-a-passo, tendo-se implementado os
métodos implicitos de Newmark e Wilson-0, na forma incondicionalmente estavel. Devido a
ndo-linearidade das equagdes obtidas com a presenga dos mancais hidrodindmicos, em cada
intervalo de tempo utiliza-se o procedimento de Newton-Raphson modificado para a corregdo
da solugdo numérica. O desempenho do sistema computacional proposto € avaliado através da
comparagdo das solugdes numéricas obtidas com outros resultados analiticos/numéricos
disponiveis na literatura. Também, uma representagdo numérica para mancais hidrodindmicos
segmentados é apresentada, utilizando-se o desenvolvimento tedrico para mancais simples.
Neste caso a avaliagdo do procedimento numérico é fornecida comparando-se a solugdo
numérica com resultados experimentais obtidos dos rotores de usina hidrogeradora avaliada
pelo CEPEL. Em ambos os procedimentos o rotor idealizado de Jeffcott ¢ empregado no
estudo de casos. Verifica-se que os principais resultados associados aos efeitos da precessio
auto-excitada (oil whirl), de chicoteamento (oil whip), e da estabilizagdo dindmica do sistema

sdo reproduzidos pelos modelos numéricos utilizados.



ABSTRACT

In this work a formulation for the analysis of shaft-rotor-bearing type rotating systems
is extended to accommodate the effects of hydrodynamic bearings in its dynamic response.
These effects, which are associated to the nonlinear force on the shaft at the bearings, are
dependent of the transverse displacements, transverse linear velocities and the angular velocity
of the shaft. The structure behavior is modeled by employing the finite element method. The
shaft is represented by the two node Timoshenko model for beams, with four degrees-of-
freedom per node and Hermite interpolation functions to represent the displacement fields
along the beam axis. Rotors are modeled by using concentrated inertia elements associated to
the degrees-of-freedom of one nodal point of the model. To represent the hydrodynamic
bearings the equation of Reynolds was used under the simplified Ocvirk conditions for short
bearings, providing a closed form solution for the oil film pressure distribution. This pressure
distribution allows for the calculation of stiffness and damping matrices associated to the shaft
degrees-of-freedom at the bearing nodal point. In the numerical analysis considering the time
integration of the system differential equation, a step-by-step procedure was employed with the
Newmark technique in its unconditionally stable form. Due to the nonlinearities associated with
the hydrodynamic bearings, the solution of the system of equations is obtained using a
modified Newton-Raphson procedure at each time step for solution convergence. In the
evaluation of the proposed computational system, comparison with solutions obtained from
analytical/numerical results available in the literature are used. Also, a numeric representation
of tilting-pad bearings is presented using the theory for plain journal bean'ngs, under the same
simplified conditions. In this case an evaluation of the numerical procedure is given by
comparing calculated solutions with experimental results obtained from the evaluation of a
hydrogeneration plant provided by CEPEL-Brazilian Research Center for Eletrobras. In both
plain and tilting-pad journal bearing numerical procedures, the idealized Jeffcott rotor is
employed as a case study for different operating conditions. As a result, it is shown that the
solutions associated to the main oil whirl and oil whip effects and afterwards dynamic

stabilization are represented by the proposed numerical procedures employed.
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CAPITULO ﬂ

INTRODUCAQ

A andlise do comportamento dindmico de sistemas rotativos do tipo eixo-rotor-mancal
requer, como nas demais dreas da engenharia, uma estreita inferagdo entre q prdtica ¢ a
feoria, através de procedimentos experimentais e do emprego de ferramentas matemdticas e
computacionais de modelagem, respectivamente.

Um sistema rotativo € um equipamento mecanico responsavel pela transformagio de
energia sob diversas formas, como por exemplo energia mecanica potencial e cinética em
energia elétrica (hidrogeradores), ou vice-versa (motores elétricos). Constitui-se basicamente
de um componente principal, o rotor, composto por um eixo rotativo € elementos de
acionamento (turbinas ou discos de palhetas), e das estruturas estacionarias de suporte
(mancais). A complexa interagio entre os movimentos desses componentes pode ser
representada por um modelo mecénico através das propriedades de massa, rigidez e
amortecimento de cada elemento, além da consideragdo do efeito giroscopico devido a rotagio
prépria do rotor.

No projeto de hidrogeradores, consideragées de desempenho e da rotodindmica sdo
geralmente conflitantes. Procura-se maximizar a taxa de fluxo volumétrico e pressdo e, no
entanto, minimizar as perdas de energia do fluido (para aumentar o seu desempenho) atraveés

de uma maquina de tamanho e peso limitados (o que pode comprometer a estabilidade do



Cap. 1 - Introdugdo

sistema, estudado pela rotodindmica). Os objetivos ao se projetar um hidrogerador envolvem

(Vance,[1]):

e ecvitar operar nas velocidades criticas, se possivel - em que a excitagdo dos modos de
vibragdo do rotor podem causar falha do sistema por ressonancia,

e minimizar a resposta dindmica na ressondncia, no caso de velocidades criticas serem
atravessadas durante a operagdo - o conhecimento do comportamento do rotor permite que
sejam fornecidas condigdes especiais ao sistema nessas velocidades de modo a evitar
vibragdes potencialmente danosas;

e minimizar carregamentos vibratorios € dindmicos transmitidos & estrutura da maquina, para
a faixa de velocidades de utilizagdo - a0 se diminuir a excitagdo externa, espera-se evitar
respostas oscilatorias indesejadas;

e evitar a instabilidade dindmica - certas condi¢Ges de operagdo podem provocar movimentos
vibratorios auto-excitados, cuja amplitude pode elevar-se a ponto de danificar o
equipamento;

e evitar vibragdo torsional ressonante ou instabilidade torsional - além das vibragdes devido a
flexdo, respostas nos modos relacionados a tor¢do do eixo, na ressonancia, podem ser
amplificados a niveis intoleraveis pela estrutura.

Nao sdo raras as situagdes em que a obteng@o de resultados experimentais e a extragéo
de informagdo util dos sinais medidos sdo procedimentos de dificil execugdo ou alto custo,
associados a causas como a dificuldade de acesso ao ponto de medigio e as condi¢des em que
as mesmas sdo realizadas. Além disso, o desconhecimento tedrico do comportamento do
sistema pode levar em muitos casos a escolha indevida dos pontos de medigdo. A simulagio
matematico-computacional torna-se, portanto, um recurso indispensavel para o engenheiro,
permitindo-o ter um melhor conhecimento do sistema quanto as diversas variaveis de estado
envolvidas, como também atenuar os comportamentos dindmicos indesejados. A analise teorica
representa uma ferramenta adicional por fornecer uma previsdo do comportamento do sistema.

Seguindo essa orientagdo, o CEPEL (Centro de Pesquisas de Engenharia Elétrica -
Grupo de Mecanica Aplicada), tendo em vista a necessidade de analise do comportamento
dindmico de maquinas hidrogeradoras, desenvolveu, em regime de cooperagdo com o Grupo

de Acustica e Vibragdes da COPPE/UFRJ - PEM, um sistema computacional visando a
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modelagem e andlise teorica do comportamento de maquinas rotativas em geral (Rocha,[2]).
Na fase de aplicagio do mesmo, detaca-se o projeto triangular COPPE-CEPEL-COPEL,
iniciado em 1993, cujo objetivo contempla a modelagem e medigdes de sinais vibratérios para
estabelecer um comportamento vibratorio de referéncia de uma nova maquina (Usina de Salto
Segredo, PR).

No entanto, a area de dinadmica de rotores constitui-se da combinagdo de duas
diferentes areas : (a) vibragdes ou dindmica estrutural e (b) analise de mancais hidrodinamicos.
O comportamento dindmico de tais rotores € significativamente influenciado pelas
caracteristicas fisicas e dindmicas dos mancais. O sistema Rotmef, originalmente desenvolvido
como um modelador numérico por Elementos Finitos, representa numericamente os efeitos
dindmicos dos mancais representados por coeficientes constantes de rigidez e de
amortecimento associados aos deslocamentos e velocidades transversais no ponto nodal de
representacdo. Desse modo, essas constantes determinadas empiricamente, quando utilizadas
no modelo n3o reproduzem condigdo de ndo-linearidade destes fatores com a velocidade de
rotagdo, porque os efeitos hidrodindmicos envolvidos ndo sdo adequadamente representados.

Este trabalho tem por objetivo, utilizando os modelos de elementos finitos para eixos
rotativos, estender a analise dindmica a incorporagdo dos efeitos hidrodindmicos dos mancais.
Além da modelagem desses mancais, torna-se necessario adaptar a metodologia originalmente
empregada na implementagdo do sistema Rotmef, uma vez que esta foi desenvolvida para a
analise linear da dindmica de rotores. Finalmente, a versdo original do sistema Rotmef
apresenta sérias limitagdes quanto a disponibilidade de utilizagdo da memoria do computador.
A analise dindmica considerando-se os efeitos dos mancais hidrodindmicos requer um
significativo aumento na demanda por recursos computacionais, implicando na necessidade de
migrar-se a implementagdo do sistema operacional DOS para o ambiente Windows. Neste
caso, toda a memoria fisica do computador torna-se disponivel para utilizagdo, requerendo, no
entanto, a conversdo do programa ja implementado da linguagem original Turbo Pascal / DOS
para a Borland Delphi.

O sistema computacional resultante inclui, assim, os recursos para a modelagem de

rotores pelo Método dos Elementos Finitos (vide figura 1.1), a determinagdo de modos e
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frequéncias naturais (vide figura 1.2), ¢ o cdlculo da resposta ao desbalanceamento e ao

for¢gamento sincrono ou assincrono com a rotagdo, no transiente e no regime permanente.

Discos (Rotores)

Ere

Mancal de
N / Escora
4

e

S
Snajman”

® Frequencla =

.98 Hz

Fig.1.2-Visualizaciio de modo natural de resposta do rotor da Fig.1.1, obtido pelo Rotmef

A influéncia dos mancais no comportamento de rotores foi analiticamente estudada por

Morton [3] e Kirk e Gunter [4], modelando-os através de coeficientes de rigidez assimétricos.
Em ambos os estudos utilizou-se um modelo basico de Jeffcott [5], que consiste em um eixo

flexivel, bi-apoiado em um par de mancais, e com um disco (representado por uma massa
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concentrada) fixo ao eixo no ponto médio entre os mancais. Rao [6] também adotou esse
modelo para estudar o efeito dos termos de acoplamento presentes na matriz de rigidez
associada a0 mancal hidrodindmico na velocidade critica e na resposta ao desbalanceamento de
um sistema rotativo. Rao, Bhat, e Sankar [7] extenderam esse estudo para incluir o
amortecimento nos mancais, mostrando que o amortecimento afeta significativamente as
velocidades criticas do sistema e sua resposta ao desbalanceamento.

Mancais tém sido representados na literatura por duas propriedades basicas : rigidez e
amortecimento. Para elevar as velocidades criticas acima da faixa de operagdo, poder-se-ia
imaginar que os mancais e as estruturas a eles associadas deveriam ter a maior rigidez possivel.
No entanto, quando isto ocorre o amortecimento do sistema é muito reduzido, pois uma alta
rigidez ndo permite movimento suficiente para a a¢do desse amortecimento. Além disso,
praticamente todo o amortecimento - responsavel pela dissipagdo de energia - na maioria dos
sistemas rotor-mancais esta nos suportes (Vance, [1]). Assim, nos projetos de rotores
modernos s3o especificados suportes com baixa rigidez, de forma que as duas primeiras
velocidades criticas estejam abaixo da faixa de operago, permitindo um efetivo amortecimento
nos suportes.

O amortecimento nos suportes € na maioria das aplicagdes desejavel, uma vez que pode
reduzir a resposta sincrona ao desbalanceamento proximo de velocidades criticas e suprimir a
instabilidade dinamica.

Assimetria e acoplamento sio também importantes aspectos das propriedades dos
mancais, uma vez que tém importantes efeitos na estabilidade do sistema. Diferentes valores de
rigidez nas dire¢des horizontal e vertical s3o um exemplo de assimetria. Um exemplo de
acoplamento € uma forga gerada na dire¢do horizontal por um movimento na diregio vertical.
Mancais hidrodindmicos possuem em geral aspectos de assimetria e de acoplamento muito
maiores do que os mancais de rolamento.

Mancais hidrodindmicos proporcionam suporte através da pressdo em um fino filme de
fluido entre o rotor e o mancal. Este fluido pode ser um liquido (em geral 6leo), ou um gas
(em geral ar). A pressdo em mancais hidrodindmicos € obtida a partir do movimento de rotagdo

do eixo, obrigando o fluido a um movimento em fina camada. Uma vez que em operagdo
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normal ndo ha contato metal-metal entre o rotor e o mancal, a sua vida util pode ser
extremamente alta.

Devido a presenga do filme de Oleo, a ocorréncia do amortecimento em mancais
hidrodinamicos € mais acentuada do que em mancais de rolamento. Assim € que, quando se
deseja aumentar o amortecimento em um mancal de rolamento, este € montado dentro de um
fino filme de dleo.

Uma desvantagem inerente dos mancais hidrodindmicos é o fato de produzirem
instabilidade dindmica em altas velocidades, conhecida como 'oil whirl'. Esse problema pode
ser resolvido com o uso de mancais do tipo segmentados, em que o estator adapta-se em
posi¢do ao movimento do rotor. A principal desvantagem deste tipo de mancal é diminuir o
amortecimento ¢ aumentar os custos de fabricagdo.

Este trabalho esta dividido em 6 capitulos.

No Capitulo 2 apresentam-se os aspectos importantes da modelagem de sistemas
rotativos via Método dos Elementos Finitos. As matrizes associadas as caracteristicas de
inércia, rigidez e amortecimento sdo demonstradas para os principais componentes dos rotores;
no Capitulo 3 sdo feitas a modelagem e analise do comportamento dindmico de mancais
hidrodindmicos simples e a extensdo para mancais segmentados, no Capitulo 4 os meétodos
numéricos adotados na solugdo das equagbes sdo introduzidos. Aqui consideram-se os
algoritmos de integra¢do no tempo para a simulagdo numérica de sistemas ndo-lineares no
transiente. No Capitulo 5 apresentam-se os resultados numéricos de simulagdes dos modelos
de dois rotores : a) uma das unidades rotativas da usina de Furnas, no Rio de Janeiro, e b) um
rotor avaliado experimentalmente nos laboratorios da UNICAMP, em Campinas. Para a
validagdo da teoria utilizada, os resultados das simulagdes sdo comparados com os resultados
experimentais. Para estudo da influéncia dos mancais hidrodinamicos na resposta do sistema
sdo também simuladas varias configuragdes de rotagdo e carregamento para um rotor de
Jeffcott,. As conclusdes do presente trabalho estdo expostas no Capitulo 6, e no Apéndice A
encontra-se uma breve descricio do novo sistema Rotmef utilizado neste trabalho nas

avaliagdes numéricas.



CAPITULO 2

MODELAGEM VIA METODO DOS
ELEMENTOS FINITOS

Ao se projetar uma estrutura deve-se identificar o seu provavel comportamento em
operagdo. Com esse objetivo, utilizam-se modelos matemadticos baseados em métodos
cldssicos de andlise estrutural, representando o sistema por seus mecanismos de deformagdo,
relagdes constitutivas, condi¢bes de contorno e forgas externas atuantes. Neste capitulo
apresentam-se os modelos dos componentes basicos dos rotores empregando-se o Método dos
Elementos Finitos. Estes componentes compreendem discos, eixos e mancais. A seguir sdo

descritas as principais caracteristicas destes modelos.

2.1. O Método dos Elementos IFinitos

O método de Elementos Finitos consiste em idealizar-se uma estrutura através de um
conjunto de elementos estruturais independentes de forma que cada elemento obedega as
condigdes de equilibrio independentemente e condigdes da compatibilidade geométrica sejam
asseguradas.

Uma das formas de expressar-se o equilibrio estatico ou dindmico de uma estrutura é
através da imposi¢do da minimizagdo da Energia Potencial Total. Esta condigdo considerada

para um corpo elastico linear continuo resulta na equagdo de equilibrio global (Bathe, [8]).
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O Potencial Total de um corpo deformavel de volume V, mostrado na figura 2.1, é

representado pelo funcional &t

RZ%L{S}T[C]{S}dV—[L {U}T(p{fj} _K{U})dV} _{L MTEB}dV+Jvﬂf}T {Fs}dv+§{UC}T {FC}} 2.1

onde :

{e} € o vetor deformagio considerado em ponto genérico do corpo,

[C] € a matriz de elasticidade do material,

{U}, {U} e {ﬁ} sdo os vetores deslocamento, velocidade e aceleragio de um ponto
qualquer do corpo na configuragio indeformada,

p ¢ a densidade de massa em um ponto qualquer,

K € o parametro de amortecimento em um ponto qualquer (nio considerado no
presente trabalho),

{F®}, {F®}, {F°} representam todos os esforgos externos, forgas e reagdes aplicados ao
corpo e s@o respectivamente classificados em Forgas de Corpo, Forgas de Superficie e

Carregamentos Concentrados.

O primeiro termo da equagdo (2.1) representa a energia total de deformagdo do
sistema, o segundo termo em colchetes representa o potencial das for¢as de inércia e de
amortecimento do corpo, e os termos restantes representam o potencial de carregamento
externo.

Na analise estrutural através do método de Elementos Finitos, o dominio do corpo,
mostrado na figura 2.1, é discretizado em sub-dominios (elementos) interconectados por
pontos nodais nos contornos dos elementos. Os deslocamentos do elemento, referidos a um
sistema local de coordenadas x,y,z, convenientemente escolhido de acordo com a geometria do
corpo, s3o fungbes dos deslocamentos dos N pontos nodais. Assim, para um elemento (m), a

aproximagdo do campo de deslocamentos € expressa por

(U™ (x,y,2)} = [H™ (x,y,2){U™) (22)
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onde [H™] é a matriz de interpolagio dos deslocamentos e {U™} ¢ um vetor cujas

componentes representam as componentes globais do deslocamento.

SV Deslocamentos
e / Nodais

. Ponto Nodal |

s
/ Elemenlo Finito (m)
e

Fig. 2.1 - Corpo geral tridimensional

Utilizando-se o campo de deslocamentos proposto na equagido (2.2), as deformagdes
do elemento s3o obtidas na forma
{£™} =[B™(x,y,2){U™} (23)
onde [B™] ¢ a matriz de transformagio deformago-deslocamento, obtida da combinagdo de
derivadas das linhas da matriz [H™] de acordo com a relagio linear de compatibilidade
geométrica.
Impondo-se a condigdo de estacionaridade do funcional © da equagdo (2.1), ou seja,
dn=0, substituindo-se os campos de deslocamentos e deformagdes das equagdes (2.2) e (2.3),
e efetuando-se as integragdes sobre todo o dominio, obtém-se o sistema linear de equagbes
que governa o comportamento linear elastico da estrutura. Desprezando-se o parametro de

amortecimento k, obtém-se o sistema
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[MK{U} +[KKU} = {R} (2.4)
onde {R} e {U} s@o fungdes do tempo, a matriz de massa [M] da estrutura, representada por

N elementos, € expressa por

N
(M=, P IH ™ H™ v @)
e a matriz de Rigidez Global [K] € definida por
N
[K]=) [[B™T'[C][B™]dV @6)
m=1v(m)

Para determinar as equag¢bes de movimento do sistema eixo-rotor-mancal, cada
componente € tratado separadamente. Desse modo, os elementos acoplados ao eixo (como
turbinas ou geradores) sd@o considerados como discos rigidos, o eixo como um sistema elastico
discretizado pela aplicagdo do Método dos Elementos Finitos, e 0s mancais como elementos
de suporte, linearizados com coeficientes de rigidez ¢ amortecimento direcionais.

A formulagio é baseada no conhecimento das parcelas de energia cinética e potencial

do sistema.

2.2. Elemento de Disco

Na representagdo da rota¢do de cada elemento do rotor, em relagdo a um sistema de
coordenadas fixo, utilizam-se os angulos de Euler (Meriam, [9]) - sendo o vetor rotagdo total
dado pela combinagdo das rotagdes: precessdo, nutagdo e giro (vide figura 2.2).

