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RESUMO

O presente trabalho estuda a dindmica de rotores e em particular a de um rotor modelo de
Jeffcott. Para tanto, foi utilizada uma bancada experimental que consiste de um rotor
montado sobre um eixo apoiado por mancais de rolamento fixo a uma base metélica, sendo
0 acionamento da bancada experimental feito por meio de um motor elétrico trifasico de 2
cv com uma rotacdo maxima de 3.475 rpm, onde foram realizados testes para determinacao
da primeira frequéncia natural estacionaria (teste de impacto), tesde de partida e de parada.
Dois eixos de materiais diferentes foram utilizados, sendo um de ago SAE 1020 e outro de
material composito. Foram determinadas através de andlise estrutural pelo método dos
elementos finitos as rigidezes dos mancais, com esses valores obteve-se analiticamente a
primeira frequéncia natural do sistema. Ainda utilizando o método dos elementos finitos
foram obtidas as frequéncias naturais, os modos de vibrar e o diagrama de Campbell através
de analise modal. Os resultados experimentais obtidos foram discutidos e comparados com
os resultados analiticos e com os resultados obtidos pela aplicacdo do método dos elementos
finitos. Percebe-se que com essa comparagdo a aplicacdo do software na fase inicial de
projeto mostra-se de extrema importancia, visto que as frequéncias naturais podem ser

previstas ja na etapa inicial.

Palavras-chave: Dindmica de rotores, Elementos finitos, Rotor de Jeffcott, Frequéncia natural



PERES, R.M. Modeling by Finite Element and Experimental Analysis Applied to the
Study of the Dynnamic of a Jeffcott Rotor. 2015. Master Thesis (Master in Mechanical
Science) - Faculty of Engineering of Guaratingueta, Sao Paulo State University, Guaratingueta,
2015.

ABSTRACT

This work studied the dynamics of rotors and in particular a Jeffcott rotor. An experimental
bench consisting of a rotor mounted on a shaft supported by a fixed bearing housings to a metal
base. The drive of the testing bench is made a three-phase electric motor of 2cv power, having
a maximum rotation of 3.475rpm, which were performed the tests to identify the first natural
frequency (impact test), run up and coast down using two different material of shaft, one made
by steel SAE 1020 and a composite shaft. It was determined through structural analyses by the
finite element method and the rigidities of the bearings was obtained. With this values the first
natural frequency for the system was obtained analytically. Still using finite element method
was obtainedthe natural frequencies. The vibration modes and the Campbell diagram, using
modal analysis. The experimental results were discussed and compared the analytical results
and the results by applyingthe finite element method, with this comparion the software
application in the initial phase project proved extremely important given that the natural

frequencies can be provided in the initial stage.

Keywords: Rotor Dynamics, Finite Element, Jeffcott Rotor, Natural Frequency
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1.INTRODUCAO

Dindmica de rotores é um ramo especializado da mecénica aplicada focada no
comportamento e diagnostico de estruturas rotativas. As maquinas rotativas apresentam as mais
variadas aplicagdes, tais como na indUstria aeronautica, nos diferentes setores de manufatura,
producdo de 6leo e gas, setor de geracdo de energia, entre outros.

Otimizar e controlar a dinamica de maquinas rotativas é de importancia fundamental,
tendo em vista que com a evolucdo tecnoldgica as maquinas vém operando a velocidades mais
elevadas e apresentando alto potencial de energia. A andlise dinamica de maquinas rotativas
envolve o modelamento analitico, modelagem por elementos finitos e avaliacdo experimental.

As méaquinas rotativas sdo constituidas de varios subsistemas, tais como: rotor, mancais,
carcaca, impelidores, selagem, fundacdo, etc, sendo o rotor o principal subsistema. De acordo
com a International Organization for Standardization (ISO) rotor € um corpo suportado por
mancais que o permite girar livremente em torno de um eixo fixo no espaco. Quando o rotor é
submetido a disturbios internos ou externos, tais como deshbalanceamento, desalinhamento,
instabilidade rotordinamica, estes componentes interagem entre si em um processo dindmico
de absorcéo e dissipagédo de energia (CASTILHO, 2007).