Desse modo, € possivel expressar a energia cinética de um disco e a partir das equagdes
de Lagrange extrair a equa¢do do movimento do disco (Meriam, [9]). Considerando-se o eixo
de simetria do disco originalmente paralelo ao eixo z, € em movimento com pequenos

deslocamentos, chega-se a expressdo da energia cinética do disco :

T, = -;—MD((f + v’v2)+%l(di +d§)+—;—10(¢2 +2d,90,) @7
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onde Mp, é a sua massa, | e Iy s#o os momentos de inércia de massa diametral e polar,
respectivamente, ¢ a sua rotagdo propria, € U,W,Q,,0, as velocidades translacionais ¢

rotacionais nas diregdes x e y, respectivamente. A primeira parcela da energia cinética
representa a energia devida ao movimento de translagdo no plano do disco, a segunda € devida
a rotagdo em torno dos eixos x € y, € a terceira é devida a rotagio em torno do eixo z de
simetria incluindo-se o efeito do momento giroscopico resultante do acoplamento de

@, ea, com ¢, considerando-se o, =«

-
2~ _—
- ,,

L . S

X \1,/ ‘\_x

y

Fig.2.2 - Angulos de Euler - precessio (y), nutacio (0) e giro (¢)

Aplicando as equagdes de Lagrange na expressao da energia cinética, como discutido

no item 2.1, obtém-se a equagdo do movimento do disco:

[M, Ha@(t)} + 1[G, Hq(t)) = {F(1)]

-

M, 0 00 00 0 0
| 0 My 00 G ]_0 0 0 0
Mol=l6 0 1 0 1o 0 0 é-1, (2.8)
0 0 0 1] 0 0 —¢I, O |

onde [Mp] é a matriz de inércia equivalente, e [Gp] é a matriz do efeito giroscopico (anti-

simétrica), e {q 1V = x,y,a,,0,]¢éo vetor das incognitas do sistema.
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2.3. Elemento de Eixo

Na modelagem por Elementos Finitos do eixo considera-se a dinimica de uma viga reta
com graus de liberdade de rotagdo e de deslocamentos transversais independentes (modelo de
Timoshenko) com discretizagdo Hermitiana (2 nds por elemento) e quatro graus de liberdade
por né - dois deslocamentos translacionais e duas rotagdes (vide figura 2.3). A segédo reta de

cada elemento da viga € considerada uniforme.

y, wi w2
<y - y2 -
/‘\—_ ______
4 ‘\\‘ J \
\ l J
P4 A -
> 4
¥
=44 g °<x2 \*
X

u2

Fig.2.3 -~ Elemento de Eixo

Considerando-se o método dos elementos finitos, descrito no item 2.1, o funcional & ¢
obtido da diferen¢a entre a energia potencial armazenada no elemento de eixo e a energia
cinética, subtraida do trabalho de deformagio realizado por forgas externas.

A energia cinética armazenada em cada elemento de eixo vale

Ty = —p [ [A( + W) +1(a2 + 62 ) + [,(§% +2d, e, ) ]dz (2.9)

ot

“

onde A € a sua area transversal, [ € Iy os momentos de inércia de area diametral e polar,

respectivamente, z; € 2z, as abcissas dos nos do elemento, ¢ a sua rotagdo propria, e
u,w,d,,dv sdo as velocidades translacionais e rotacionais nas diregdes x e v,

respectivamente. A primeira parcela na eq.(2.9) representa a energia cinética devida ao
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movimento de transla¢do do eixo, a segunda é devida a rotagio em torno dos eixos x ey, € a
terceira € devida a rotagdo em torno do eixo z de simetria e devida a0 momento giroscopico
resultante do acoplamento de ., € &, com ¢, considerando-se o, = o,
A energia potencial armazenada, segundo o modelo de viga de Timoshenko, se deve a
duas parcelas : uma devida a flex@o e outra devida ao cisalhamento. A primeira ¢ dada por :

2

1k oo, ) (oo
V. = —| EI x| 4+ 1 d
F™ 5 _[ ( o7 ) 57 Z (2.10)

onde E ¢ o modulo de elasticidade do material do eixo, L € o comprimento do elemento, e ax
e oty os angulos de rotagdo da segdo reta nas diregdes dos eixos x e .
A parcela de cisalhamento é dada por :

1% ow > (éu ?
chal.kGAz (E—ocx) +(5+Gy) z (2.11)

onde k € o fator de forma da sec¢io transversal do elemento, G é o modulo de Coulomb, A € a
area da se¢do transversal e u e w os deslocamentos translacionais nas diregdes X e vy,
respectivamente.

Um efeito adicional (Lalanne, [10]) esta diretamente ligado a deformagéo elastica do
elemento e, consequentemente, a sua energia potencial. Este efeito € derivado da considerag@o
de uma forga axial externa, constante, aplicada ao elemento de eixo, e so € ativado quando ha
precessdo. Nesse caso, como ocorre encurtamento do comprimento do eixo, uma forga axial
provoca um trabalho de deformagido em que o deslocamento axial € expresso em fun¢do dos
deslocamentos transversais u e w. Este efeito € de segunda ordem, notando-se, no entanto, que
o grau-de-liberdade associado ao deslocamento axial ndo é considerado.

Em rotores verticais, essa forga € resultado do peso proprio do rotor, e pode-se
considerar ainda a superposi¢do de uma forga axial trativa (ou até mesmo compressiva) devida

a agdo da 4gua sobre a turbina, no caso de hidrogeradores.
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A parcela de trabalho de deformagio €, portanto, para uma forga axial externa trativa F

F¢l(ou) (ow)
W, = ———J (——) +| —=——| |dz (2.12)
24\ oz 0z
Assim, o potencial total do elemento de eixo € representado por
n=(Vi+ V. -T;)-W, (2.13)

Para efetuar as integrais ao longo de cada elemento (para em seguida minimizar o
funcional =), utilizam-se as fungbes de forma Hermitianas 7, 1, 775 € 74 (relacionadas aos
deslocamentos translacionais associadas a deformag@o por flexdo e por cisalhamento) e
também v, v,, v, e v, (relacionadas aos deslocamentos rotacionais associados a deformagdo
por flexdo e por cisalhamento), apresentadas na eq.(2.14). O vetor de deslocamentos do
elemento fica entdo determinado pelas relagdes :

u(z,t) n, 0 0 mn, n, 0 0 n,
w(z,t) - 0 m o -m, O 0 nm n, 0 Q)

o,(z,t) 0 -v, v, 0 0 -v, v, 0
a, (z,1) v, 0 0 v, v, 0 0 v,

T
{q} = {ul Wi Oy Gy Uy Wy Oy qu}

3z2 27° 2z 7° (2.14)

n=1-

Z Tt T
32" 27° 2 7
ST “WTLE
v :25_612 M) :1—4—Z—+3Z2
L R z L L?
oo bz 62 2z 372%
} | L T ¢ L L2

Assim, as matrizes de massa equivalente [M], de efeito giroscopico [G] e de rigidez

equivalente [K] de cada elemento de eixo sdo obtidas, sendo expressas na forma :

T, = (O} MG} +- GO} TG Ka(O} + 5 (0} [Ks a0}
V= (Ve + Vo) = (a0} K e Ha(n)} @15

W=w, —-é—{q(t)}T[KA]{qm}
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onde ;

(M]

[ 156 0 0 -22L 54

0 156 22L 0 0

0 221, 417 0 0
pAL|-22L 0 0 41* -13L
20| 54 0 0 -13L 156
0 54 13L 0 0

0 -13L -3 0 0

|13 0 0 -3 22L
(36 0 0 -3L -36 0
0 3 3L 0 0 =36
0 3L 4L} 0 0 -3L

pl [-3L 0 0 4L 3L 0
30L|-36 0 0 3L 36 0
0 -3 -3L. 0 0 36
0 3L -1 o 0 -3L

3L 0 0 -I* 3L 0

0 0
54  -13L
13L  -3L?

0 0

0 0
156 -22L

-22L 417

0 0

0 -3L]
3L 0
-1 0

o -I7

0 3L
-3L 0
412 0

0 4L’

13L ]

-31*
221

417

(2.16)

¢ a matriz de massa equivalente devida a energia cinética (simétrica e positivo-definida), sendo

o primeiro termo a matriz de massa devido a inércia de translagdo, e o segundo termo a matriz

de massa devido a inércia diametral I do elemento de eixo (matriz de massa de efeito

secundario de Rayleigh),

(G]

_9lo
30L

-36 -3L
0 0
0 0

3L 412
36 3L
0 0
0 0
3L -17

0 36
-36 0
-3L 0

0 -=3L

0 =36

36 0
-3L 0
0 -3L

-3L 0
0 3L
0o 17

-12 0

3L 0
0 3L
0 412

412

O -

2.17)

¢ a matriz de efeito giroscopico do eixo (anti-simétrica), devida a energia cinética, sendo Ip o

momento de inércia polar da segdo reta do eixo,

[Ksrl

Et’.pIo

0

S O O O O O

(e

-36 -3L
0 0
0 0

3L 412
36 3L
0 0
0 0

3. -12

S O O O O O o O

S O O O O o O O

36 -3L
0 0
0 0
-3L -1’7
-36 3L
0 0
0 0
-3L 47

O O O O O O O ©

(2.18)
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¢ a matriz de rigidez resultante da parcela de energia cinética associada a rota¢@o propria, que

¢ ativada apenas quando ha aceleragdo de giro (6 # 0), como se observa da equagdo (2.15);

(12 0 0 6L -12 0 0 —6L ]
0 12 6L 0 0 -12 6L 0
0 6L @+ML2 0 0 -6L (2-MI? 0
EI |-6L 0 0 A4+ML* 6L 0 0 2-ML? (2.19)
Kecl =000 -12 0 0 6L 12 0 0 6L
0 -12 -6L 0 0 12 —6L 0
0 6L (2-wnL? 0 0 -6L (4+A1)L2 0
|-6L 0 0 Q-0 6L 0 0 (4+0)17 |

¢ a matriz de rigidez equivalente de flexdo e cisalhamento, sendo A o fator de influéncia do

12E1

CAGL onde kjA ¢é a area equivalente de cisalhamento, e
1

efeito de cisalhamento, A =

(36 0 0 3L -36 0 0 -3L7
0 3 3L 0 0 -3 3L 0
0 3L 4L 0 0 -3L -1* 0
X J=_F__ -3L 0 0 4L* 3L 0 0 -I?

A 30L|-36 0 0 3L 36 0 0 3L
0 -3 -3L 0 0 3 3L 0
0 3L -L* o 0 3L 4L* o0
|-3L. 0 0 -L* 3L O 0 417

(2.20)

¢ a matriz de rigidez equivalente relacionada a forga axial externa constante no elemento.

No caso de a for¢a axial externa ser "pequena", a matriz [Ks] possui um efeito
desprezivel se comparada com a matriz [Kgc]. Para estimar a influéncia da matriz [Ka],
observa-se inicialmente que ambas as matrizes possuem termos nulos nas mesmas posi¢des.
Considerando-se um rotor de ago carbono com 1m de didmetro por 20m de comprimento, €
desprezando-se o efeito do cisalhamento (A=0), calcula-se as razdes maxima e minima entre os

termos da matriz [Ka] e os termos da matriz [Kgc] :

36F H20?)
K F1? 0
redi 222 0 10-200-10° T

L 64
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3LF (20°)
— 2 F(20
razdo,, = [I\IfA]n _ 63&%1 _ FLD4 _ T =F-6,78-10"
[Kecls I 60F n64 60-200-10° &

sendo F a forga axial trativa considerada, em Newtons.

Assim, para uma razdo maxima de 10%, seria necessaria uma forga axial da ordem de
24 MN, equivalente a vinte vezes o peso proprio desse rotor. Assim, nesse exemplo para
hidrogeradores verticais, o peso da turbina, somado com o empuxo provocado pelo fluxo de
agua na turbina, deve ser comparavel a vinte vezes o peso do rotor para uma influéncia de 10%
na matriz de rigidez.

Finalmente, obtém-se a equagdo de movimento do elemento de eixo :

[MIG()} +[GHA(D} +[Kpe + K, + K Hq(t)} = {F(1)} @21

onde {F(t)} é o vetor de excitagdes externas agindo sobre o elemento.

2.4. Mancais

Os mancais sdo considerados, em uma maneira simplificada, como elementqs de
suporte, dispostos discretamente ao longo do eixo, e representados por matrizes de rigidez e
de amortecimento associadas aos deslocamentos u e w no apoio. O efeito é considerado no
modelo numérico adicionando-se ao sistema de equagdes as condiges de vinculo elastico e
amortecimento entre o eixo e o apoio rigido. Os mancais sdo entdo representados por
coeficientes Kxx, Kyy, Kxy, Kyx, Cxx, Cyy, Cxy € Cyx associados as matrizes de rigidez e
amortecimento, respectivamente,

Na modelagem ha dois tipos basicos de mancais: os mancais radiais € os mancais de
escora. Os mancais de escora objetivam impedir os deslocamentos do rotor em sua diregdo
axial. Uma vez que os elementos aqui adotados ndo apresentam graus de liberdade na diregéo
axial, estes mancais possuem uma influéncia que pode ser resumida basicamente por rigidez e

amortecimento relacionados a rotagdo nas direcdes x e y, no plano perpendicular ao eixo de
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simetria do rotor, ou seja, relacionados ao tombamento do rotor em relagdo ao eixo z (vide

figura 2.4).
|

!
|
|
;
|
|
|

Fig. 2.4 - Esquema de um Mancal de Escora

Os mancais radiais visam reduzir os deslocamentos transversais do eixo. No capitulo 3
serdo calculados os coeficientes de rigidez e amortecimento para mancais radiais
hidrodindmicos (simples e segmentados), completando assim os dados necessdrios para a

analise dinimica do rotor.

2.5. Modelo do Sistema Global

A partir das matrizes elementares do elemento de eixo e dos discos, e modelando-se os
mancais por matrizes de rigidez e amortecimento, encontra-se a equagio global do movimento

do rotor ;

[M+M,; {d(0)} +[Cy + G+ G, Ha(OH +[Ky + Ky + K + K J{q(t)] = {F(t)} 2.22)

onde .
[M] e [Mp] : matriz elementar de inércia do eixo e dos discos (simétrica e positivo-definida)
[Cy] . matriz de amortecimento dos mancais

[G] e [Gp] : matriz do efeito giroscopico do eixo e dos discos (anti-simétrica)
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[Kw] : matriz de rigidez dos mancais

[Krc) | matriz de rigidez do eixo devido a flex3o e ao cisalhamento

[K4] : matniz de rigidez do eixo relacionada a forga axial externa

[Ksr] : matniz de rigidez equivalente do eixo devido a aceleragdo angular propria
do rotor

{F(t)} : vetor de excitagbes externas

Observa-se que da presenga da matriz de efeito giroscopico (G) na equagdo (2.22), a
velocidade de rotagdo propria do rotor afeta o valor das frequéncias naturais do sistema. Esse
fato justifica a relagdo entre as frequéncias naturais de precesso e a rotagdo propria do rotor,
representada atraveés do Diagrama de Campbell (figura 2.5). A forma anti-simétrica da matriz
G implica em 2 frequéncias naturais distintas para cada velocidade de rotagio do eixo, uma
mator e¢ outra menor do que cada uma das » frequéncias naturais do sistema sem rotacdo,
correspondendo em geral aos modos de precessdo direta e retrograda, respectivamente.

No caso de um rotor ndo-siméirico, mesmo para o sistema com velocidade angular nula
ha duas frequéncias naturais distintas, de modo que cada par de curvas do Diagrama de

Campbell nao necessariamente se encontra no ponto onde a rotagdo do eixo € nuia.

frequéncia natural de
precessao (Hz)
A -~
-~
/ ——
- e
w‘\ :_—:::;-_:—-— —
wbe——————— S —
T g
- - —
/ e —
) >
rotagao do eixo (rpm)

Fig.2.5 - Diagrama de Campbell

No exemplo da figura 2.5, encontra-se o Diagrama de Campbell dos quatro primeiros

modos naturais de um rotor simétrico. Quando a rotagdo propna € nula, as quatro frequéncias
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se reduzem a apenas duas distintas, devido a simetria do rotor. Para o calculo das velocidades
criticas, basta tragar a reta <frequéncia = rotagdo>, cujas interse¢des com as curvas de
Campbell definirdio os pontos onde a velocidade de rotagdo propria coincide com uma
frequéncia natural. Nas velocidades de precessdo direta, qualquer desbalanceamento do rotor
provoca uma excitagdo sincrona com essa frequéncia natural, amplificando as amplitudes de

oscilagdo nesse modo de vibragio; diz-se assim que o sistema entrou em ressonancia.



CAPITULO 3

MANCAIS HIDRODINAMICOS

Mancais hidrodindmicos sdo comumente utilizados em maquinas rotativas de grande
porte porque possuem capacidade de carga satisfatoria para tais aplicagdes, além de
caracteristicas associadas a dissipa¢do de energia (amortecimento) vantajosas na condigdo
de estabilidade dindmica. Quando ha lubrificagdo hidrodindmica a superficie do mancal
suportando o carregamento é separada do eixo por um fino filme de lubrificante, de modo a
prevenir o contato metal-a-metal. Essa lubrificagdio ndo depende da introdugdo do fluido sob
pressdo, apesar de isto poder ocorrer; a pressdo no filme é obtida do movimento entre as
duas superficies a uma velocidade suficientemente alta para separd-las em face do
carregamento aplicado. Mancais hidrodindmicos simples, apesar de serem mais faceis de
Jabricar quando comparados com outros tipos de mancais, estdo sujeitos a instabilidade
dindmica devido a efeitos de precessdo auto-excitada, e serdo discutidos no item 3.1.2. Por
outro lado, mancais hidrodindmicos segmentados, que possuem sua superficie de contato
com o eixo dividida em vdrios segmentos moveis, sdo de custo de fabricacdo bem mais alto,
oferecendo porém a vantagem de eliminar o problema de instabilidade gerada pelos

suporles.
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3.1. Mancais Hidrodinamicos Simples

3.1.1. Modelagem

Para o estudo da resposta dos mancais hidrodindmicos, Childs [11] propde uma versdo
da Equag@o de Reynolds, sob as hipoteses
1. 6leo é um fluido Newtoniano, incompressivel, em regime de escoamento laminar,
com forgas de corpo nulas e viscosidade constante
2. velocidade do 6leo é nula na diregio radial
3. espessura da camada de 6leo € constante na diregfo axial (eixo de simetria
do mancal paralelo ao eixo de simetria do rotor)

, resultando em
2
—a—(h3a—P)+R2—a—(h3@1)=12u R (9@1+9}1] (.1)
00 00 oZ oz C, 200 ot

o : velocidade de rotagdo do rotor

onde

e : excentricidade do rotor

C. : espessura do filme quando ¢ =0

g : excentricidade normalizada, = ¢ / C,

H(0,t) : espessura do filme de oleo a cada instante ao longo da

circunferéncia do mancal ( = C; + e(t)cos(6) )

h(0,t) : espessura normalizada, = H(0,t) / C,

v : angulo entre a direg¢@o da excentricidade e a direcio da forga externa
sobre o rotor (seu peso, por exemplo)

u : viscosidade do dleo

R : raio do rotor



Cap. 3 - Mancais Hidrodinamicos
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Fig.3.1 - Esquema de um mancal hidrodin

se 0 campo de pressdes no rotor do mancal em

obtém

Resolvendo-se a eq. (3.1),

. integrado na superficie do eixo do mancal,

oes

5

ste campo de ten

fungdo do seu movimento. E

fornece as forgas de reagdo nos apoios. Desse modo, o campo de pressdes no interior do

sentado na figura 3.1 € fungdo apenas das coordenadas 0 e z.

mancal hidrodinamico apre

Manacorda [12] estudou o problema de pequenos desalinhamentos de mancais

hidrodindmicos curtos simples, encontrando o valor do torque produzido pelo filme de oleo.

lor da forga

. concluiu que o va

do mancal

, @0 integrar a pressd3o no interior

No entanto

resultante produzida pelo mancal hidrodinamico ndo se alterou devido a pequenas inclinagdes

1 devido a espessura do tilme de 6leo) do eixo de

ive

.

40 maxima poss

{se comparadas a inclinag

oria para

,

a hipotese 3 se mostra satisfat

simetria do rotor no interior do mancal. Com isso,

essas pequenas inclinagdes entre os eixos.

em apenas dois casos de mancais

-

ao (3.1)

Quanto a solugdo analitica da equag

hidrodindmicos esta é factivel (Cardinali [13]) :
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a) Solucio para Mancais Longos (Sommerfeld) :

Nesta condigdo, o gradiente da pressdo na dire¢do axial é muito menor do que o
gradiente na dire¢@o circunferencial, devido as condi¢des de contorno, de modo que a taxa de
variagdo da pressdo na coordenada 6 € muito maior que na coordenada axial z, e assim pode-se
desprezar o segundo termo a esquerda da equagdo (3.1). Este caso n3o sera tratado no
presente trabalho, uma vez que no caso de hidrogeradores, em geral, a razio entre o

comprimento € o didmetro do mancal € menor que 0,5 (Childs [11]).
b) Solugiio para Mancais Curtos (Ocvirk) :

Na configuragdo de mancais curtos, o gradiente da pressdo na diregio axial z € muito
alto em relagdo ao gradiente na direg¢do circunferencial 6, devido as condi¢des de contorno.
Neste caso, pode-se desprezar o primeiro termo a esquerda da equagéo (3.1) e a aproximagéo
de Ocvirk € aplicavel nas situagdes em que L / D < 0,5 e para razdes de excentricidade € <0,7.

Sob estas condi¢des a equagdo de Reynolds se reduz a :

, 0 ., 0P ® dh oh
N R N P AL LY
P A e Y ' (3.2)

C

onde a solugdo para a equagdo (3.2) é obtida, através de integragdo direta em z, :

L (x~2y)sin® — (y +2%) cos®

3
P(z,0) = = uw 4z* -1 33
definida a partir dos parametros adimensionais :
X Y Z
X = —— y = 7z = —
¢ ¢ - 3.4
_ 00X /ot ?_aY/at G4

r T



25

Cap. 3 - Mancais Hidrodindmicos

Note-se que esta solugdo fornece valores da pressdo negativos na regido de
coordenadas o- <6 < a, onde
ety +2%) m o (v +2%)
(x-29) 2 (x-2)
-1, sep <0 (3.5)
sign (p)=40,sep=0

a —gsign(y+2>k)

1, sep >0

Considerando-se que a pressdo hidrostatica no interior do mancal apresenta uma
contribuigdo ao equilibrio muito menor que a pressdo hidrodindmica, obtém-se que a pressdo
na faixa a-n <0 < a € nula. Isso ocorre devido ao fato de os efeitos de cavitagdo vaporizarem
a camada de dleo, ndo permitindo a ocorréncia de pressdes negativas (vacuo). Essa premissa
da fenomenologia envolvida (condig@o de Guimbel) fornece a solugdo conhecida como solugdo
para mancais n , que considera os efeitos da cavitagdo. Ha trés condigdes de contorno
comumente encontradas na literatura para um mancal circular (Cardinali, [13]) : Sommerfeld,

Gumbel e Reynolds (vide figura 3.2).

PT Sommerfeld

r 9 2‘
Pl Gumbel \/ "

Reynolds

L 4

+

2 n

Fig.3.2 - Condig¢des de contorno para um mancal circular
A condigdo de contorno de Sommerfeld n3o preconiza a interpretagdo fisica do
rompimento do filme de oleo, enquanto que a segunda (Giimbel) corrige o problema da

ocorréncia na solugdo analitica da pressdo negativa, apresentando, no entanto, solugdo com

PUC -RIO
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denivada niio continua no ponto 8=n. A condigéo de contorno de Reynolds preconiza ambas as
condigbes anteriores, implicando no entanto na perda de simplicidade das equagdes resultantes.
Assim, optou-se por utilizar no presente trabalho a ¢.c. de Giimbel. A distribui¢io do campo

de pressdes no mancal, considerando-se a cavitagdo, encontra-se representada na figura 3.3.

Fig.3.3 - Distribuigiio de pressées num mancal hidrodinamico simples

A partir da distribuigdo de pressdo no filme de oleo da eq. (3.3), os coeficientes das
matnizes de rigidez e de amortecimento para mancais curtos foram obtidos por Childs [11], sob
as seguintes aproximagdes :

- 0 calculo é feito apenas nos pontos de equilibrio estatico do rotor devido a umna forga
externa constante

- a influéncia da velocidade de precessio do rotor é desprezada

A posicdo de equilibrio do rotor sujeito a uma forga constante Fy (o peso, por exemplo)
foi obtida. Considerando-se &5 a excentricidade do rotor no ponto de equilibrio e ys 0 dngulo

entre o vetor excentricidade e a forga, obtém-se
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_ hoRL’ 80\/1683 +rl(l-¢g,)’

(1] 4Cr (1—-83)2 (3.6)
n,ll—
Yo =tan" o s (3.7)

O lugar geométrico dos pontos de equilibrio do rotor no plano x-y do mancal esta

indicado na Figura 3 4,

£ Lo

r

Fig.3.4 - Lugar geométrico do ponto equilibrio do rotor

Desta figura observa-se que, associada a rea¢do vertical Fy, tem-se deslocamentos nas

duas diregdes devido ac acoplamento da matriz de rigidez aos deslocamentos nas duas

dire¢des no plano do mancal, e que para uma pequena for¢a (médulo da excentricidade

proximo de zero) essa nao-linearidade ¢ muito acentuada. Este fato € observado do valor da

derivada do lugar geométrico (tig. 3.4) na regido proxima a origem.

Para as posigdes de equilibrio apresentadas na Fig.3.4, as matrizes de rigidez e de

amortecimento estdo apresentadas em Childs [11]. Observa-se no caso da matriz de rigidez

que os elementos extra-diagonais possuem sinais contrarios para excentricidades menores do

que 0.6, enquanto que a matriz de amortecimento € simétrica. No entanto, as simplificagdes

apresentadas em Childs [11] comprometem a generalidade da solugfo, pois na analise dindmica
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de rotores os valores das matrizes de rigidez e de amortecimento em qualquer posi¢do e para
qualquer velocidade absoluta do rotor sdo requeridas.

Para contornar esta dificuldade, Capone [14] propds uma solugdo que permite o
célculo da forga de reagdo do mancal sobre o rotor, cujas caracteristicas estdo apresentadas a
seguir. Tomando-se a equagdo (3.3) e integrando-se nos intervalos -0,5 <z <05 e a<0 <

o+m obtém-se as forgas hidrodindmicas de reagdo

e

No calculo em questéo, foi definida uma fun¢do G, cujas derivadas em x e y resultam

S N |

anr cos O
j P(z,G){Sine}(Rae)(Léz) (3.8)

N |-

nos resultados da integral da equagdo (3.8). A solugdo obtida por Capone [14] € :

- n -
F=—k——W (3.9)
m
onde :
RIJ3
k=po
TS
u=y+2x v=x-2y
n=vu’+v’ m=1-x*-y*

p=y-cosd —X-sing
q=X-coso+y-sing

- {3xV —G-sinoc—ZF-cosoc}

3yV+G-cosa —2F-sina

yo2+p:G

m

T2, p)
G=— S g 2

m Am (J;
F=—3
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A partir das componentes do vetor forga definido na equag@o (3.9), os coeficientes das

matrizes de rigidez e amortecimento sdo obtidos derivando-se em relagdo a X,y , X,y ,

respectivamente. Assim,

— aF — _La_F—(k(_V_.,.zxn)W.{.kg_aﬂJi
m ox )C

X C, ox mn m .
_OF __LoF_ k(_u_+2y;1)\x,+k_n_éﬂ L
oY C,. oy mn m m oy C,
R S AL
o0X oC, 0x mn m 0x JoC,
F F 2v = A
oY oC, oy mn m dy JoC,

em que as seguintes definicGes para as derivadas das componentes do vetor W foram

4

utilizadas:
oW 3V+3x—al—G-cosa-§9-L——§—c-}-sina +2F-sinoc—a£—~2-a—licosoc
OW _ ox ox 0Ox ox ox
0x 3y§y-—G-sina-?—o—t+a—G—cosa—2F-cosa@c——2—sina
ox ox
5% 3x§y—-—G-cosoc-@L———agsinoc+2F-sinoc—a—oi—2—~cosoc

Oy 3V+3y-a—\—,—G-sinoc-§9~c— .Q(—}—cosoc—ZF-cosoc%g—Zé—y—sinoc

oW 3x \_/—G-cosa-—@g——a—isina+2F-sinoc~a—o_c——2~fcosoc
oW _ ox o0x ox ox
ox 3y—a—Y—G-sinoc-a—(%+§gcosoc—2F-cosoc—al—26—l_:sinoc
ox ox 0Ox ox ox
- 3x2\_£—G-cosoc-a—o.c—§gsinoc+2F-sinoc—ag_—-2——.—cosoc
W _] o oy 0y % G.11)
oy 3312\.—/-—G-sina-—ag—+ic_~}-cosa—2F-cosoc—a—.ic——2-a£sinoc

cujos pardmetros estdo a seguir apresentados:
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e Derivadas de o (definido na eq. (3.9)) emrelagdoa X,y , X, Y , resulta em:

oo,  -u oo v A o, 2u (3.12)
ox  ul+v: oy ul+vi o8k ul+v: oy ul4vi O

e Derivadas da fungdo V :

oV Lp%—g—(q%+sina)G]m+2x(2+p-G)
ox m>
paGr (q—ag——cosoc]G m+2y(2+p-G)
oV | Oy oy 5.13)
Jy m? '
i oG o
p B g Xg pI-q2-G
v |Pax " Yax ov _| oy oy
ox m oy m
¢ Derivadas da fun¢do G :
px
= —q—-sina
G __x n+2tg"l(—p—) 42 0x
ox m+m Jm m+ p’
py oo
2= —q—+cosa
oG y -1( p ) m qax
— == T+2tg | —— | |+2 3.14
dy m\/E( 2] JE ) rn+p2 ( )
o 9 oo,
oG _ 5% o6 _ 15y
0% m + p’ oy m + p’

ﬂ:-=(pa—m+coso¢)———(1+q;)2 a—F=£pa—m+smoc) (1+q°)
ox ox (1-9%) oy oy (1-q*)°
OF _ )a_a (1+q°) oF _ aa (1+q )

ax Pox (1-q°) ay Doy (-q°) G.13)
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Os coeficientes das matrizes de rigidez e amortecimento de mancais curtos para uma
posi¢do e velocidade de precessdo quaisquer do rotor sdo entdo obtidas das equagdes (3.9 -

3.15), através das expressdes em (3.16).

Koo\ _OF (K _0F (Co)_ 0F (Cu)__oF
Ky X~ \Kyy Y "\ Cy ) 08X (Cy oY (3:16)

Os coeficientes de rigidez e amortecimento calculados dessa forma sdo fungido das
dimensGes do mancal, da viscosidade do 6leo, da velocidade de rotagdo (), da posigdo (X,Y)
e da velocidade (X,Y) de precessio do rotor. Assim, os resultados obtidos no presente
trabalho sdo mais gerais do que os valores apresentados em Childs [11], pois a velocidade de
precessdo do rotor € considerada e as coordenadas X e Y da posi¢gdo do centro do rotor ndo
sdo necessariamente as posi¢des de equilibrio mostradas na fig. 3.4. Portanto, os coeficientes
das matrizes podem ser obtidos em qualquer posigdo do rotor.

As figuras (3.5) a (3.9) ilustram a comparagdo entre os coeficientes de rigidez e
amortecimento resultantes das equagdes (3.16) e aqueles obtidos por Childs [11] para diversos
valores de excentricidade. Nota-se que apesar de alguns coeficientes apresentarem diferengas
significativas entre as curvas para excentricidades € maiores que 0,7, para esses valores a
solugdo da equagdo de Reynolds com as simplificagdes de Ocvirk € aplicavel (eq.(3.2)).
Tipicamente, rotores nio possuem excentricidade ultrapassando o valor de 0,3; a maxima
diferencga entre os valores de solug@o apresentados € de 10% para o coeficiente Kyy. E notorio
observar que as curvas representativas dos coeficientes Kxx e Kyy ndo sdo coincidentes
porque estdo tragadas segundo a parametrizagdo especifica da figura 3.4, que apresenta
variagOes diferentes para as coordenadas X ¢ Y. O mesmo pode-se dizer quanto as curvas Cxx

e Cyy, que sO possuem valores coincidentes quando a excentricidade ¢ nula.
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As figuras 3.10 a 3.17 representam as linhas de contorno dos coeficientes
adimensionalizados de rigidez ¢ amortecimento obtidos no presente estudo em fungdo das
coordenadas adimensionalizadas (x,y) do rotor. Os valores foram obtidos das equagdes (3.9) a
(3.15) no caso em que x =y = 0 (velocidades nulas de precessio do rotor).

Os resultados apresentados nas figuras 3.10 e 3.11 indicam que a rigidez aumenta a
medida em que aumenta a excentricidade. Note-se que os graficos das figuras 3.5 a 3.9
reproduzem aqueles das figuras 3.10 a 3.17, porém tragados ao longo do lugar geométrico da
tigura 3.4
» Coeficientes de Rigidez (em funciodexey):
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08

06 10 06

(1}
w
(=]

04 - 200 4 50

w

w. B 03 n 0 05

-1 05 0 05 1 05 0 05

X X

Fig.3.10 - Kxx Fig.3.11 - Kyy

Kyx
Kxy

08

04 5 4 == ﬁ\

0.2 32 4 0.2

=1 = | 32

ke 05 0 05 { -05 0 05

X X

Fig.3.12 - Kxy Fig.3.13 - Kyx



34

Cap. 3 - Mancais Hidrodindamicos

o Coeficientes de Amortecimento (em funciodexey):
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Fig.3.17 - Cyx (=Cxy)

As figuras 3.18 a 3.25 representam as linhas de contorno dos coeficientes

adimensionalizados de rigidez e amortecimento em fungido da coordenada adimensionalizada y

do rotor e de sua derivada. Os valores foram obtidos das equagdes (3.9) a (3.16) no caso em

que x=0 e x=0. Com isso, é possivel observar a influéncia da velocidade de precessao do

rotor em diferentes posigdes, e concluir que para uma modelagem satisfatoria € necessario

considerar essa velocidade a cada instante.



35

Cap. 3 - Mancais Hidrodinimicos

As figuras 3.18 e 3.19 mostram claramente que para a condi¢do em que a coordenada y
€ a sua derivada possuem o mesmo sinal, os coeficientes de rigidez tendem a aumentar. Desse
modo, nota-se a forte dependéncia dos valores da rigidez nao s6 em fungio da posigdo, mas

também da velocidade do rotor em relagdo ao mancal.

o Coeficientes de Rigidez (em funciode ye y):
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» Coeficientes de Amortecimento (em funciio de ye v) :
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3.1.2. Precessio Auto-Excitada

Movimento de precessdo auto-excitado ou assincrono ¢ definido como o movimento de
rotores em que as forcas de excitagdo que induzem a vibragdo transversal do eixo sdo
controladas pelo proprio movimento de rotagdo. Em um movimento resultante de vibragdes
forgadas, onde a excitagdo € fungdo apenas do tempo, como no caso de vibragdes induzidas
pelo desbalanceamento do rotor, a resposta € sincrona, ou seja, predominantemente na
frequéncia de operagdo. J& em um movimento auto-excitado, a frequéncia de excitagdo €é
superposta a frequéncia de operacio, induzindo orbitas ndo-usuais resultantes da combinagdo
de ambas as frequéncias na resposta do sistema.

Uma maquina rotativa pode experimentar um movimento auto-excitado a partir da
interagio de um ou varios mecanismos diferentes. E importante que a ocorréncia de
movimentos auto-excitados potencialmente perigosos possa ser identificada, requerendo o
desligamento da unidade ou a mudanga das condigdes de operagdo, velocidade ou
carregamento. O principal objetivo de se compreender esses movimentos € permitir o projeto
de maquinas estaveis para todas as faixas de velocidades de rotagdo (a partir da velocidade
nula até a velocidade de operagdo) e para as diversas condi¢des de carregamento (desde a
condi¢do sem carga até aquela de carregamento maximo de operagio).

Um dos principais mecanismos geradores de movimento auto-excitado em rotores € o
causado por mancais hidrodindmicos. Em condig¢Ges normais de operagéo, o rotor e o mancal
estdo separados por um filme de 6leo. A rotagdo propria provoca um perfil de pressdo na
regido convergente do filme de 6leo que sustenta o rotor. Quando a distribui¢do de pressdo no
filme torna-se menor do que a pressdo de vapor do oleo, ocorre cavitagdo.

As forgas induzidas no 6leo podem criar uma condigdo conhecida como "oil whirl", em
que o rotor possui um movimento de precessio em uma frequéncia igual a metade da sua
frequéncia de rotagdo. Essa condi¢do ocorre principalmente em rotores verticais, onde os
carregamentos transversais sofridos pelo rotor sdo pequenos quando comparados com os dos
rotores horizontais, devido ao peso proprio. Ou seja, se a excentricidade e é muito menor do

que a folga radial, entdo tem-se uma configuragdo similar a da figura 3.26.
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Fig.3.26 - Rotor com pequena excentricidade e

Considerando-se F; e F, os fluxos de oleo nas regides de maxima e minima espessura
do filme, respectivamente, a velocidade do oleo na parede do rotor € igual a oR, onde © € a
sua velocidade de rotagdo, € R o seu raio. Os valores dos fluxos sio dados pela teoria
elementar da mecénica dos fluidos, ao considerar-se distribuicdo linear de velocidade do oleo

ao longo da espessura do filme, obtendo-se :

F, = “_’qR (C,+e)L
S (3.17)
F, = g(cr —e)L

Como a pressio desenvolvida no filme de oleo € insignificante, uma vez que a
excentricidade ¢ € muito pequena, entdo uma velocidade v.¢ ¢ induzida no rotor para balancear
os fluxos F; e F,, onde v ¢ a velocidade angular de precessao do rotor. A diferenga entre os
tluxos ¢ compensada pela area A a ser preenchida pelo ¢leo, que surge com o deslocamento do

rotor {vide figura 3.26). Assim,
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oA
F~F=2"L=ev2R)L = v=% (3.18)

e a velocidade angular de precessdo v € igual a metade da rotagdo propria ® do rotor. Assim,
esse mecanismo € provocado basicamente do fato do filme de 6leo possuir uma velocidade
media igual a metade da velocidade de giro do rotor. Na pratica, a frequéncia de precessdo ¢
um pouco menor do que a metade da velocidade de rotagdo propria, tipicamente 0,46 a 0,48
da rotagdo (Lee, [15]).

No caso de rotores flexiveis, a instabilidade causada pelo fenémeno do "oil whirl" é
devido as condi¢des de ressondncia geradas por velocidades acima da primeira velocidade
critica. Assim, quando a velocidade propria do rotor atinge o dobro da sua primeira velocidade
critica de precessdo direta, ocorre o fendmeno denominado "oil whip", ou chicoteamento.
Neste caso, o fendmeno do "oil whirl" atinge uma frequéncia igual a primeira frequéncia
natural de precessdo direta do rotor, e esta condi¢do ndo se altera mesmo que a velocidade de
rotagdo propria seja aumentada. Nesta situagdo, o rotor é langado intermitentemente contra o
mancal, e este falha devido a uma massiva fadiga por pitting.

Para eliminar os efeitos de "oil whirl" ou de "oil whip" (chicoteamento), as seguintes
medidas podem ser tomadas em maquinas rotativas suportadas em mancais hidrodindmicos
(Someya, [16]) :

e aumentar a primeira velocidade critica, aumentando o didmetro do eixo ou diminuindo o seu
comprimento - desse modo, a rigidez do sistema a flexdo ¢ aumentada, elevando assim o
valor da primeira frequéncia natural de vibragao

e aumentar a excentricidade e no equilibrio, pois os efeitos de precessdo auto-excitada
ocorrem predominantemente para pequenas excentricidades no equilibrio. Para isso,
procura-se diminuir o valor da for¢a de reagdo do mancal para uma determinada
excentricidade. Como resultado da equagdo (3.9), essa diminui¢do da forga é factivel

1) diminuindo-se o comprimento L do mancal

i1) aumentando-se a folga radial C,

iif) diminuindo-se a viscosidade p do lubrificante
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e aumentar o amortecimento do sistema através de amortecedores tipo "squeeze-film", como
descrito em Vance [1], o que aumenta a primeira frequéncia natural de vibragio

e instalar mancais multi-lébulos ou segmentados. Em mancais multi-ldbulos a excentricidade
do rotor ¢ aumentada artificialmente, como sera discutido no item 3.2.1, aumentando assim
a excentricidade no equilibrio. Em mancais segmentados os efeitos de acoplamento na

rigidez sdo eliminados, como sera discutido no item 3.3, estabilizando o sistema.

3.2. Modelos de Mancais Hidrodinamicos

Conforme mostrado na fig.3.4, quando a forga constante aplicada sobre o rotor for de
pequena intensidade se comparada com a for¢a de desbalanceamento, a ndo-linearidade
fortemente se evidencia, provocando, em geral, instabilidade no movimento do eixo. Esse é um
problema observado na pratica em rotores verticais, onde o desbalanceamento é
essencialmente a nnica forga externa sobre o rotor, enquanto que nos rotores horizontais o
peso proprio do rotor contribui para estabiliza-lo.