De acordo com Rameshkumar (2010) o monitoramento das condi¢cBes de maquinas
rotativas ajuda na deteccdo e predicdo de falhas em estagios iniciais, que prova ser benéfico no
aumento da disponibilidade e da produtividade e também na reducéo e prevencdo de acidentes.
A analise dindmica de maquinas tem importante papel na fase de projeto e objetiva minimizar
os riscos do investimento, a identificacdo tardia de um problema de falhas em maquinas tem
maior custo do que a identificagdo na fase de projeto.

O estudo e a definicdo de parametros da dindmica de rotores como as velocidades
criticas, sua resposta as forcas desbalanceadoras e a influéncia do amortecimento do mancal
sdo itens importantes no projeto de maquinas rotativas. A analise experimental se aplica na
validacdo de modelos e avaliacdo do comportamento de maquinas rotativas em condicgdes reais
de operacéo.

O desenvolvimento e utilizagdo de bancadas de testes tém crescido cada vez mais como
apoio as areas de projetos, de pesquisa e ensino, pois sdo utilizadas como ferramentas auxiliares
em aplicagdes de engenharia que permitem entender e predizer em laboratorios o
funcionamento real de um equipamento em campo.

A avaliacdo do comportamento dindmico de rotores inclui identificar velocidades criticas

de maquinas relacionadas as ressonéncias, identificar como as frequéncias naturais das
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maquinas mudam com a varia¢do da velocidade de rotagdo, avaliar os modos de vibrar das
maquinas e avaliar o efeito da condi¢do de operacdo dos mancais das maquinas (SUDHAKAR;
SEKHAR, 2011).

1.1. OBJETIVO

O objetivo desta pesquisa é realizar uma modelagem utilizando o método dos elementos
finitos e fazer avaliacdo experimental para analisar o comportamento dinamico através dos
testes de partida e de parada e 0 comportamento estético atraves da determinacdo da primeira
frequéncia natural utilizando uma entrada impulsiva por meio de um martelo de impacto. O
modelo de rotor a ser usado tanto na etapa computacional quanto na etapa experimental é o
rotor Jeffcott, utilizando para tanto o software Ansys e uma bancada experimental para

realizacéo dos testes.

1.2. ESTRUTURA DA DISSERTACAO

Neste primeiro capitulo é feita uma introducéo geral sobre a dindmica de rotores e o
objetivo deste trabalho.

No segundo capitulo faz-se uma revisdo sobre a dindmica de rotores, mostrando seu
historico e explicando os conceitos de frequéncia natural, velocidade critica, detalhamento do
que é um rotor de Jeffcott e as formas de precesséo, revisdo do método dos elementos finitos
aplicado a dindmica de rotores, detalhamento e interpretacdo do diagrama de Campbell,
mostrando como identificar as velocidades criticas e se ocorrem precessdes diretas ou
retrogradas.

O terceiro capitulo descreve a metodologia utilizada no desenvolvimento do trabalho,
nele é detalhado a construcdo da bancada experimental, mostrando seus componentes e
dimensdes. Também sdo descritos 0s ensaios experimentais realizados e o0s parametros
utilizados para obtencédo dos resultados na modelagem por elementos finitos.

No quarto capitulo sdo apresentados e discutidos os resultados obtidos da modelagem
por elementos finitos.

No quinto capitulo sdo apresentados e discutidos os resultados obtidos
experimentalmente, como 0s testes dindmicos de partida e de parada, e o teste estatico de

determinacdo da primeira frequéncia natural pelo teste de impacto. Foi feito também
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comparagao com os resultados obtidos da modelagem experimental com os do calculo analitico
da primeira frequéncia natural.