Para evitar-se esse tipo de instabilidade, outros tipos de mancais hidrodinamicos sio

utilizados na pratica. Dentre aqueles apresentados na literatura, destacam-se :

3.2.1. Mancais com Lobulos Miltiplos (Multilobe Bearings)

Neste caso propde-se aumentar “artificialmente” a excentricidade do rotor, ja que o
processo de instabilidade ocorre quando a excentricidade do rotor é muito baixa. Para isso, a
geometria da se¢do reta do mancal € considerada a partir de dois ou mais arcos de circulo cujo
raio de curvatura ¢ maior do que o raio do rotor (fig.3.27), aumentando assim a sua

excentricidade efetiva.
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3.2.2. Mancais com Degrau ou Salto (Step Bearings)

A concepgdo geometrica deste mancal baseia-se na condigdo de que uma variagio
brusca da geometria do filme de ¢leo produz um aumento de pressdo (fig. 3.28), resultando em

uma forga que desloca o rotor, aumentando a excentricidade no equilibrio.

Fig.3.27 - Mancal Multi-lobulo Fig.3.28 - Mancal de Degrau
com 3 lobulos

3.3. Mancais Segmentados (Tilting-Pad Bearings)

Os mancais hidrodindmicos segmentados sdo projetados com o objetivo de eliminar-se
os efeitos de precessio auto-excitada no movimento do eixo. Construtivamente, estes mancais
possuem segmentos circulares pivotados que envolvem o rotor (fig.3.29), Uma vez que a
resultante dos momentos nos pinos € nula, a forga total exercida pelo rotor sobre um segmento
passa necessariamente pelo ponto de pivotamento Se os pinos estiverem simetricamente
dispostos em relagdo a direcdo de aplicagdo da for¢a do rotor, o equilibrio de momentos
implica que a soma das reac¢des dos segmentos do mancal ¢ paralela a essa forca. Assim, uma

forca vertical provoca um desiocamento vertical, tendendo a eliminar o acoplamento na matriz
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de rigidez. Caso essa for¢a ndo possua uma dire¢do preferencial, como por exemplo em
rotores verticais, € desejavel aumentar-se o numero de segmentos no mancal, de modo a

aumentar a simetria dos pinos em relagio a diregio dessa forga.

~ Pino

e
A \‘\\'\\
; e Segh\t\e\lto

Fig.3.29 - Mancal Segmentado de 4 segmentos

Os mancais segmentados mais comuns sio os de 3, 4, 5, 6, 12, 20 ou 24 segmentos.
Devido a sua larga utilizagdo em rotores de hidrogeradores, consideragdes sobre a modelagem
desse tipo de mancal serdo apresentadas no presente trabalho.

Utilizando-se a teoria para mancais hidrodinamicos descrita na se¢do 3.1, sdo
desenvolvidas a seguir as equacOes referentes aos coeficientes das matrizes de rigidez e
amortecimento para mancais segmentados. A figura 3.30 apresenta uma representagio
esquematica de um segmento pivotado em um ponto de coordenadas (Xo,Yo) sob um angulo
de rotagdo y. Considerando-se (X,Y) as coordenadas do centro do rotor em relagdo ao centro

do mancal, tem-se que a espessura da camada de 6leo pode ser escrita na forma

HO,y)=C, —Xcos0-Ysin0 —yXZ+Y7sin(0-0,) (3.19)

onde 0, € a posi¢do angular do ponto de pivotamento.
A distnbuig¢do de pressdes ao longo de cada segmento € expressa pela equagdo de
Reynolds, segundo as condigdes de Ocvirk (eq. (3.2)), e pela equagdo (3.19). Similarmente a
solugio para os mancais hidrodindmicos simples, definem-se as seguintes variaveis

adimensionais ;
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xoz‘zf )’u=:;—(:

a=x-yy, b=y+yx,

a=%-yy, b=y +yx, (3.20)
u=b+2a v=a-2b

fi=1—-a®—b?

: " L &
onde considera-se a notagao () = ——
© ct

Fig.3.30 - Modelo para o mancal segmentado

Utilizando-se estas variaveis, uma expressio adimensionalizada da espessura da camada de

oleo h pode ser escrita :

h(G,t)=@=[l~a-cose—b-sen8] (3.21)

r

€. assim, a distribuigdo de pressdes fica expressa na forma

3 1% (a—2b)sin6— (b +23 0. .
P(Z’g)__'i'“wF(a )sin h3( a)cos 4z’ —1) (3.22)
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As componentes da for¢a que um segmento do mancal exerce sobre o rotor estdo

descritas na equagdo
(3.23)

j (2. e){

, obtidas a partir da integragdo da pressdo ao longo de sua superficie. Assim, substituindo

}(R&(—))(Laz)

rJ}H‘_"‘“‘“

(3.22) em (3.23), obtém-se a equagdo

y ef sin® cos 6d0 u-ef cos’ 6_(1_9]
= Fx 0 h’ 9 h’ v-l,—u-I
F= =2ky %, 0 . =k (3.24)
Fy ¢ sin“0d6 ¢ sinB cos 6d0 v-l;~u-l '
1 I o
9, 0, )

R’
onde 0, e 6, sdo os angulos centrais que definem as extremidades do segmento, k = o — EL
e 1, I e I3 sdo as integrais sobre o segmento a serem determinadas, na forma

5] 3] . (] .
¢ 2cos”0d0 ¢ 2sin 6 cos 6dO ¢ 2sin 20d0
L= e L= = , 13=j————hs (3.25)

6, g, 8,

A solugdo dessas integrais pode ser obtida a partir da definigdo de uma fungfo auxiliar

2
(3.26)

Na equagdo (3.26) int(x) ¢ a fung@o parte inteira de x, utilizada para corrigir a fungdo

G, na forma seguinte :

do
=j_h__

do
(1-a-cosO~b-senB) J_

( arctg +int O+
< \/——

arco-tangente, e p € definido como p=(1+ a)tg(G/ 2) -~
Uma vez definida G, expressdes para I, I, e I; podem ser obtidas observando-se as

seguintes relagdes
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\ 2
G_G:J-cosede N aG:IZCos edG—I
ox h? ox?
oG cosO ’G 2sin 0 cosO
g:j do = oy = 0 =1, (3.27)
@:anlzede - 5G_j251n6de:l3
oy h

i.e., bastando apenas derivar a fungio G em relagio as variaveis x e y. Definindo-se g=m+p” ,
as primeiras derivadas em relagio a essas variaveis valem :
oG a-G +lm-tg(9/2)+a-p
O0x m m q
oG b-G+£~m+b-p
oy m m q

(3.28)

Finalmente, derivando-se as expressdes (3.28) em relagéo a x e y, obtém-se os valores

das integrais :

- . . 2)—
;-G 323G 21(6/2) b+2(a G_&G)p 1g(6/2)

m mox m q m ox q
0G 2boG 2 2b-tgl0/2)+a -G oG \p+b
=206 ,260G 2 2b1g(6)2) --2(“ - )p (3.29)
mdy m Ox m q m 0x

I, =

G, 363G 2p+b_,(b-G 3G|p+b
m mdy m q m dy) q

A forga total exercida pelo mancal sobre o eixo ¢ obtida da soma dos valores das for¢as
exercidas por cada segmento, resultando em
ei

":Zn:l?.zk. ; {V'Iz_u'll} 2
i=1 1 i=1 Oil

vl —ul, (3.30)

Na determinagdo da forga exercida pelo mancal, o valor da posi¢do angular y de cada
segmento precisa ser avaliada, pois como no caso dos mancais hidrodindmicos simples, esta

também depende da posigdo e velocidade do rotor. Neste procedimento, 0 momento exercido
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pelo filme de 6leo sobre cada segmento é obtido integrando-se a pressdo multiplicada pelo

brago de alavanca ao longo de sua superficie. Com isso,

Momento = M = JzP(G)-(R-sin(G -a))-(R-d0) (3.31)

9

onde a € o angulo onde se encontra o pivd. Desenvolvendo essa expressdo, chega-se a

6 0
M= R-(J‘P(G)- R-sinB-cosa-d6 — JlP(G) ‘R-cos6 s - de] =R- (—Fy CosQ +Fxsinoc) (3.32)

0, 8

Assim, para calcular o0 momento sobre um segmento € necessaria a posi¢do do pivo, o
raio do mancal e as componentes da forga exercida pelo segmento sobre o eixo nas diregdes x
ey, e o momento exercido pelo filme de dleo sobre o segmento € nulo na situagio em que as
forgas que atuam sobre o rotor tiverem a diregdo definida pelo centro do mancal e pelo pivd,
como descrito por Cardinali [13]. Nesta condi¢io tem-se
Fy
T =tgo = cte. (3.33)

X

Analogamente ao procedimento com os mancais hidrodindmicos simples, as equagdes
das forgas exercidas pelos segmentos sdo escritas em fungio de x,y, X, y de forma a obter-
se os coeficientes das matrizes de rigidez e amortecimento do mancal segmentado. Como as
integrais I;, I e Is (eq. (3.29)) sdo independentes dos parametros X e y, as derivadas em
relagdo a essas varidveis sdo nulas, € a contribui¢do de cada segmento nos coeficientes de

rigidez e amortecimento € expressa por

__OF __OF 1 _ k(o al 1)

= 0X ox C, C, x ox
OF oF, 1 k al, a1,

x = 3 = _ x—:-———- V¢ —— -——-——Il
d oY dy C, C, dy By G34)
) ¢ ox C, C,\ ox ox

_ % K1 koo, 3L
W oY dy C, C, dy oy
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OF 1 OF 2k
Cxx == ’x == .x = I]
0X oC, 0x oC,
Cx:_aF‘x:_ 1 5F.x22k I
Y oY oC, dy oC,
OF, 1 OF, 2k (3:33)
ny = — — = — — = IZ
oX oC, ox oC,
oF oF
c =_9y __ 1 y _ 2k L

Y oY oC, dy oC,
Das equagdes (3.35), nota-se que, analogamente aos mancais hidrodindmicos simples,
os coeficientes de amortecimento (; e Cy, sdo neste caso também iguais.
Na avaliagdo dos coeficientes das equacdes (3.34) e (3.35) € necessario calcular-se as

derivadas de L, I; e I3 em relagdo a x e y. Utilizando-se as equagdes (3.29), obtém-se :

A Llsar +a8_2 tg(—e—) b |24 2(G+3 gci—ml) p- g(—e—)—a +
0x m ox q 2 ox q ox 2

+2(aG _ m?_G__)(tgz(B/z) -1 p-1g(6/2)-a a_q)}

ox q q’ ox

?in{zbll+3a12+§—3—%[tg(9) b]aq 3( -E+2b—6-9—m12J(p-tg(g)—a)+
dy m d q q 2 dy q\ Oy 0x 2

m%)[_ tg(z/Z) P -tg(242) -a g%]}

a, 1 3al, +2bl, +E——2—+i 2b-t (e)+a q 2(G+3aaG 11)(P+b)+
X m oy q ¢’ 2 ox q 0x
_z(aG_mg@)[M_@ﬁj}
ox q q° 0Ox

o, 1 oG 4tg(8/2) 2 (6) oq 2 6G oG
2 L4222 2= 77 0 < 192b-te| - Az +2b——ml, b
{4b[2+a 3 +qz b-tg 5 +a . mL, |(p+b)+

+2(aG -
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2tg(6/2
4. {Zal +3b1, 498, 2602) 2 2Ap+b)og 2(bQ—G- +22%8 )(p+b)+
0x m q q ox ql 0Ox Oy
_z(bG - ma_G)(mtg(G/ 2)_p+b ‘l‘l)
dy q q° ox
A, ——{Sbl aG—ij—QQ&E(G 3ba—G—~mI)(p+b)+
m Q" 9 ¢ oy
Ho-uif 73
Oy q- oy
oL, _ oL _aL, _ol, o1, _aL, _,
ox 0y oO6x 8y 0% Oy
onde
——:—2a+2p-tg(9)
2 (3.36)
—a—q=—2b—2p

As equagdes (3.34-3.36) fornecem os coeficientes das matrizes de rigidez e

amortecimento de mancais curtos

segmentados para qualquer posi¢do e velocidade de

precessdo quaisquer do rotor. Para isso, os termos das equagdes (3.34) e (3.35) s@o avaliados

no dominio de 0, entre 0; e 0,, € em seguida somadas as contribuigdes de cada segmento i

(1<=i<=n). Assim, os termos das matrizes de rigidez e amortecimento do mancal

hidrodindmico segmentado, calculados pelas equagdes em (3.34) e (3.35) fornecem

>

i=1

i=1

|
|

Cxx
\CYX

oF | KXYJ ZaF
Xl (KYY B ,laY
- (3.37)
oF | Cxr ) _ oF |
G_Xe; ’ (CYY)— ,ZaY

Os coeficientes 4 eq. (3.37) dependem das dimensdes do mancal, da viscosidade do

6leo, da velocidade de rotagdo do rotor (w), da posigdo (X,Y) e velocidade (X,Y) de
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precessdo do rotor, € da posicdo e velocidade angulares (y,,y;) de cada segmento do
mancal.

Nota-se, no entanto, que na regido onde a pressdo do filme de oleo deveria ser negativa
ocorre o fendmeno da cavitagdo. Assim, como na representagdo dos mancais hidrodindmicos
simples, deve-se considerar nestes pontos uma pressdo nula. Os coeficientes de rigidez e
amortecimento corrigidos sdo entdo calculados através do valor da pressdo do dleo (através da
equagdo (3.22)) nos pontos inicial e final (0, e ;) de cada segmento.

Devido a hipétese de mancais curtos, onde os gradientes da pressdo ao longo da
coordenada 0 sdo desprezados em relag@o aos gradientes da pressdo ao longo do comprimento
(z), a pressdo do oOleo descrita na equagdo (3.22) inverte o sinal no maximo uma vez em um
intervalo angular O menor que © radianos. Na pratica, os mancais segmentados possuem 3 ou
mais segmentos, garantindo assim que havendo inversdo do sinal da pressdo ela ocorrera no
maximo uma vez ao longo de cada segmento. Assim, na avaliagdo da contribui¢do do
segmento I na equagdo (3.37) considera-se apenas a regido do segmento em que a pressio €
positiva. No caso de haver a troca do sinal da pressdo na regido do segmento, o ponto de
ruptura do filme de 6leo, definido pela posigdo Og, deve ser avaliado da equagdo

20 =Q—+—%—Q, com 0, <8, <9, (3.38)

(a—2b)

Em geral a massa das sapatas (segmentos) dos mancais € desprezivel se comparada
com a massa da estrutura global (Cardinali, [13]). Desse modo, considera-se que os segmentos
passam a posi¢do de equilibrio, em que o0 momento total agindo sobre os mesmos € nulo, de
forma instantdnea. Essa consideragdo parte do fato de que os segmentos consistem num
sistema de inércia rotacional desprezivel, cuja resposta ao momento provocado pela
distribuigdo de pressdes do filme de 6leo sobre a sapata € quasi-estatica. Como consequéncia,
caso a dindmica do segmento fosse incorporada ao sistema global, o passo de integragdo
temporal da andlise numérica teria que ser drasticamente reduzido, aumentando
excessivamente o esforco computacional. Assim, € razoavel considerar-se as sapatas
indeformaveis e com inércia desprezivel. Consequentemente, no calculo da dindmica do rotor,

¢ avaliada a posigdo de equilibrio de cada sapata de cada mancal segmentado, ¢ a cada passo
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de integracdo. Na condigdo de haver um elemento de rigidez a variagdo angular da sapata no

pivotamento, a nova posigdo € obtida a partir da solugdo da equacdo (3.39) :

koy = M(y, ) (3.39)

onde o termo do lado direito de (3.39) € descrito pela equagdo (3.32).
Os métodos numéricos empregados para a obtengdo das solugdes das equagdes de

equilibrio do sistema estdo apresentados e discutidos no capitulo 4.



CAPITULO 4

METODOS NUMERICOS

Neste capitulo os métodos numéricos adotados para a avaliagdo do comportamento
dindmico de maquinas rotativas modeladas nos capitulos 2 e 3 sdo apresentadas. Os métodos
utilizados na obtencdo da resposta natural do sistema (no caso linear), assim como as
técnicas empregadas para a determinacdo da resposta dindmica (incluindo mancais
hidrodindmicos) quando submetido a perturbagédes externas arbitrdrias estdo discutidos a luz

dos procedimentos de integracdo passo-a-passo.

4.1. Frequéncias e Modos Naturais do Sistema

A analise modal € o processo de extragdo de informagGes a respeito das configuragdes
no tempo de um sistema estrutural, constituindo o chamado Modelo Modal. Esta ¢ uma forma
complementar de caracterizar a dindmica do sistema, se comparada ao Modelo Fisico ou
Espacial.

A vantagem da técnica de solugdo empregando a superposi¢do modal em relagdo a
integragdo direta das equagdes de movimento estd na possibilidade de se prever a resposta a
qualquer excitagdo através da combinagdo de respostas associadas ao sistema (Meirovitch

[17]). No entanto, para a utilizagdo da analise modal € necessario que o sistema seja :
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¢ causal - € necessaria alguma excitagdo para provocar resposta

* linear - a resposta a um sistema de forgas deve ser igual a soma das respostas a cada for¢a
individualmente

e estavel - a resposta precisa ser finita

e invariante com o tempo - as caracteristicas dinimicas do sistema devem ser invariantes com

o tempo

Quando se considera os sistemas rotativos apoiados em mancais hidrodindmicos,
todas as condi¢Ges acima sdo em geral violadas. Assim € que,

e 1o caso de rotores verticais com mancais hidrodindmicos simples e com desbalanceamento
desprezivel, ocorre uma resposta auto-excitada, "oil whirl", a qual viola a condi¢do de
causalidade;

e para a mesma situagdo acima descrita, um pequeno desbalanceamento no rotor altera
totalmente a resposta do sistema, podendo inclusive estabiliza-lo, devido a ndo-linearidade
da resposta em relagdo a excitagdo. Assim, a condigido de linearidade também € violada;

e o efeito de "oil whirl" pode levar a instabilidade do sistema, violando a terceira condigio;

e ¢ finalmente, ao considerar-se por exemplo as caracteristicas de rigidez do mancal
hidrodindmico, estas variam no tempo por serem fung¢do da posigdo e velocidade do rotor,

contrariando a ultima condig3o.

Assim, a obtengdo da resposta no transiente de um sistema com mancais
hidrodindmicos requer que as equagbes diferenciais que descrevem o movimento sejam
integradas diretamente no tempo. Neste caso o0 Modelo Modal ndo faz mais sentido, e o
calculo da resposta natural do sistema ndo € também aplicavel, pois os autovalores e
autovetores serdo modificados a cada instante, a menos que os coeficientes de rigidez e
amortecimento dos mancais hidrodinamicos sejam linearizados. Assim, apenas no calculo da
resposta natural do sistema com modelos simplificados para mancais hidrodinimicos com

coeficientes constantes, o modelo modal deve ser aplicado.
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4.1.1. Formulacido do Problema de Autovalor

A equagio global de movimento do rotor, eq. (2.22), obtida na se¢do 2.4, pode ser

compactadamente escrita na forma :

[MI{G(1)} +[C +9G Ha(t)} +[K + 9K 1{q(t)} = (F(t)} 4.1)

ou como uma equagéo de espago-estado (Rocha, [2]) :
[[M] 0 } {q(t)}_{—[cwc}] —[K+ K] {q(t)} _ {F(t)} “2)
0 [M]|la) [M] 0 q(t) o '

Denominando-se por [M*] a primeira matriz (simétrica) e por [K*] a segunda matriz
q(t)

(ndo-simétrica), e ainda definindo-se {é’;(t)}z{ o
q

}, chega-se a seguinte para a solugio da

resposta livre ({F(t)}={0}) :
[M*{E(1)} = [K*I{E(D)} “3)

Considerando solugdes na forma de exponenciais, {£(t)}= {U}e"t, obtém-se o

problema de autovalor

[K*{U} = A[M*]{U} (4.4)

que deve ser resolvido para cada velocidade de rotagdo propria do rotor ¢ . Assim, para cada
valor de ¢ calcula-se os autovalores e os autovetores correspondentes. A influéncia da rotagio
propria nas frequéncias naturais do sistema. Pode entdo ser avaliada pelo Diagrama de
Campbell.

No estudo da resposta natural do sistema rotativo submetido a diversas rotagdes, a
matriz de rigidez [Ksr] devida a aceleragdo é desprezada diante da matriz de rigidez [K], pois a

aceleragdo angular ¢ ¢ considerada nula.
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4.1.2. Solucio do Problema de Autovalor

No problema definido na equagéo (4.4) a matriz de rigidez [K*] ndo é simétrica, e a
condigdo de ortonormalidade dos autovetores em relagdo a matriz [M*] ndo ¢ verificada. No
entanto, uma condigdo de bi-ortogonalidade pode ser encontrada ao considerar-se o problema

adjunto associado ao problema da equagdo (4.4):
[K*]" {V} = A[M*]"{V} (4.5)
Os autovalores A de ambos os problemas sio os mesmos, pois possuem 0s mesmos
polindmios caracteristicos, porém os autovetores sdo distintos (Bathe, [8]). Sendo {U}; e {V};
os autovetores associados aos autovalores A ; e A j respectivamente, tem-se entdo que

v m#{ul, = {O’ o7
J ! 1, se1=

(4.6)

0, se1# ]
T % — ]

Os resultados a equagio (4.6) indicam que o autovetor {U}; do problema original é
[M*]-ortonormal ao autovetor {V}; do problema adjunto. Os autovetores {V}; e {U}; sdo
vetores reciprocos ou autovetores a esquerda e a direita das matrizes [K*] e [M*]. No caso em
que as matrizes sdo simétricas, os autovetores reciprocos s&o iguais, representando o problema
auto-adjunto.

Para a solugdao do problema de autovalor definido acima, os métodos disponiveis na
literatura classificam-se em (Rocha, [2]) :

e Meétodos de Iteragdo Vetorial

= Método de Iteragio Inversa

= Meétodo de Iteragdo Direta
e Métodos de Transformagdo

= Método de Jacobi

= Método QR

= Meétodo de Iteragdo por Subespagos

= Método QZ
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Devido a ndo-simetria da matriz [K*], o método implementado no sistema
computacional Rotmef foi o método QZ, que consiste de quatro etapas (Wilkinson e Peters,
[18] e Stewart, [19]):

1. Redugdo da matriz [K*] para uma forma Hessemberg superior ¢ de [M*] para uma

forma triangular superior (Redug@o Generalizada de Householder)

2. Redugdo da matriz [K*] para uma forma quasi-triangular, mantendo [M*] triangular
superior

3. Redugdo de [K*] para uma forma triangular superior, extraindo em seguida os
autovalores pelo quociente entre os elementos das diagonais de [K*] e [M*]

4. Obtengdo dos autovetores das matrizes triangulares e tranéformac;ﬁo nos
autovetores do problema original através da sua pré-multiplicagio pela matriz [Z],
onde [Q][K*][Z] e [Q][M*][Z] sdo as matrizes triangulares superiores obtidas ao
final da etapa 3.

4.2. Método Pseudo-Modal

Um ponto critico na analise pelo Método dos Elementos Finitos esta no fato de lidar-se
com matrizes de grandes dimensGes, as quais elevam demasiadamente o tempo de
processamento e consomem memoria do computador.

Uma vez que os sistemas estruturais possuem em geral uma resposta
predominantemente representada pelos modos naturais de vibragdo de menores frequéncias
(Childs, [11]), considerar apenas os primeiros modos pode ndo alterar significativamente a
precisdo dos resultados. Além disso, a ordem do sistema pode ser reduzida consideravelmente,
reduzindo bastante o custo computacional.

Lalanne [10] propds uma técnica de redugdo do sistema, denominada de método
pseudo-modal. Esta consiste em aproximar a resposta como a combinagdo dos modos naturais
do sistema nd3o rotativo, simétrico e ndo amortecido, associado ao problema completo da

equagdo (2.22) do capitulo 2. Assim, ao ignorar-se a matriz [Cy] de amortecimento dos
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mancais, a0 desprezar-se 0s termos extra-diagonais da matriz [Ky] de rigidez dos mancais, e

ao considerar-se o sistema nio rotativo (ou seja, ¢ = & = 0), obtém-se a equagdo (4.7).

[M+M, {§(D} +[Ky +Kpe +K, 1{q(t)} = {0} 4.7)

Ao substituir solugbes exponenciais para q(t), chega-se ao problema reduzido de

autovalor :

[K**]= A’ [M **] (4.8)

sendo as matrizes [K**] e [M**] simétricas. Com isso, obtém-se os autovalores e autovetores
do problema da equagdo (4.8), obtendo assim a matriz modal [T Juxn.

Para a reducdio da base modal, gera-se uma matriz [Z].m a partir das m primeiras
colunas da matriz [I']w (0u seja, dos autovetores associados aos m primeiros autovalores).
Essa matriz [Z)..« pode ser utilizada tanto para o calculo da resposta natural do sistema
completo (rotativo), quanto para a redugdo da equagio global do movimento para a analise da

resposta no transiente. A equagdo de ordemn :

M0 {§(8)} 1 +[Clos {4 ()} st + (Kl {8 (O} o = {F (1)}, (4.9)

pode ser reduzida para uma ordem m (m<n) :

M, £8()} et +[Clanen P}t + Kl (PO}t = [ 2] {FO},,  410)

onde

Ml =[Z]. MLal(Z]. ., [Claw =[Z]%. . [ClalZ].. > [Klnw =[Z]\. [K]ealZ].
{d( O} =[Z) o Bt » 14O} =[Z), o DO}t > QDY =[Z],.., D)}

Uma descrigdo completa sobre o Método Pseudo-Modal pode ser encontrada em
Lalanne, [10].

Ao considerar-se a dindmica de sistemas rotativos com a introdu¢do dos mancais
hidrodindmicos, torna-se necessario considerar constantes os coeficientes de rigidez e

amortecimento dos mancais no calculo dos modos e frequéncias naturais. O método pseudo-
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modal permite simular satisfatoriamente sistemas com mancais hidrodindmicos, com pequenas
perdas de precisdo, desde que se obtenha a média dos coeficientes de rigidez e amortecimento
na velocidade de rotagdo que se deseja simular. Assim, a primeira simulagio deve ser efetuada
utilizando-se o sistema completo, para a avaliagio dos coeficientes médios de rigidez e
amortecimento dos mancais, e possibilitar a obten¢do da matriz modal.

Note-se que as simulagdes seguintes, utilizando-se a redugdo da base modal, devem ser
efetuadas com a mesma velocidade de rotagdo propria do rotor e sob condigdes de
carregamento / desbalanceamento similares as que foram impostas no calculo da matriz modal.
No capitulo 5 sera avaliada a aplicabilidade do método pseudo-modal em sistemas rotativos

ndo-lineares.

4.3. Resposta Dindmica do Sistema

Nesta se¢do as técnicas empregadas na determinagio da resposta temporal do sistema
rotativo quando submetido a excitagdes externas arbitrarias, sejam elas sincronas (como o
efeito de um desbalanceamento) como assincronas (peso proprio, cargas concentradas, etc.)
sdo apresentadas.

Duas sdo as abordagens disponiveis na literatura para a determinagdo da resposta de

sistemas dinamicos (Rocha,[2]):

® Superposigdo Modal, em que a resposta do sistema € obtida da combinagdo linear dos

modos naturais de vibragdo, e

o Integracdo direta das equagbes de movimento, em que a solugdo € obtida através de
algoritmos de integracdo numérica, em incrementos temporais em um certo dominio de

integragdo - solugdo passo-a-passo.

Uma vez que a no-linearidade dos mancais hidrodindmicos inviabiliza a analise modal,
a abordagem escolhida no presente trabalho foi a integragdo direta. A técnica de solugdo das
equagdes de movimento por integragio direta tem como caracteristica principal a integragéo

dessas equagdes sem que haja nenhuma transformag@o inicial de sua base de coordenadas.
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Esta técnica numérica consiste em obter a solugdo do problema em intervalos discretos de

tempo At a partir de hipoteses cinematicas quanto a variagio dos deslocamentos, velocidades

e aceleragdes do sistema. Durante o processo de integragdo temporal, sio consideradas as

condigdes iniciais de deslocamento, velocidade e aceleragdo, em que o periodo de observagio

¢ subdividido em intervalos fixos de tempo de forma que a solugio em um instante t + At

seja calculada a partir dos resultados obtidos no instante anterior t.

O incremento temporal At é o pardmetro critico no uso de cada algoritmo, € deve ser
selecionado de forma a garantir precisdo aos resultados e estabilidade ao processo numérico de
integragio.

Os métodos de solugdo disponiveis na literatura classificam-se em métodos explicitos e
implicitos, dependendo do instante de discretizagdo considerado na formagio da lei de
recorréncia.

Em analise dindmica estrutural classificam-se os problemas em problemas do tipo
propagagdo de ondas e problemas inerciais.

e em problemas do tipo propagagdo de ondas sdio aqueles em que o comportamento
dindmico da estrutura € influenciado predominantemente pelos seus modos de média e alta
frequéncia durante o periodo de observagdo. Dentre os problemas desse tipo estdo os de
resposta a carregamentos de impacto ou de curta duragido, em que o comportamento na
frente de onda é o de maior relevancia, sendo os metodos explicitos empregados para
solugdo dos mesmos. Sua principal vantagem € o baixo custo computacional associado aos
céalculos de integragdo, porém ha a desvantagem dos métodos serem condicionalmente
estaveis. Um exemplo de método explicito é o Método da Diferenca Central.

e 0s problemas inerciais s3o aqueles em que a resposta é governada predominantemente por
um pequeno numero de baixas frequéncias, sendo empregados na sua analise os métodos
implicitos. Apesar de representarem um maior custo computacional do que os métodos
explicitos, estes possuem a vantagem de serem incondicionalmente estaveis e de alcangarem
boa precisdo.

No presente trabalho serdo apenas apresentados os métodos implicitos, porque os
problemas associados as vibragdes de sistemas rotativos sdo predominantemente problemas

inerciais.
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4.3.1 - Métodos Implicitos

Os métodos implicitos se caracterizam por utilizar a equagdo de movimento do sistema
no instante t+At para obter-se a lei de recorréncia dos deslocamentos na solugdo passo-a-
passo. Estes métodos possuem como vantagem em relagdo aos métodos explicitos a
estabilidade numérica condicional, sendo o maximo passo de tempo fungdo apenas da precisdo
desejada. Assim, o método pode ser empregado na analise de problemas do tipo inercial, onde
a resposta € governada principalmente pelos modos mais baixos.

Como a resposta dindmica de um sistema estrutural é governada predominantemente
pelos modos de mais baixa freqiiéncia, a escolha do passo € baseada principalmente no critério
de estabilidade e ndo na precisdo em relag@o a contribuigdo dos modos mais altos.

Dessa forma, o procedimento comumente utilizado € o de definir-se o passo de
integrag@o a partir da mais alta frequéncia a ser considerada na resposta, adotando-se um valor
da ordem T /10, onde T € o periodo natural correspondente a este modo.

A seguir s3o apresentadas as caracteristicas dos métodos de integragio de Newmark e

de Wilson-0, empregados na analise dindmica de rotores com o sistema Rotmef.

a) Método de Newmark

E baseado na aproximagdo da aceleragdo do sistema por uma aceleragdo constante,

média ponderada dos valores nos instantes t e t+At.

{q} = (I_Y){q}t+y{q}t+At (4~11)

As seguintes relagdes sdo adotadas :

(). = {0, +[- @), + 7). Ja

(4.12)

(@how = 0}, + a0+ () ), Pl o

Newmark propds originariamente um algoritmo incondicionalmente estavel

considerando a aceleragdo constante durante todo o intervaloAt e igual a média das
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aceleragdes nos extremos deste intervalo, sendo neste caso feitas as seguintes definigdes: y =
12eB=1/4.
As equagdes de movimento consideradas no instante t+At de acordo com as

caracteristicas de um método implicito para o problema da rotodindmica sdo as seguintes:

[MI{d}.., +[C+dG{a}..., +[KNa}..s = {F}oon: 4.13)

Deve-se obter as expressdes de {§}, e {q},, em fungdo dos deslocamentos

desconhecidos {q},,, . Para isso escreve-se a equagdo de {q},, em termos de {{}

t+AL t+At t+AL 2

obtendo-se a aceleragio em fungdo do deslocamento {q},,, .

Substitui-se este resultado em (4.12), obtendo-se também a expressdo da velocidade

em fungdo de {q}

t+AL T

Pode-se agora substituir estas expressdes de {q},, e {d},, na equagdo de

movimento, obtendo-se o seguinte sistema de equagdes lineares:
[K]{q}”m - {F}H-At (414)

que é resolvido para {q} sendo a matriz [K] usualmente conhecida como matriz de

t+AL ?

rigidez efetiva do problema.

b) Método de Wilson-0

Como no caso anterior, este método baseia-se também na imposigdo de uma condigdo
de variagdo da aceleragdo do sistema para determinagdo das relagdes de deslocamento e
velocidade em cada intervalo de tempo.

No método anterior, as expressdes de deslocamento e velocidade do sistema
continham dois parametros cujas variagdes caracterizavam o tipo de aceleragdo que o sistema
estava submetido durante o intervalo considerado. Neste método é assumida uma forma de
variagdo linear da aceleragdo durante um intervalo de tempo cuja duragdo ¢ fungdo de um

parametro unico 0 relacionado a estabilidade e a precisdo do método.
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Assim, considera-se a aceleragido variando linearmente no intervalo t a t+O0 At com
0>1. Quando O = 1, o método se reduz ao método de aceleragdo linear, passando a ser
condicionalmente estavel (Bathe, [8]). Este parimetro é considerado maior ou igual a 1,37

para que seja garantida a estabilidade incondicional do mesmo, sendo usado normalmente 1,40.

(@) = > (b + (@ oon) @13)

No instante t+0 A t , obtém-se as seguintes relages:

(@ = 103, + (05 (8}, + £,
(4.16)
(6At)*

(2} = {0}, +081fa), +(—6—]({a}tm, +2(a},)

Para obter-se os deslocamentos, velocidades e aceleragbes no instante t+At, as
equagdes de movimento sio consideradas no instante t+8 A t . Isto requer a proje¢do do vetor

de forga sobre este instante, sendo esta projegdo feita por extrapolagdo linear da forma :

{F} oo = (F} o+ 0({F) 0 - {F},) (4.17)

A equagdo de movimento do sistema €, portanto, escrita da forma :

[M]{q}uem + [C + d.)G]{q}HeAt + [K]{q}nem = {F}t+0At (4.18)

O seguinte sistema de equagdes lineares ¢ obtido a partir das expressdes do

deslocamento, velocidade e aceleracdo no instante t+A't :

[K]{q}twm = {F}t +OAL 4.19)

Resolvendo-se este sistema de equagdes, encontra-se o deslocamento no instante
ttO At , sendo o mesmo usado para se obter o deslocamento em t+ A t, a partir das equagGes

anteriores.
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4.3.2 - Iteragoes no Intervalo de Tempo

Como as matrizes de rigidez e amortecimento do sistema eixo-discos-mancais ndo sdo
constantes no tempo, devido a ndo-linearidade dos mancais hidrodindmicos, torna-se
necessario efetuar iteragdes no calculo dos deslocamentos dentro de cada intervalo de tempo.

Assim, na resolugdo do sistema de equagdes

[K({@} rae)] {Q vear = {Fl i (4.20)

a matriz [K] ndo é conhecida no instante t+ A t. O sistema da equagdo (4.20) ¢ entéo resolvido
decompondo-se a matriz [K ], avaliada no instante t, no produto de duas matrizes L e U, sendo
L matriz banda inferior e U matriz banda superior. Obtém-se assim o vetor {q}!, e efetua-se

i+l

iteragBes para o calculo dos vetores {q},", através do calculo dos incrementos de {q}}:

[R({a}01-{Aa)" = {F}ou - [R({a}D]-{a}i 421)
{a}i" = {a} +{Aq}" . i21

Note-se que o termo a esquerda da primeira equacdo em (4.21) utiliza o valor da
matriz [K] avaliada pelo vetor {q},, ao invés do vetor {q}.. Desse modo a convergéncia da
solu¢do requer um nimero maior de iteragdes, pois utiliza-se 0 método de Newton-Raphson
modificado. No entanto, através desse procedimento ndo ¢ necessario decompdr a matriz [K]
em matrizes L ¢ U a cada iteragdo, resultando na diminui¢do do custo computacional e

consequentemente no tempo de calculo.

i+1 i+1
As iteragdes sdo interrompidas quando iA_q},__ <107¢ ou -{Ai}‘— <107% casoa

{a}, {a},"
precisio adotada seja 10”°. Nessa situagio, o valor de {q}} tende ao valor de {q},,,,, solugdo
da equagdo (4.20).
Esse mesmo procedimento pode ser utilizado tanto para o método de integragio de
Newmark quanto para o de Wilson-0, bastando expressar na forma da equagdo (4.20) as

equagdes (4.14) e (4.19), respectivamente.



CAPITULO S

RESULTADOS E DISCUSSAQO

Neste capitulo os modelos de mancais hidrodindmicos sdo avaliados através da
comparagdo da resposta dindmica calculada numericamente com outros resultados analiticos
numéricos disponiveis na literatura, ou ainda com resultados experimentais obtidos dos
rotores de usina hidrogeradora fornecidos pelo CEPEL. O rotor idealizado de Jeffcott é

empregado no estudo de casos, e criticas sdo feitas aos modelos apresentados.
5.1. Validacao dos Modelos

No item 5.1.1 o modelo de mancais hidrodindmicos simples € utilizado no calculo da
resposta dindmica de maquina rotativa instrumentada nos laboratérios da UNICAMP, e
simulada numericamente em Lima [20]. No item 5.1.2 sio validados os modelo de mancais
hidrodindmicos segmentados através do rotor nimero 8 da Usina Hidrogeradora de Furnas, no

Rio de Janeiro.

S.1.1. Mancais Hidrodindmicos Simples

A palavra rotor ¢ a denominag@o utilizada para descrever o eixo e todos os elementos a
ele acoplados, como discos, acionadores, pas, selos mecanicos, mancais e outros. No caso em

estudo, propde-se um modelo matematico que represente um rotor flexivel vertical, acionado
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na parte superior por um conjuntc motor-acionador, e na parte inferior acoplado um disco
rigido. O eixo € interligado a estrutura de montagen, considerada rigida, por meio de um

mancal hidrodindmico simples. A figura 5.1 ilustra o esquema representativo do rotor.

’ﬂ

Mancal
Disco 1
{Mator)

i Conjunto . ("Linear")
Motor- 5
Acionador

| Hidrodinimico

Fig. 5.1 - Esquema representativo do rotor

Considera-se um eixo flexivel de ago carbono, se¢do circular uniforme e densidade de
massa constante. Os dados e pardmetros fisicos foram retirados do trabalho de Lima [20],
cujos valores sdo mostrados na tabela 5.1.

Nesta se¢do, o comportamento dindmico do modelo de rotor flexivel vertical é
estudado considerando-se a excitagdo do movimento vibratorio de flexdo devido a um
desbalanceamento de 10”° kg.m sobre o disco rigido (no 7). As trajetorias descritas pelo centro
do eixo com relagdo ao centro do mancal, fixo no sistema de referéncia, sio denominadas
"orbitas".

As érbitas no noé 4, onde se encontra o mancal hidrodindmico, sdo apresentadas nas
figuras 5.2 a 5.4 para diversas rotagdes proprias do rotor. Nas figuras 5.2 a 5.4, as orbitas &
esquerda s3o as calculadas numericamente em Lima [20] utilizando o modelo por elementos
finitos e representando os mancais por reagdes nodais externas equivalentes, enquanto que as

orbitas & direita foram obtidas com o modelo numérico descrito no presente trabalho, e obtidas
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através da integrag@o da equag@o global do movimento (eq. (2.22), capitulo 2) pelo método de

Newmark, conforme descrito no capitulo 4.