No sexto capitulo sdo apresentadas as conclus@es referentes a este trabalho, enquanto
que no sétimo capitulo séo propostas sugestdes para trabalhos futuros.

Em seguida s&o listadas todas as referéncias bibliogréficas utilizadas e consultadas para
elaboracdo desta dissertacgéo.

Por fim, constam nos apéndices os procedimentos de alinhamento do eixo e do disco

realizados na montagem da bancada experimental.
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2. REVISAO DA LITERATURA

2.1. INTRODUCAO A DINAMICA DE ROTORES

O conhecimento da historia da dindmica de rotores € valioso porque revela a natureza
béasica de varios tipos de problemas encontrados na criacdo e no desenvolvimento de sistemas
rotativos para varias aplicacbes. A maior parte das investigacfes rotordindmicas foram
motivadas por problemas de maquinas ou falhas, nos primérdios esses problemas ndo foram
vistos como fraqueza do fabricante e sim como uma falta geral de conhecimento (VANCE,
2010)

Rankine em 1869 elaborou um modelo de dois graus de liberdade constituido de uma
massa girando em uma Grbita com uma mola eléstica agindo na direcdo radial. Ele previu que
além de certa velocidade de giro o eixo é considerado curvo e a orbita dessa forma curva. Esta
velocidade foi chamada de “whirling speed”, conhecida por velocidade critica. Rankine
também previu que velocidades supercriticas ndo poderiam ser alcancadas. Gustaf de Laval em
1889 operou uma turbina a gas em velocidade supercritica, acima de 40.000rpm. Dunkerley no
ano de 1895 publicou um artigo reportando a possibilidade de operar um rotor acima da
velocidade critica. Kerr em1916 publicou um artigo experimental mostrando a evidéncia de
uma segunda velocidade critica. Henry Jeffcott em 1919 confirmou a existéncia de velocidades
estaveis apos a velocidade critica (VANCE, 2010).

Entre o trabalho de Jeffcott e o inicio da segunda Guerra Mundial, houve muito trabalho
na area de instabilidades e técnicas de modelagem de rotores, culminado no trabalho de Nils
Otto Myklestad o que levou ao método da matriz de transferéncia para analisar rotores. O
método mais prevalente usado atualmente na dindmica de rotores é o método dos elementos

finitos.

2.2. FREQUENCIA NATURAL

E a frequéncia na qual um corpo vibra livremente ap6s sofrer uma excitagdo por uma
forca que pode ser interna ou externa. Em maquinas rotativas esta excitacdo é ocasionada pela
rotacdo do equipamento.

A frequéncia natural de um corpo é funcdo da massa desse corpo e de sua rigidez. Para

sistemas de apenas um grau de liberdade (grau de liberdade de um sistema é o nimero de
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coordenadas necessarias, suficientes e independentes para descrever seu movimento), é
definida como na equacdo (1).

2= 1)

onde:
k = Rigidez do corpo;

m = Massa do corpo.
2.3. ROTOR MODELO DE JEFFCOTT

Para superar as limitacbes do modelo de Rankine, Jeffcott propés o modelo de rotor

ilustrado na Figura 1, sendo este modelo um dos mais representativos na area da dinamica de
rotores.

Figura 1 — Modelo de rotor de Jeffcott

Massa desbalanceadora

e

- L/2 g

Fonte: Proprio autor

O rotor de Jeffcott consiste de um disco desbalanceado montado sobre um eixo flexivel
e apoiado em mancais rigidos.

De acordo com Pereira (2005), o modelo de rotor de Jeffcott trata-se de um modelo mais
elaborado para evidenciar o surgimento das velocidades criticas em rotores, além de explicar
como a amplitude se torna méaxima na velocidade critica e a massa desbalanceadora se

movimenta internamente a 6rbita do rotor.
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2.4. MOVIMENTO DE UM SISTEMA ROTATIVO

Sistemas rotativos, constituidos basicamente por mancais, eixo e disco, realizam dois

movimentos rotativos superpostos:

e Rotacdo prépria (em torno de si proprio);

e Rotacdo do eixo defletido em torno de sua configuracdo ndo defletida, sendo
caracterizado como precesséo.