Elementos de Eixo (1 ao 6) Diadmetro Externo 0,02 m

Massa Especifica 7800 kg/m’

Modulo de Young 210 Gpa

Moddulo de Coulomb 83 GPa
Elemento de Disco (N6 1 - Motor-Acionador) | Didmetro 0,30 m

Inércia Polar 1,70 kg.m®

Inércia Diametral 0,88 kg.m’

Massa 80 kg
Elemento de Disco (N6 7 - Disco Inferior) Diametro 0,30 m

Inércia Polar 0,1 kg.m’

Inércia Diametral 0,062 kg.m*

Massa 11,38 kg
Rigidez do Motor-Acionador (N6 1) Kxx 5,4x10° N/m

Kyy 6,0x10° N/m
Mancal Hidrodinimico Simples (N6 4) Viscosidade do Oleo 1,99x107% N.s/m’

Raio 0,02 m

Comprimento 0,02 m

Folga Radial 10* m
Coordenada Axial dos Noés No1 0,000 m

N6 2 0,111 m

No 3 0,223 m

No6 4 0,334 m

N6 5 0,446 m

No6 6 0,557 m

No 7 0,668 m

Tabela 5.1 - Descrigdo fisica dos componentes do rotor
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Fig. 5.2 - Orbitas obtidas por Lima [20] e no presente trabalho, para ®=30rd/s (n6 4)
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Fig. 5.3 - Orbitas obtidas por Lima [20] e no presente trabalho, para ®=80rd/s (né 4)
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Fig. 54 - Orbitas obtidas por Lima [20] e no presente trabalho, para ®=100rd/s (né 4)
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O passo temporal utilizado na integragdo numérica para o calculo das orbitas das
figuras 52 a 54, com o modelo descrito no presente trabalho, foi de 1,0x10° s,
consideravelmente maior do que o valor 2,0x10” s adotado na analise apresentada por Lima
em [20]. Esta redugdo do nimero de passos da analise numérica esta associada ao fato de que
no modelo empregado no presente trabalho a representagio dos mancais hidrodindmicos esta
incorporada no modelo de elementos finitos na forma de matrizes de rigidez e amortecimento,
enquanto que em [20] os mancais sdo representados por reagSes nodais externas equivalentes.
Dessa forma, ao utilizar-se ainda os procedimentos de iteragdo para a obteng¢do da solugdo a
cada intervalo de tempo, descritos na se¢do 4.3.2, a influéncia dos mancais na resposta
dindmica do sistema ¢ implicitamente avaliada, permitindo assim o emprego de um maior passo
de integragio.

Em todas as simulagdes, condigdes iniciais de deslocamentos e velocidades transversais
nulos s@o consideradas, com rotagdo propria inicial igual a rotagdo de operag¢do do rotor.

Note-se que as trajetorias solugdo obtidas por Lima [20] e as calculadas com o
presente modelo ndo sdo coincidentes no periodo de transigdo entre o inicio da simulag¢do e a
orbita final quasi-periddica. Na simulagio a forga excitadora provocada pelo desbalanceamento
ndo ¢ instantaneamente introduzida no modelo, mas sim gradativamente através de um fator de
crescimento exponencial, evitando-se a resposta do sistema a um carregamento subito
(impacto). A forma das orbitas dos pontos nodais do rotor até atingirem a trajetoria final
depende desse fator de crescimento adotado, somente havendo sentido fisico a comparagdo
das Orbitas finais calculadas. No presente trabalho, o fator de crescimento adotado é (1-¢¥),

onde t € o instante considerado expresso em segundos.

5.1.2. Mancais Hidrodinimicos Segmentados

No caso em estudo, considerou-se o modelo matematico do rotor flexivel vertical da
unidade numero 8 da usina hidrogeradora de Furnas, mostrada no desenho em corte da fig.5.5,
instrumentada pelo CEPEL. A fixagdo do eixo a estrutura, considerada rigida, ¢ feita através

de um mancal hidrodindmico segmentado posicionado na regido inferior do eixo e por um
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mancal hidrodinimico segmentado combinado (mancal de escora e mancal radial) na regido

superior do eixo, conforme mostrado na representacio da figura 5.6.

Figura 5.5 - Planta do rotor niimero 8 da usina de Furnas

Nesta analise o rotor é modelado pelo Método dos Elementos Finitos, empregando-se
19 elementos Hermitianos de viga, 2 elementos de disco representativos do gerador e da
turbina, 2 mancais hidrodinamicos segmentados radiais, € 1 mancal de escora. Na Tabela 5.2
estdo apresentados os valores geométricos e os parametros fisicos fornecidos pelo CEPEL.

A influéncia do peso proprio dos componentes do rotor é considerada na matriz de
rigidez [K,] do modelo (equagdo (2.20), capitulo 2) em cada elemento devido a agdo da
gravidade na diregdo axial do rotor.

As orbitas do rotor em estudo foram avaliadas pelos técnicos do CEPEL através da
utilizagdo de transdutores de deslocamento posicionados ao longo do eixo nos pontos
correspondentes aos nos 6, 11 e 16 do modelo por elementos finitos. A presenga de outras
forgas de excitagdo, além da forga de inércia devida ao desbalanceamento, como por exemplo
as forgas eletromagnéticas atuantes no gerador, requer que o sinal aquisitado seja submetido a

filtros cuja faixa de frequéncia corresponde a frequéncia de rotagdo propria do rotor. As
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medi¢des foram realizadas para uma velocidade de rotagio propria de 150 RPM (2,5 Hz), a
uma frequéncia de aquisi¢do de 128 Hz, e com o rotor operando em uma poténcia nominal de
160 MW. A figura 5.7 apresenta o filtro digital utilizado no tratamento dos dados
experimentais fornecidos. O filtro é do tipo eliptico (vide Parks e Burrus, [21]), de quarta
ordem (4 polos), com banda de passagem entre 2,3 e 2,7 Hz com 0,01 decibéis de suavizagio

na crista, € com banda de corte 100 decibéis inferior.

Fig. 5.6 - Esquema representativo do rotor nimero 8 da usina de Furnas

I Filtro _2_3 a_2 THz
1 - —4

5 08 [ 1
| =

2 06 [ B
| €
l < 0.4 - =
\ 0.2 b
[ - .
| On = i . e
; z Frequéncia (Hz) 5 60

Fig, 5.7 - Filtro eliptico utilizado na filtragem dos resultados experimentais
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Elementos de Eixo (1 ao 19) Massa Especifica 7800 kg/m’
(Peso Total : 346 ton) Médulo de Young 200 Gpa
Moédulo de Coulomb 80 GPa
Elemento 1 23 ]4]5]6 7 ]800z 1B|14a]15]16]17]18]1

Diéimetro Interno (m) | 0,25 0,25/0,25( 0,5 | 0,5 {0,25(0,250,25(0,25]| 0,25 | 0,25 [ 0,25 [ 0,25]0,25]0,25]0,25} 0,5 ] 0,5 [ 0,5

Didmetro Externo(m)| 1,1 | 1,1 | L1|72(72|26 |01 |L1{18] 18| Lt |1 |14 ], f1,1]19]25]25125

Elemento de Disco (N6 5 - Gerador) Diametro 10,0 m
Inércia Polar 2,3x10” kg.m?
Inércia Diametral 1,2x10" kg.m?
Elemento de Disco (N6 19 - Turbina (48 pélos)) Diametro 430 m
Inércia Polar 3,7 x10° kg.m?
Inércia Diametral 3,9x10° kg.m*
Mancal de Escora (N6 6) Rigidez a Flexdo em x 5,4x10° N/m
Rigidez 4 Flexdo em y 6,0x10° N/m
Mancal Hidrodinimico Segmentado (N6 6) Viscosidade do Oleo 5,18x10” N.s/m>
Raio 1,299 m
Comprimento 0,178 m
Folga Radial 5,588x10* m
Numero de Segmentos 12
Angulo Central 30°
Angulo do Pivot 18°
Mancal Hidrodinimico Segmentado (N6 14) Viscosidade do Oleo 5,03x107% N.s/m”
Raio 0,705 m
Comprimento 0,300 m
Folga Radial 4,710x10” m
Namero de Segmentos 12
Angulo Central 30°
Angulo do Pivot 18°
Noé 1 [2]3]a]s]Je[7[s8]oJwo]Juuliz]B]1a]Jis[16[17]18]197] 20
Coordenada Axial (m) | 0,0 { 0,5 | 1,0 [1,35]2,58]3,39(3,61]4,70[5,77] 5,99 | 6,26 [ 6,991 7,73 | 8,05 8,65 9,1019,35{10,0{ 10,6] 11,4

Tabela 5.2 - Descrigéo fisica dos componentes do rotor namero 8 da usina de Furnas
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As orbitas e as densidades espectrais dos deslocamentos transversais X e Y nos pontos
1, 2 € 3 de medigdo (nds 6, 11 e 16 do modelo por elementos finitos, respectivamente) antes e
apos a filtragem digital do sinal aquisitado s@o apresentados as figuras 5.8 a 5.13. Observa-se
que apos a utilizagdo do filtro eliptico da fig. 5.7, apenas as componentes dos sinais para
frequéncias proximas de 2,5 Hz predominaram. Esta frequéncia corresponde a rotagdo propria
do rotor, correspondendo a frequéncia da excitagdo provocada pelo desbalanceamento.

Para a simulagdo numérica do comportamento dindmico do rotor da usina de Furnas
utilizou-se o método de integragdo de Newmark, com um incremento temporal igual a 5 ms.
Algumas simulagdes numéricas foram realizadas para a obtengdo de Orbitas compativeis com
os resultados medidos, ja que o desbalanceamento do rotor instrumentado é desconhecido.

Devido a complexidade da montagem do sistema e o elevado numero de componentes
presentes, técnicos do CEPEL estimam que a principal fonte de desbalanceamento do conjunto
esteja no gerador. Dessa forma, um desbalanceamento de 15 kg.m foi imposto no ndé niimero 5
do modelo de elementos finitos, onde o gerador é montado. Assim, para a simulagdo deste
desbalanceamento, introduziu-se no modelo uma forga de excitagdo transversal sincrona com a
rotagdo propria (15,7 rd/s, equivalente a frequéncia de 2,5 Hz), e de intensidade 15 kg.m x
(15,7 rd/s)* = 3700 N.

Como mostrado no capitulo 3, a simulagdo numérica da dindmica de rotores com
mancais segmentados requer, a cada instante, a avaliagdo dos angulos de rotagdo do
pivotamento de cada segmento. A figura 5.14 apresenta um exemplo do aspecto do grafico do
momento aplicado pelo filme de 6leo a um segmento pivotado em seu ponto central em fungéo
do angulo de rotagdo y, obtido da equagdo (3.32) do capitulo 3. Para um angulo v inferior ao
valor representado pelo ponto A do grafico (fig. 5.14), a modelagem de mancais segmentados
apresentada no presente trabalho prevé uma distribuigdo de pressdo negativa ao longo de todo
o segmento. Considerando-se na modelagem os efeitos da cavitagdo no filme de Oleo, esta
condigdo implica em uma pressdo nula ao longo de todo o segmento, a qual ndo contribui na

forga total de reagdo do mancal sobre o eixo.
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Coord. X - Ponto 1 Coord. Y - Ponto 1
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Fig. 5.8 - Densidade espectral das amplitudes X e Y do ponto 1 antes e apés a filtragem
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Fig. 5.9 - Orbitas medidas no ponto 1 antes ¢ apés a filtragem
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Fig. 5.10 - Densidade espectral das amplitudes X e Y do ponto 2 antes e apos a filtragem
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Fig.

Orbita nao Filtrada - Pt.2 Orbita Filtrada - Pt 2
E 4 4
w0 ]
w w
> 2 >
g 5
£ <
2
4
B
5 o0 5 4 2 o 2 4
Amplitude X (*1E-5 m) Amplitude X ("1E-5 m)

Fig. 5.11 - Orbitas medidas no ponto 2 antes e apos a filtragem
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5.12 - Densidade espectral das amplitudes X e Y do ponto 3 antes e apos a filtragem
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Fig. 5.13 - Orbitas medidas no ponto 3 antes e apés a filtragem
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O ponto B da fig. 5.14 representa a situagdo em que o filme de oleo rompe ao longo do
segmento, como representado na fig. 5.15, enquanto que a situag@o C representa a situagao
limite em que ndo mais ocorre cavitagio.

Momento sobre o segmento

1

Equilibrio do |
Segmento -

+

Fig. 5.14 - Momento sobre o segmento versus f\ngulo de rotaciio y

Situacao A Situacao B

Situagao C |
E Situacdo D

0 : 0 — —

Fig. 5.15 - Distribui¢do Qualitativa de Pressiio ao longo de um Segmento com dngulo de
rotaciio y correspondente as situagdes A, B, C e D da Fig. 5.14
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A posi¢do angular de pivotamento para o equilibrio quasi-estatico do segmento é
obtida igualando-se a zero o momento provocado pela distribuigdo de pressio do filme de
Oleo. Assim, através da combinagdo dos métodos de solugdo de Newton-Raphson e de
bissegdes sucessivas, obtém-se numericamente o valor do dngulo correspondente ao ponto D
da fig. 5.14. A distribui¢do da pressdo sobre o segmento resulta em um momento nulo , e o
perfil € o apresentado na fig. 5.15.

Na situagdo em que o momento exercido pelo filme de oleo sobre o segmento é nulo,
representado pelo ponto D da fig. 5.14, a for¢a de reagdo de cada segmento sobre o rotor
situa-se na direcdo definida pelo ponto de pivotamento e pelo centro do eixo, como visto no
capitulo 3. Essa condigdo resulta no modelo numérico em coeficientes de acoplamento da
matriz de rigidez dos mancais muito menores do que os coeficientes da diagonal principal,
especialmente no caso em que os pivotamentos estdo simetricamente dispostos em relagdo a
dire¢do instantdnea da forga externa sobre o eixo. Os coeficientes de rigidez e amortecimento
do mancal hidrodindmico segmentado sdo entdo calculados através do somatorio das
contribuigdes de cada um de seus segmentos, computadas para cada angulo y de pivotamento
no equilibrio, referidas as dire¢Ges globais de deslocamentos e velocidades do ponto nodal.

Além dos mancais hidrodindmicos com segmentos pivotados, estdo disponiveis no
mercado mancais com segmentos fixos a apoios flexiveis, comercializados pela empresa KMC
Inc. (fig. 5.16). Esses mancais permitem o movimento de rotagdo dos segmentos através da
flexibilidade dos elementos de fixagdo, e apresentam como principal vantagem a reducgio das
tensGes de contato, responsavel pela corrosio por fretagem, eliminando assim o desgaste e o
engripamento do pivotamento (De Choudhury, Hill e Paquette, [23]).

No caso destes ultimos, é necessario para a solugdo da equagio (3.9) do capitulo 3
calcular-se a rigidez rotacional do piv0, obtendo-se assim a posi¢do angular de equilibrio v de
cada segmento. O momento resultante da distribui¢do de pressdo do filme de 6leo sobre o
segmento esta neste caso associado diretamente ao dngulo de rotagdo do segmento, e a
propriedade de estabilizagdo do sistema ainda assim é alcangada. A geometria adequada do
apoio prové ao mancal uma rigidez suficiente no pivotamento e limitando e garantindo a

existéncia de uma posigao angular de equilibrio do segmento (figura 5.17), independentemente
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da distnibuigdo de pressdo do filme de oleo, evitando desta forma choques dos segmentos

contra a superficie interna do mancal.

Cavitagag ao -2
:%353«3,?{3 < ~ Situagdo no |
Ponto de Equilibrio Ponto de |
Equilibrio ;

Fig. 5.17 - Momento resultante sobre o segmento versus f\ngulo de rotacio y e
Distribuiciio qualitativa de presséo ao longo do segmento com Pivotamento Engastado

Os resultados das simulagdes numéricas para o modelo por Elementos Finitos da
unidade numero 8 da usina de Fumas estdo apresentados nas figuras 5.18 a 5.20,
considerando-se um desbalanceamento do rotor de 15 kg m imposto no gerador (no 5). As
orbitas e a densidade espectral das amplitudes dos deslocamentos nas diregdes X e Y foram
obtidas numericamente nos nos 6, 11 e 16 e apresentadas nas figuras 58 a 5.13,

correspondentes aos 3 pontos de avaliagdo experimental.
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Fig. 5.18 - Orbitas calculadas para os pontos 1 e 2 (mancal segmentado)
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Fig. 5.19 - Densidade espectral dos deslocamentos nas direcoes X e Y
calculadas para os pontos 1 e 2 (mancal segmentado)
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Fig. 5.20 - Orbita e densidade espectral calculadas para o ponto 3 (mancal segmentado)
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O modelo do rotor de Furnas foi também analisado numericamente considerando-se
mancais hidrodinamicos simples, com o mesmo raio, comprimento, folga radial e fluido
lubrificante que os considerados para os mancais segmentados existentes. As orbitas resul-
tantes dessa simulagdo apresentam amplitudes até quatro vezes maiores do que aquelas obtidas
utilizando-se mancais segmentados. A principal fonte de vibragdes nesse caso provém do efeito
de "oil whirl", como se pode observar nas Orbitas descritas pelo eixo e nas correspondentes
densidades espectrais dos deslocamentos nas dire¢des X e Y para os pontos de avaliagdo 1,2 e
3 (fig. 521 a 5.23). Observe-se que os valores de amplitude maxima dos deslocamentos

encontram-se na faixa de 1,25 Hz, metade da frequéncia de rotagdo propria do rotor.
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Fig. 5.21 - Orbitas calculadas para os pontos 1 ¢ 2 (mancal hidrodinamico simples)
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Fig. 5.22 - Densidade espectral dos deslocamentos nas direcdes X e Y calculadas
para os pontos 1 e 2 (mancal hidrodiniAmico simples)
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Fig. 5.23 - Orbita e densidade espectral calculadas para o

Fig. 5.24- Orbitas calculadas considerando Mancais Hidrodinimicos
Segmentados (esquerda) ou Simples (direita)



80

Cap. 5 - Resultados e Discussdo

Na figura 5.24 estdo apresentadas as Orbitas descritas pelo eixo nos diversos pontos
nodais do modelo de elementos finitos considerando-se as configuragdes com mancais
hidrodinamicos segmentados e simples. As oOrbitas resultantes da simulagio com mancais
segmentados resultou em amplitudes maxima e minima com valores 4,9x10”° m e 1,1x10° m
nos nos ! e 18, respectivamente. As orbitas dos nos 1 e 20, posicionadas nas extremidades do
eixo, estdo fora de fase, estando a primeira adiantada de um dngulo de torgdo de 120°. As
orbitas resultantes da simulagdo com mancais hidrodindmicos simples resultou em amplitudes
maxima e minima com valores 2,1x10° m e 1,5x10° mnos nos 1 e 17, respectivamente. As
orbitas dos nos 1 e 20, posicionadas nas extremidades do eixo, também estdo fora de fase neste

caso, estando a primeira adiantada de um angulo de tor¢do de 20°,

5.2. Resultados para Mancal Hidrodindmico Simples

Nesta segdo ¢ efetuada a analise numérica da amplitude da orbita descrita pelo centro
de um rotor idealizado de Jeffcott, sujeito a diversas condigdes de desbalanceamento. O rotor
de Jeffcott em estudo consiste em um eixo vertical flexivel bi-apoiado em um par de mancais
hidrodinamicos simples, € com um disco fixo ao eixo no ponto médio entre os mancais. O
sistema ¢ modelado segundo o Método dos Elementos Finitos por 2 elementos de eixo e 1

elemento de disco, situado no no central (fig.5.25).

@y eg!

A
Mahcal
Hidrodin.
Simples

Mancal
Hidrodin
Simples

ot ol

Fig.5.25 - Modelagem do Rotor de Jeffcott pelo Método de Elementos Finitos
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O eixo do rotor idealizado possui diametro externo constante igual a Im, massa
especifica igual a 7800 kg/m’ e modulo de Young igual a 8,0x10'! N/m”. O elemento de disco
possui didmetro igual a 4m, inércia polar 2,0x10° m*, inércia diametral 1,0x10° m* e massa
igual a 1,0x10° kg. Os mancais hidrodinimicos possuem raio interno igual a 0,5m,
comprimento 0,5m e folga radial 2,0x10* m. O fluido considerado na lubrificagdo dos mancais
possui viscosidade igual a 0,02 N.s/m>. Na modelagem do rotor nenhum mancal de escora foi
considerado e o peso do conjunto foi desprezado. Como consequéncia, a matriz de rigidez
[Ka] devida a forgas axiais externas (eq.(2.20)) ndo foi utilizada na formaggo da rigidez total
da estrutura. O método de integragéo de Newmark foi utilizado em todas as analises numéricas
com iteragdes no intervalo de tempo, conforme descrito no capitulo 4.

Na se¢do 5.2.1 as orbitas do centro do rotor nas posi¢des do mancal superior (n6 1) e
do ponto médio entre os mancais (n6 2) para diversas velocidades de rotagdo propria estdo
apresentadas e os resultados numéricos analisados. A influéncia do efeito de "oil-whirl" para
diversos valores de desbalanceamento ¢ discutida na segdo 5.2.2, enquanto que a influéncia do
método Pseudo-Modal na solugdo numérica da dindmica do rotor e a influéncia de uma forga
transversal externa constante na estabilidade do sistema s@o apresentadas nas sesstes 5.2.3 e
5.2.4, respectivamente. Finalmente, as amplitudes de vibragdo do rotor sujeito a aceleragdo na

rotagdo propria sdo apresentadas em 5.2.5.

5.2.1. Influéncia da Rotac¢ido Propria

A analise numérica da amplitude da Orbita para diversas velocidades de rotagdo propria
do eixo é considerada nesta se¢do. Todas as simulagdes numéricas incluem um
desbalanceamento de 11,25 kg.m presente no disco central. Os passos de integragdo temporal
para cada andlise estdo apresentados a seguir. As figuras 5.26 a 5.52 apresentam as Orbitas no
mancal superior e no disco (n6s 1 e 2 do modelo numérico, respectivamente), assim como a

densidade espectral das amplitudes de deslocamentos nas dire¢bes X e Y.



Cap. 5 - Rew?taﬂeseﬂlscussiﬂ

e Resultados para ©=11,25 RPM (0,1875 Hz) - passo temporal 1,0x107s

11 25RPM, N6 1 (Mancal) 11.25RPM, Né 2 (Disco)
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Amplitude X (*1E-8 m) Amplitude X (*1E-7 m)

Fig. 5.26 - Orbitas calculadas para ©=11,25 RPM nos nés 1 e 2
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Fig. 5.27 - Densidade Espectral das Amplitudes X e Y para ®=11,25 RPM nos nés 1 e 2

Fig. 5.28 - Orbitas calculadas para 0=11,25 RPM
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» Resultados para ©=22,5 RPM (0,375 Hz) - passo temporal 1,0x10%s

22 5RPM, N6 1 (Mancal) 22 S5RPM, N6 2 (Disco)
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” Fig. 5.29 - Orbitas calculadas para @—22 SRPM nosnos 1e2
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Fig. 5.30 - Densidade Espectral das Amplitudes X ¢ Y para ®=22,5 RPM nos nos 1 e 2

e Resultados para ©=45 RPM (0,75 Hz) - passo temporal 1,0x107s

45RPM, N6 1 (Mancal) 45RPM, N6 2 (Disco)

Amplitude Y ("1E-7 m)
r
Amplitude Y (*1E-6 m)

Ampitude X (*1E-7 m) Ampitude X (*1E-6 m)

Fig. 5.31 - Orbitas calculadas para ©=45 RPM nos nés 1 e 2
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Fig. 5.32 - Densidade Espectral das Amplitudes X e Y para ©=45 RPM nos nés 1 e 2

Fig. 5.33 - Orbitas calculadas para ©=45 RPM

¢ Resultados para ®=90 RPM (1,5 Hz) - passo temporal 1,0x107%s
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Fig. 5.34 - Orbitas calculadas para =90 RPM nos nos 1 e 2
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Fig. 5.35 - Densidade Espectral das Amplitudes X e Y para =90 RPM nos nés 1 ¢ 2

Fig. 5.36 - Orbitas calculadas para ©=90 RPM

« Resultados para ©=180 RPM (3 Hz) - passo temporal 5,0x107 s
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Fig. 5.37 - Orbitas calculadas para ©=180 RPM nos nés 1 e 2
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Fig. 5.38 - Densidade Espectral das Amplitudes X e Y para ©=180 RPM nos nés 1 e 2

¢ Resultados para ©=270 RPM (4,5 Hz) - passo temporal 1,0x107 s
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Fig. 5.39 - Orbitas calculadas para ®=270 RPM nos nés 1 e 2
e Resultados para ©=354 RPM (5,9 Hz) - passo temporal 5,0x10™s
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Fig. 5.40 - Orbitas calculadas para ®=354 RPM nos nos 1 e 2
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Fig. 5.41 - Densidade Espectral das Amplitudes X e Y para ©=354 RPM nos nés 1 e 2
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* Resultados para ©=450 RPM (7,5 Hz) - passo temporal 5,0x10™s
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Fig. 5.44 - Orbitas calculadas para ©=450 RPM nos nés 1 e 2
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e Resultados para ®=540 RPM (9 Hz) - passo temporal 1,0x107s
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Fig. 5.45 - Orbitas calculadas para ®=540 RPM nosnés 1 e 2
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Fig. 5.46 - Densidade Espectral das Amplitudes X ¢ Y para ©=540 RPM nos nos 1 e 2

¢ Resultados para =630 RPM (10,5 Hz) - passo temporal 1,0x10™s
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Fig. 5.47 - Orbitas calculadas para ©=11,25 RPM nos nés 1 e 2
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e Resultados para ®=708 RPM (11,8 Hz) - passo temporal 1,0x10™s
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Fig. 5.48 - Orbitas calculadas para ©®=708 RPM nos nés 1 e 2
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Fig. 5.49 - Densidade Espectral das Amplitudes X e Y para ®=708 RPM nos nos 1 e 2
e Resultados para ®=900 RPM (15 Hz) - passo temporal 1,0x10™s
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Fig. 5.50 - Orbitas calculadas para ©=900 RPM nos nés 1 e 2
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Fig. 5.51 - Densidade Espectral das Amplitudes X e Y para ©=900 RPM nos nés 1 e 2

e Resultados para ©=1200 RPM (20 Hz) - passo temporal 1,0x10™s
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Fig. 5.52 - Orbitas calculadas para ®=1200 RPM nos nos 1 e 2
Dos resultados das simulagdes apresentadas nas figuras 5.26 a 5.52 observa-se que :

1. Em todas as simulagdes observa-se o aparecimento de uma componente sub-sincrona de
frequéncia, caracterizada pelo efeito de 'oil-whirl'. As orbitas possuem na maioria dos casos
o aspecto de uma epicicloide alongada, resultado da sobreposigdo de duas orbitas de
amplitudes diferentes e com frequéncias multiplas entre si (Gunter, [22]).

2. A densidade espectral das amplitudes de vibragdo apresenta basicamente duas componentes

de frequéncia : uma igual a frequéncia de desbalanceamento e outra com um pouco menos
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que a metade deste valor, 46 - 48% da frequéncia de desbalanceamento (Childs, [11]). A
razao entre a densidade espectral de amplitude devida & componente de frequéncia do
desbalanceamento e do "oil whirl" cresce até a primeira velocidade critica (354 RPM,
calculado posteriormente neste sub-item), porque a primeira delas se aproxima
gradativamente a primeira frequéncia natural do rotor, cujo valor € 5,9 Hz. Note-se que a
componente de frequéncia devida ao "oil whirl" praticamente desaparece frente a
componente devida ao desbalanceamento em velocidades proximas de 354 RPM,
especialmente no n6 numero 2, onde localiza-se o disco.

3. O rotor passa pela primeira velocidade critica a rotagdo propria de 354 RPM, atingindo
amplitudes de vibragdo para o disco acima de 3mm, e apenas a componente de frequéncia
devida ao desbalanceamento € observada.

4. A razio entre a densidade espectral de amplitude devida a componente de frequéncia do
"oil whirl" e do desbalanceamento cresce a partir da primeira velocidade critica (354 RPM),
porque a primeira delas se aproxima gradativamente da primeira frequéncia natural do rotor
(figuras 5.40 a 5.49). Quando a velocidade de rotagdo propria atinge 708 RPM (11,8 Hz), o
sistema passa pela segunda velocidade critica (figuras 5.48 e 5.49) porque o efeito do "oil
whirl" excita o rotor em sua primeira frequéncia natural, 5,9 Hz, caracterizando o fenémeno
denominado "oil whip", ou chicoteamento.

5. Para rotagdes proprias acima de 708 RPM, a componente de frequéncia devida a precessdo
auto-excitada provocada pelo filme de 6leo do mancal mantém-se em 5,9 Hz (figuras 5.50 a
5.52), a primeira frequéncia natural do rotor. Assim, mesmo que a rotagdo propria do rotor
ndo seja multipla desse valor, o movimento resultante adquire a frequéncia natural do
sistema, instabilizando-se. A figura 5.52 apresenta claramente o efeito de "oil whip", com

um pico na densidade espectral de amplitude para a frequéncia de 5,9 Hz.
e Anailise dos Coeficientes de Rigidez e Amortecimento
O conhecimento dos coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais

hidrodindmicos permite que sejam feitas linearizagdes do modelo do rotor para velocidades de

rotagdo propria e desbalanceamentos especificos. Os valores dos coeficientes das matrizes de
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rigidez e amortecimento do mancal superior do rotor foram entio avaliadas em cada uma das
simulagdes anteriores, quando as orbitas finais foram alcangadas em cada caso (regime quasi-
permanente).

Os coeficientes da diagonal principal da matriz de rigidez, Kxx e Kyy, apresentaram
grande variagéo ao longo do ciclo limite de cada orbita. A variagdo dos coeficientes de rigidez

Kyy versus Kyx para varias velocidades de rotagéo propria sdo apresentados na fig. 5.53.
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Fig. 5.53 - Variaciio dos coeficientes de rigidez Ky e Kxx do mancal superior para
diversas velocidades de rotaciio propria

Os coeficientes de acoplamento da matriz de rigidez do mancal, Kxy e Kyx, séo
aproximadamente constantes para cada velocidade de rotagdo propria no ciclo limite (figura
5.54), o mesmo ocorrendo com os coeficientes da diagonal principal da matriz de
amortecimento do mancal superior, Cxx € Cyy. Além deste fato, em cada instante, os
coeficientes Kxy e Kyx s3o aproximadamente simétricos, e os termos Cxx e Cyy sdo
essencialmente os mesmos. Note-se também que os termos Cxx e Cyy permaneceram
praticamente constantes, independentes do valor da velocidade de rotagio (vide fig. 5.54).

Quanto aos coeficientes de acoplamento da matriz de amortecimento do mancal, Cxy €

Cyx, estes sdo iguais, variando no tempo em torno do valor nulo,
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A varnagdo dos coeficientes Kyy, Kyx, Cxx e Cyy e dos valores maximos de Kxx, Kyy.

Cxy e Cyx em fungdo da velocidade de rotagdo esta apresentada na fig. 5.54.
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Fig. 5.54 - Variacio dos Coeficientes de Rigidez e Amortecimento do Mancal em
Regime Quasi-Permanente, em funciio da Rotaciio Propria do Rotor

5.2.2. Influéncia do efeito de "Oil Whirl" em funcio do Desbalanceamento

Nesta se¢do a analise numérica da estabilidade dindmica do rotor para diversos
momentos de desbalanceamento € utilizada. Em todas as simulagbes numéricas o passo de
integragdo utilizado com método de Newmark ¢ de 1,0x10%s.

Inicialmente o rotor de Jeffcott idealizado foi simulado numericamente sem o
desbalanceamento, com uma velocidade inicial do disco de 1,0x10® m/s na diregio X, para
diversos valores de rotagido propria. Em todas as simulagdes em que a velocidade de rotagio
propria do eixo foi menor do que a primeira velocidade critica, as Orbitas resultantes
caracterizaram um movimento estavel, tendendo a parar no ponto central de equilibrio. A
figura 5.55 apresenta a orbita do centro do rotor na posi¢do do mancal superior em uma dessas

simulagdes, onde a rotagdo propria é de 90 RPM.
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S0RPM, N6 1, Sem Desbal

Amplitude Y (*1E-16 m)
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ig.5.55 - Orbita no Mancal para Desbalanceamento Nulo, em 90 RPM

Por outro lado, nas simulagdes numéricas com desbalanceamento nulo, para
velocidades de rotagdo propria entre a primeira e segunda velocidades criticas, observou-se
precessio auto-excitada provocada pelo efeito de "oil-whirl", instabilizando o rotor (Gunter,
[22]). Nas figuras 5.56 a 5.62 sfo apresentados os resultados das simulagSes numéricas da

resposta dinamica do rotor a 540 RPM consideradas diversas condiges de desbalanceamento

no disco.
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Fig. 5.56 - Orbitas calculadas nos nés 1 e 2 para desbalanceamento nulo
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Fig. 5.57- Densidade Espectral das Amplitudes X e Y (noés 1 e 2, desbalanceamento nulo)

Fig. 5.58 - Orbitas calculadas para desbalanceamento nulo
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Fig. 5.59 - Orbitas calculadas no né 1 (mancal) para desbalanceamento 3,1 ¢ 4,7 kg.m



96

Cap. 5 - Resultados e Discussio

Dens Espectral (X e Y) *1E-4
o

540RPM, N6 1 (Mancal) i
e e e 45
| =
Desbalanceamento I e 4
3 1kg m{Disco) ! £ |
- , 3s
| 3t
| izs.
| 2l
|
d 15!
|
| 1}
‘ 05
— 4 8 8 10 %
Frequéncia (Hz)

S40RPM, N6 1 (Mancal)

1

|. Desbalanceamento {

4 Tkg m{Disco) [

|

|

{

]

|

S N £ S

2 4 6 8 10
Frequéncia (Hz)

Fig. 5.60- Densidade Espectral de X e Y no né 1 para desbalanceamento 3,1 e 4,7 kg.m
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Fig. 5.61 - Orbitas calculadas no né 1 (mancal) para desbalanceamento 7,2 e 7,8 kg.m
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No caso sem desbalanceamento (figuras 5.56 a 5.58), a Unica componente de
frequéncia das amplitudes X e Y situa-se em torno de 4,5 Hz (metade da frequéncia de
rotagio). A medida em que o desbalanceamento no disco é aumentado, a densidade espectral
das amplitudes na frequéncia de 4,5 Hz (frequéncia caracteristica do "oil whirl") diminui,
enquanto que a densidade espectral na frequéncia do desbalanceamento aumenta, porém numa
proporg¢do muito menor do que na primeira. Desse modo, encontrou-se nas simulagdes um
desbalanceamento limite superior a condigdo de instabilidade de aproximadamente 7,2 kg.m. O
motivo deste efeito esta na ndo-linearidade das forgas hidrodindmicas presentes no mancal,
implicando que um pequeno acréscimo no desbalanceamento possa provocar uma sensivel
inibigdo na ocorréncia do mecanismo de "oil whirl", estabilizando o sistema (Gunter, [22]).
Conclui-se assim que, para rotores verticais com mancais hidrodindmicos simples, o perfeito
balanceamento do eixo pode provocar grandes amplitudes de vibragdo, e eventuais falhas nos

mancais devido a massiva fadiga por pitting.

5.2.3. Influéncia do Método Pseudo-Modal na Solucio do Sistema

Nesta se¢do as simulagGes numéricas sob as mesmas condi¢des de rotagdo propria e
desbalanceamento sob diversas bases modais sdo avaliadas. O Método Pseudo-Modal,
apresentado na se¢do 4.1, objetiva a redug@o da ordem da equagdo diferencial do movimento a
ser resolvida, reduzindo o custo computacional da analise. No problema em estudo, considera-
se o rotor idealizado de Jeffcott com mancais hidrodindmicos simples, como descrito na segéo
5.2, para uma rotag@o propria de 90 RPM. Apés a simulagdo utilizando-se a base completa
(sem redugio de ordem), foram obtidos os valores médios dos coeficientes de rigidez e
amortecimento nos mancais, no regime quasi-permanente. Utilizando-se esses valores
linearizados para uma velocidade do rotor de 90 RPM, a matriz modal [I']j2x12 do sistema é

calculada, e a ordem do problema a ser resolvido é reduzida (vide segdo 4.2).
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As orbitas das amplitudes de vibragdo do rotor nos nos 1 (mancal) e 2 (disco) foram
obtidas utilizando-se as bases modais com 12, 10, 8 & 4 modos (vide figuras 5.63 a 5.66). A
solugdo encontrada utilizando-se a base com 12 modos ndo € necessariamente a mesma obtida
na resolugdo do sistema completo, pois o sistema nio-linear estd nesse caso sendo projetado
em uma base modal considerada constante com o tempo. Em todas as simulagfes numéricas
foi utilizado o método de Newmark com passo de integragio temporal 1,0x107s.

Observou-se que as solugdes obtidas utilizando-se as bases modais com 12 e 10 modos
foram satisfatorias, tanto quantitativa quanto qualitativamente. Ja as bases modais com 8 e 4
modos ndo reproduziram o efeito do "oil whirl" no no 1 (epicicloide alongada), no entanto as
amphtudes maximas das orbitas calculadas nessas bases modais aproximaram-se muito as
obtidas através da solugdo do problema completo.

Dessa forma conclui-se que, em simulagdes numéricas de sistemas que possuam grande
nimerc de graus-de-liberdade, € importante considerar a possibilidade de solugdo com o
auxilio da redugdo da base modal. Deve-se nesse caso encontrar a matriz modal do sistema
linearizado nas condigdes de rotagdo propria e de desbalanceamento a serem simuladas, e em
seguida estimar a ordem de redugdo da base modal, de modo a reduzir a0 maximo o custo

computacional sem perdas significativas na precisio dos resultados.
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Fig. 5.63- Orbitas calculadas no né 1 (mancal) através das bases modais com 12 e 10 modos
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5.2.4. Influéncia de For¢as Externas Constantes na Estabilidade do Sistema

Quando a excentricidade do rotor é pequena, a ndo-linearidade da forga de reagdo de
mancais hidrodindmicos simples em relagdo aos deslocamentos transversais do eixo é muito
mais acentuada, conforme discutido no capitulo 3. Espera-se portanto que fendmenos como
“oil whirl" sejam observados mais frequentemente em rotores verticais do que em rotores
horizontais, pois os primeiros apresentam em geral excentricidade suficiente na posigio de
equilibrio para evitar movimentos auto-excitados, devido a contribuigio do peso proprio.
Neste sub-item sdo avaliadas as influéncias de uma forga externa constante (como por exemplo
o peso proprio) aplicada ao né central do modelo por elementos finitos do rotor de Jeffcott
sobre a sua reposta dindmica. No calculo numeérico da resposta do rotor considerou-se 3
situagOes distintas: a) velocidade de rotagdo propria de 90 RPM, com desbalanceamento, b)
condigdo de "oil whip", a 708 RPM, com desbalanceamento, e c) velocidade de rotagdo

propria de 540 RPM, sem desbalanceamento.

a) Rotor com velocidade de 90 RPM (1,5 Hz) e desbalanceamento de 15 kg.m
(passo de integragio: 1,0x107 s)

Neste caso considerou-se 3 simulagdes numéricas distintas, onde uma forg¢a constante
perpendicular ao eixo do rotor em direg¢do negativa ao eixo Y € aplicada sobre o n6 central do
modelo, com magnitude 1.000, 3.000 e 10.000N, respectivamente. As Orbitas e a densidade
espectral das amplitudes X e Y calculadas encontram-se nas figuras 5.67 a 5.69.

Em todas as simulagdes a oOrbita das amplitudes X e Y no mancal hidrodindmico
deslocou-se para baixo e a direita, devido as caracteristicas ndo-lineares de rigidez e
amortecimento dos mancais simples, como previsto no capitulo 3. A medida em que aumenta a
intensidade da forga aplicada sobre o disco, a Orbita no né 1 tende a se afastar da posigdo de
excentricidade nula. Consequentemente, os efeitos de "oil whirl" tornam-se despreziveis frente
as forgas de desbalanceamento, como pode-se verificar na comparagdo das densidades
espectrais das figuras 5.69 e 5.71. Como resultado, a orbita das amplitudes X e Y no mancal

hidrodindmico ¢ alterada, tendendo a forma circular (fig. 5.70).
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Fig. 5.71- Densidade espectral das amplitudes nos nos 1 e 2 para Fy = -10.000N

b) Rotor com velocidade de 708 RPM (11,8 Hz) e desbalanceamento de 15 kg.m

(passo de integracdo: 1,0x107 s)

Na velocidade de rotagao propria de 708 RPM o sistema passa pelo fenémeno de "oil
whip" para o rotor de Jeffcott considerado nesta se¢dao. Considerou-se 2 simulagdes numéricas
distintas, onde aplicou-se uma forga constante vertical negativa sobre o né central do modelo,
de magnitude 5,0x10" e 5,0x10° N, respectivamente. As orbitas e a densidade espectral das
amplitudes X e Y calculadas encontram-se nas figuras 5.72 a 5.75.

No primeiro caso, a forga de 5,0x10* N aplicada sobre o disco nio foi suficiente para

evitar o efeito de "oil whip", e as amphitudes de vibragio excitadas pelo mancal hidrodinimico
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foram maiores que o valor da excentricidade provocada pela forga constante no equilibrio

estatico, instabilizando o sistema.

Ja na segunda simulagio, a forga de 5,0x10° N aplicada sobre o disco reduziu a

componente de frequéncia sub-sincrona (de 5,9 Hz), responsavel pelo "oil whip". A érbita

resultante apresentou um pequeno crescimento no tempo, sugerindo que o sistema podera

ainda instabilizar-se, uma vez que a componente de frequéncia de 5,9 Hz (primeira frequéncia

natural do rotor) continua presente. No entanto, a forga constante provocou um retardo

significativo no crescimento das amplitudes de vibragdo.
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Fig. 5.75- Densidade espectral das amplitudes nos nés 1 e 2 para Fy = -5,0x10°N

¢) Rotor com velocidade de 540 RPM (9 Hz) e sem desbalanceamento

(passo de integragio: 1,0x10™ s)

A velocidade de rotagdo propria de 540 RPM situa-se acima da primeira velocidade
critica do rotor, e a auséncia de desbalanceamento pode provocar precessio auto-excitada no
caso de rotores verticais com mancais hidrodinimicos simples, como apresentado na subsec¢do
5.2.3. Considerou-se 2 simulagdes numeéricas distintas, onde aplicou-se uma forca constante
vertical negativa sobre o no central do modelo, de magnitude 1,0x10* e 1,0x10° N,

respectivamente. Em ambos os casos foi imposta no no central uma velocidade inicial na
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diregdo X de 1,0x10° m/s. As orbitas e a densidade espectral das amplitudes X e Y calculadas
encontram-se nas figuras 5.76 a 5.78.

No primeiro caso, a forga de 1,0x10* N aplicada sobre o disco ndo foi suficiente para
evitar a precessio auto-excitada provocada pelo efeito de "oil whirl", e o sistema instabiliza-se.
Na segunda simulagdo, com uma forga sobre o disco 10 vezes maior, a influéncia dos efeitos
ndo-lineares do mancal hidrodindmico foi reduzida, ao impor ao rotor uma excentricidade
suficientemente grande. As Orbitas resultantes da simulagdo numérica do comportamento
dindmico do rotor convergiram para pontos fixos (destacados na figura 5.78), que sio os
pontos de equilibrio do sistema sujeito a4 forca externa constante (uma vez que o

desbalanceamento € nulo).
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5.3. Resultados para Mancal Hidrodindmico Segmentado

Nesta segdo ¢ efetuada a analise numérica da amplitude da orbita descrita pelo centro
de um rotor idealizado de Jeffcott, sujeito a diversas condigdes de desbalanceamento. O rotor
de Jeffcott em estudo consiste em um eixo vertical flexivel bi-apoiado em um par de mancais
hidrodindmicos segmentados, e com um disco fixo ao eixo no ponto médio entre os mancais. O
sistema € modelado segundo o Método dos Elementos Finitos por 2 elementos de eixo e 1
elemento de disco, situado no né central, analogamente ao modelo utilizado na seg¢do 5.2
(fig.5.25).

O eixo do rotor idealizado possui didmetro externo constante e igual a 1m, massa
especifica igual a 7800 kg/m® e modulo de Young igual a 8,0x10" N/m” O elemento de disco
possui didmetro igual a 4m, inércia polar 2,0x10° m*, inércia diametral 1,0x10° m* e massa
igual a 1,0x10°. Os mancais hidrodindmicos possuem raio interno igual a 0,5m, comprimento
0,5m e folga radial 2,0x10* m. O fluido considerado na lubrificagio dos mancais possui
viscosidade igual a 0,02 N.s/m’. Na modelagem do rotor nenhum mancal de escora foi
considerado e o peso do conjunto foi desprezado. Como consequéncia, a matriz de rigidez
[Ka] devida a forgas axiais externas (eq.(2.20)) tem valor nulo. O método de integragdo
utilizado em todas as analises numéricas foi o método de Newmark com iteragdes no intervalo
de tempo, como descrito no capitulo 4.

No sub-item 5.3.1 serdo apresentadas e analisadas as Orbitas do centro do rotor nas
posi¢des do mancal superior (n6 1) e do ponto médio entre os mancais (né 2) para velocidade
de rotagdo propria de 90 RPM, utilizando-se mancais com 3, 12 e 24 segmentos. No sub-item
5.3.2 apresenta-se a influéncia dos mancais segmentados contra os efeitos de "oil whirl" em
situagGes onde considera-se ou ndo desbalanceamento no rotor. No sub-item 5.2.3 analisa-se a
resposta dindmica do rotor estudado quando a velocidade de rotagdo propria atinge as duas
velocidades criticas previamente calculadas para o modelo com mancais hidrodindmicos

simples (sub-item 5.2.1).
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S.3.1. Influéncia do Nimero de Segmentos na Resposta Dindmica

Neste sub-item efetua-se a analise numérica da resposta dindmica do rotor idealizado

de Jeffcott com mancais hidrodindmicos segmentados de 3, 12 e 24 segmentos. Nas simula¢ses

considera-se velocidade de rotagdo propria do rotor de 90 RPM (1,5 Hz), desbalanceamento

de 15 kg.m presente no disco, e pivotamento sem rigidez rotacional e centrado nos segmentos

dos mancais. Os segmentos encontram-se simetricamente dispostos, possuindo angulos

centrais cujo valor é 110°, 28° e 14°, respectivamente. O passo de integragio temporal

utilizado no método de Newmark foi de 1,0x10?% s. Nas figuras 5.79 a 5.83 apresentam-se as

orbitas no mancal superior e no disco (nés 1 e 2, respectivamente), assim como a densidade

espectral das amplitudes X e Y de vibragdo, para as 3 configuragées de mancal consideradas.
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6 4 g - Mty 2 4 6
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Fig. 5.79 - Orbitas calculadas nos nés 1 e 2 em 90RPM para Mancais com 3 Segmentos
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Fig. 5.80 - Orbitas calculadas nos nés 1 ¢ 2 em 9ORPM para Mancais com 12 Segmentos
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Fig. 5.81 - Densidade espectral de X e Y no no 1 para Mancais com 3 e 12 Segmentos
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Fig. 5.82 - Orbitas calculadas nos nés 1 e 2 em 9ORPM para Mancais com 24 Segmentos
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Fig. 5.83 - Densidade espectral de X e Y nos nos 1 e 2 para Mancais com 24 Segmentos
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Note-se que através das Orbitas apresentadas na fig.5.79 é possivel visualizar-se as 3
regides da circunferéncia interna do mancal definidas pelos 3 segmentos pivotados. Nesse caso
o pivotamento deu-se nos angulos 60°, 180° e 300°, pontos esses onde a curvatura das Orbitas
¢ maxima devido a influéncia da forga exercida pelo pivd. No caso de mancal com 3
segmentos, observou-se ainda uma pequena componente de frequéncia sub-sincrona (proxima
de 0,75 Hz) se comparada com a componente de frequéncia resultante do desbalanceamento.
No entanto, ao aumentar-se o0 nimero de segmentos, esta componente desapareceu, e a Orbita
resultante no mancal atingiu menores amplitudes.

Como discutiu-se no capitulo 3, a forga resultante exercida por cada segmento
encontra-se na dire¢do definida entre o pivotamento e o centro do mancal. Desse modo, caso
os segmentos estejam simetricamente dispostos em relagdo a direg@o da forga externa atuante
sobre o eixo, o equilibrio de momentos faz com que a forga de reagdo do mancal seja paralela a
essa forga. Em rotores verticais, a principal forga atuante sobre o rotor é a forga de
desbalanceamento, cuja diregdo varia ao longo do tempo. Consequentemente, a presenga de
um maior namero de segmentos resulta em condigdo de simetria para uma maior gama de
direg¢des da forga externa, tendendo a eliminar o acoplamento na matriz de rigidez, causadora
do efeito de "oil whirl" nos mancais hidrodindmicos simples. Justifica-se assim a menor

amplitude de vibragio calculada quando o niimero de segmentos do mancal € aumentado.

5.3.2. Influéncia dos Mancais Segmentados na Precessao Auto-Excitada

Neste sub-item apresenta-se a influéncia dos mancais segmentados contra os efeitos de
"oil whirl" em situagGes onde considera-se ou ndo desbalanceamento no rotor. Nas simula¢3es
considera-se velocidade de rotagdo propria do rotor de 540 RPM (9 Hz), mancais
hidrodindmicos com 24 segmentos de angulos centrais 14° ¢ simetricamente dispostos, e
pivotamento sem rigidez rotacional e centrado nos segmentos dos mancais. Considerou-se dois
casos; um com desbalanceamento de 15 kgm presente no disco, e outro sem
desbalanceamento. O passo de integragdo temporal utilizado no método de Newmark foi de
1,0x10* s. Nas figuras 5.84 a 5.86 apresentam-se as Orbitas e a densidade espectral das

amplitudes X e Y de vibragdo do rotor, para os dois casos considerados.
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Fig. 5.84- Orbitas calculadas nos nés 1 e 2 em S40RPM para Mancais com 24 Segmentos
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Note-se que o modelo apresentado neste trabalho para mancais hidrodindmicos
segmentados previu para o primeiro caso uma pequena componente de frequéncia sub-sincrona
(proxima de 4,5 Hz) se comparada com a componente de frequéncia resultante do
desbalanceamento (fig.5.85). No entanto, esta componente ¢ menor do que a componente
prevista no caso de mancais hidrodinamicos simples (fig.5.46), resultando em orbitas de menor
amplitude e verificando a influéncia dos mancais segmentados na atenuag¢do de vibragdes
transversais.

No segundo caso, onde considerou-se desbalanceamento nulo, imp0s-se no disco
condigdo inicial de velocidade em X de 1,0x10° m/s. A tUnica componente de frequéncia na
amplitude de vibragdo deu-se proxima de 4,5 Hz, metade da frequéncia de rotagdo propria do
rotor, no entanto o movimento resultante atingiu uma amplitude maxima de apenas 8,0x10™

m

>

eliminando-se assim o efeito de precessdo auto-excitada que surgia quando da utilizagdo de

mancais hidrodindmicos simples (vide figura 5.56).

5.3.3. Resposta Dinamica do Rotor a 354 e 708 RPM

Nesta se¢do analisa-se a resposta dindmica do rotor estudado quando a velocidade de
rotagdo propria atinge as duas velocidades criticas previamente calculadas para o modelo com
mancais hidrodinimicos simples, 354 RPM (5,9 Hz) e 708 RPM (11,8 Hz). Nas simulagGes
considera-se desbalanceamento de 15 kg.m presente no disco, mancais hidrodindmicos com 24
segmentos de angulos centrais 14° e simetricamente dispostos, e pivotamento sem rigidez
rotacional e centrado nos segmentos dos mancais. Em ambos os casos, o passo de integragdo
temporal utilizado no método de Newmark foi de 5,0x10* s. Nas figuras 5.87 ¢ 5.88
apresentam-se as Orbitas das amplitudes nas dire¢des X e Y de vibragdo do rotor, para os dois
casos considerados.

Na simulag@o para velocidade de rotagdo propria de 354 RPM (5,9 Hz), frequéncia
essa igual a primeira frequéncia natural do sistema, o desbalanceamento provocou instabilidade

dindmica do rotor, como esperado.
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Fig. 5.87 - Orbita e densidade espectral calculadas para o n6é 1 em 354RPM
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Fig. 5.88- Orbitas calculadas nos nés 1 e 2 em 708RPM para Mancais com 24 Segmentos

No entanto, na simulagio para velocidade de rotagdo propra de 708 RPM (11,8 Hz), a
amplitude de vibragdo do rotor nos mancais ndo ultrapassou o valor de 2,0x10® m e o sistema
permaneceu estavel, ao contrario da analise com mancais hidrodindmicos simples apresentada
na figura 5.48. Verificou-se assim que o efeito de "oil whip" também foi eliminado com a
introdugdo de mancais hidrodinamicos segmentados, resultante do desacoplamento na matriz
de rigidez dos mancais. Nota-se assim a importancia da utilizagdo de mancais hidrodindmicos

segmentados na estabilidade dindmica de rotores.



CAPITULO 6

CONCLUSOES E SUGESTOES

Foi desenvolvido um sistema computacional de elementos finitos visando a modelagem
e andlise numeérica do comportamento de maquinas rotativas em geral. Neste trabalho
estendeu-se a analise dindmica a incorporagéo dos efeitos de mancais hidrodindmicos simples e
segmentados, implicando na adaptagdo da metodologia de calculo do sistema as condi¢des de
ndo-linearidade das reagGes desses mancais com os deslocamentos e velocidades transversais
do rotor. O aumento na demanda de recursos computacionais devido a incorporagdo destas
ferramentas de modelagem implicou na necessidade de migrar-se do sistema operacional DOS
para o ambiente Windows, expandindo-se assim a memoria fisica disponivel para utilizagdo até
a capacidade instalada do computador.

SolugBes analiticas para os coeficientes das matrizes de rigidez e amortecimento
associadas aos graus-de-liberdade do modelo de elementos finitos foram obtidas para mancais
hidrodindmicos simples e segmentados. Devido a presenga desses mancais, tornou-se
necessario efetuar na analise dindmica temporal, pelo método de integragdo direta passo-a-
passo, iteragdes no calculo dos deslocamentos dentro de cada intervalo de tempo.

A validagdo dos modelos e a avaliagdo dos resultados foram realizadas através de
analises numéricas comparativas, verificando-se que os modelos propostos sdo capazes de
capturar os fendmenos de "oil whirl" e "oil whip" para mancais hidrodindmicos simples e o
fendmeno da estabilizagdo do sistema para mancais segmentados. Analisou-se também a

influéncia de carregamentos transversais constantes na estabilizagdo dindmica de rotores, assim



115

Cap. 6 - Conclusdes e Sugestdes

como a aplicabilidade do método pseudo-modal de redugdo da ordem do sistema visando a
diminuigdo do esforgo computacional envolvido na analise numérica.

No presente trabalho o grau-de-liberdade associado & posicdo angular relativa das
se¢Oes transversais do rotor ndo foi considerado, com os efeitos torsionais desacoplados as
vibragdes transversais do sistema. Sugere-se para a continuagio do presente estudo considerar-
se a presenga deste grau-de-liberdade na dindmica do sistema. Isto pode ser realizado
incorporando-se na energia potencial total aquela armazenada pela flexibilidade devida a torg¢do
do eixo na equagdo (2.13) do capitulo 2.

Além deste, também o efeito da superposi¢do da excentricidade de vibragao transversal
devida a rotagdo com a distancia do centro de gravidade ao eixo do rotor nio é contemplada
pelo presente modelo, mas que apresenta importancia quando a amplitude de vibragdo é
grande em relag@o a esta distdncia. Recomenda-se assim que este efeito seja considerado em
futuros desenvolvimentos do presente estudo.

Empregando-se a simplificagdo para mancais curtos na modelagem de mancais
segmentados, a solugdo da distribui¢do de pressdo do filme de 6leo é descontinua na fronteira
entre dois segmentos. Sugere-se assim que a modelagem da distribui¢do de pressdo através da
equacdo de Reynolds seja utilizada abandonando-se a hipoOtese simplificadora de Ocvirk,
apresentada na equagdo (3.1) do capitulo 3. A solugdo a ser assim obtida ndo possui no
entanto forma analitica fechada, requerendo um método de discretizagdo (o método de
diferengas finitas, por exemplo) para obter-se a distribuigdo de pressdes do filme de 6leo. A
partir desta solugdo efetua-se um processo iterativo para o calculo do ponto de ruptura do
filme de 6leo em cada segmento, garantindo-se a continuidade da pressio na fronteira entre
dois segmentos. O processo iterativo € entdo repetido até encontrar-se o angulo correto de
trabalho de cada segmento, no qual a linha de agdo da for¢a de reagdo por ele exercida esta
sobre a linha que passa pelo ponto de pivotamento e pelo centro do eixo. Este procedimento ¢é
tratado por Cardinali em [13], e envolve em um alto custo computacional, considerando-se que

a cada passo temporal todo o processo iterativo acima descrito deve ser realizado.



APENDICE

O SISTEMA COMPUTACIONAL ROTMEF

O sistema ROTMEF foi concebido para uso em microcomputador IBM-PC
compativel, tendo como finalidade a analise dindmica completa de um sistema eixo-rotor-
mancais, através da modelagem matematica e do calculo da resposta natural e forgada do
mesmo tanto a flexdo quanto a tor¢do. Em paralelo a esse objetivo, foi dada atengdo especial
ao desenvolvimento de uma interface o mais amigavel possivel, permitindo assim a operagdo
por usuarios dos mais diversos niveis de conhecimento sobre o assunto e de familiaridade no
uso de computadores. O sistema ROTMEF foi inteiramente codificado em linguagem
PASCAL orientada a objetos, utilizando o compilador Borland DELPHI para execugdo no
ambiente Windows.

O sistema esta estruturado basicamente em trés modulos. O primeiro consiste na
entrada de dados via um editor de elementos através do qual pode-se construir o modelo de
elementos finitos da maquina estudada. Este permite a edi¢do das caracteristicas de elementos
de eixo, disco e mancal (figura A.1). Ainda nesse mddulo ¢ feita a montagem e gravagio das
matrizes globais do modelo em disco para posterior analise.

No segundo modulo sdo calculados os modos e frequéncias naturais do sistema a
flexdo em fungdo da sua velocidade de rotagio, além do calculo da resposta natural a torgéo.
Procede-se a solugdo do problema de autovalor, podendo ser calculado também, no caso da
resposta a flexdo, o problema adjunto associado. Neste modulo pode-se observar a forma dos

modos naturais calculados, a partir da sua apresentagdo nodal ou da representagdo espacial do
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sistema completo. Como recurso grafico adicional, pode-se observar através de animagio no

tempo, o movimento do sistema associado a cada modo natural (figura A.2).
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Fig. A.1 - Editor de Elementos do Sistema Rotmef

O terceiro modulo consiste do calculo e representagdo grifica da resposta forgada do
sistema quando submetido a carregamento externo, sendo este célculo dividido em duas partes;
resposta transiente e resposta em regime permanente.

A resposta transiente € calculada a partir da técnica de integracio direta das equagdes
de movimento quando o sistema € submetido a perturbagdes externas consideradas na forma
de aceleragdo, desaceleragio, passagem por velocidade critica, resposta a condigdes iniciais de
deslocamento ou velocidade, ou na forma de um vetor de forgas composto da soma de
componentes aleatorias, constantes € periodicas,

O vetor de carregamento € definido em cada né através de um editor que permite a
entrada do valor de cada parcela individualmente, permitindo também a defini¢do da forma de

aplicagdo da carga através de uma fungdo de crescimento exponencial no tempo. Isso faz com
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que a aplicacdo seja gradativa, evitando resultados falseados decorrentes de um carregamento
subitamente aplicado. As parcelas de forca em cada nd podem ser definidas segundo suas
componentes nas duas diregdes ortogonais, sendo a parcela periddica construida a partir de

uma série de Fourier com até quatro coeficientes.
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Fig. A.2 - Visualizacio de Modo Natural de Resposta a Torciio de um Rotor

A aceleragdo ou a desaceleragdo do sistema € definida a partir de pardmetros como
velocidade inicial e final, tempo de estabilizagdo e tipo de fungdo de variagdo da rotagio,
podendo este ser linear ou exponencial.

A observagio da resposta transiente no tempo € feita a partir da representagio plana da
orbita nodal ou pela animagdo do movimento espacial do sistema completo. Pode-se obter
ainda o conteudo em frequéncia da resposta através do calculo da sua FFT, além do grafico de

resposta a aceleragdo como fungdo da velocidade de rotagdo. A fungdo de excitagiio pode
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também ser representada da forma plana, podendo ser visto além disso, seu conteiido em
frequéncia.

Os par@metros da simulagdo sdo definidos antes ou durante o processo. Estes
consistem no tipo de representagdo (Orbita ou espacial), na fungdo representada (entrada ou
saida), no n6 de observagdo, no passo de tempo para integragdo, no método de integragdo
empregado (Newmark ou Wilson-0) e na base modal utilizada. Este tltimo pardmetro é
relacionado ao grau de redugdo aplicado ao sistema, caso seja empregado o método pseudo-
modal. O efeito de cisalhamento e a redugdo pseudo-modal sdo considerados ou ndo na
simulagdo a partir da selegdo da opgdo na entrada dos médulos de resposta livre e forgada.

A resposta em regime permanente € calculada segundo trés tipos de excitagdo:
desbalanceamento, excitagdo assincrona (multipla e nio multipla da rotagdo) e excitagdo
harménica. Também aqui edita-se o carregamento por nd, sendo que para o desbalanceamento
define-se a massa e a excentricidade da mesma em relagdo a linha de centro do eixo, € para os
outros dois tipos define-se a forga correspondente a excitagio.

Os parametros da simulagdo consistem no tipo de resposta, né de observagio, faixa e
numero de frequéncias ou rotagdes calculadas, fator multiplicativo da rotagdo (excitagdo
assincrona), rotagdo fixa do sistema (excitagdo harmonica) e a base modal utilizada a partir da
reducdo pseudo-modal. A resposta calculada € representada por meio do grafico da mesma em
fungdo da faixa pré-definida, sendo disponivel visualizar o valor calculado em cada ponto.

Um recurso adicional consiste na visualizagdo da resposta ao desbalanceamento no
tempo, em regime permanente, através da animagdo espacial ou da representagdo orbital em

cada no.
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