A Orbita que o centro geomeétrico realiza pode ter ou ndo 0 mesmo sentido que a rotacao
propria do rotor, dessa forma o movimento de precessdo pode ser caracterizado como:

e Precessao direta (sincrona), também chamada de forward whirl, a 6rbita que o centro
geomeétrico do rotor realiza estd no mesmo sentido que a rotacao prépria do rotor;

e Precessao retrograda (ndo sincrona), também chamada de backward whirl, a 6rbita que
0 centro geométrico do rotor realiza esta do sentido oposto que a rotacdo prépria do
rotor.

Movimentos de precessdo podem ser sincronizados ou ndo com a rotagao do rotor, no
geral precessGes sincronas sdo causadas por desbalanceamento no rotor. Nem todas as
precessdes sdo sincronas, e 0s casos mais destrutivos sdo as nao sincronas.

A Figura 2 ilustra a precessdo de um rotor a partir da vista de uma de suas extremidades,

com uma massa desbalanceadora representada pelo elemento hachurado.

Figura 2 — Formas de precesséo

Y Y
U
\ﬁ \Né = o
o)
@= \ X X
(a) Precessédo sincrona (b) Precessdo nao sincrona

Fonte: Machinery vibration and rotordynamics, Vance (2010)
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Na Figura 2 (a) a taxa de variagdo do angulo @ (@) é a velocidade de giro do rotor, 0
angulo B mantém-se constante, entdo a velocidade de precessdo e a rotagdo do eixo () serdo

as mesmas (precessao sincrona).
Na Figura 2 (b) a taxa de variagdo do angulo B (8) é a velocidade de giro do rotor relativa
a velocidade de giro V. Portanto, a velocidade do eixo sera a soma de @ e . Nesse caso, a

rotacdo do eixo (Q) e a velocidade de precessdo ndo serdo iguais (precessao nao sincrona).

2.5. FORMULACAO DO MOVIMENTO DE SISTEMA ROTATIVO COM QUATRO
GRAUS DE LIBERDADE

O rotor ilustrado na Figura 3 possui quatro graus de liberdade (GDL), pois, ele pode se

deslocar nas diregdes x e y e rotacionar em torno dos eixos x e y.

Figura 3 — Diagrama de corpo livre de um rotor tipo de Jeffcott

Fonte: Préprio autor

Conforme Friswell (2010) pode-se deduzir a partir da segunda lei de Newton, as
equacoes (2), (3), (4) e (5).

Forcas agindo na direcdo do eixo X:  —fy1 — fyxz = mil (2)
Forcas agindo na direcdo do eixoy:  —f,; — fy, = mi 3
Momentos agindo no rotor na dire¢do 0: —af,; + bfy, = 1,6 + Ip[)1,1} 4

Momentos agindo no rotor na direcio y: afy, — bfy, = Iz + Ipﬂé? (5)
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Sendo:

u =Deslocamento na direcao X;
v =Deslocamento na dire¢éo y;
6 =Rotacdo em torno de X;

1 =Rotacéo em torno de y.

Assumindo que o deslocamento do rotor em relacdo a posi¢do de equilibrio seja muito
pequeno, o que realmente ocorre na pratica, pode-se assumir que as rotagdes 0 e y sdo pequenas,
dessa forma senf e seny podem ser substituidos por 6 e y. Pode-se ainda assumir que 0s
mancais sdo lineares e aplicando a lei de Hooke, tem-se que a for¢a na direcdo do eixo x é dada

de acordo com a equagéo (6).

fe1 = kx16 = kyy(u—asen ) = kyq(u— ay) (6)

Fazendo-se a mesma analogia utilizada no desenvolvimento da expressdo (6) onde é
obtido a for¢a agindo no mancal 1 na direcdo x, pode-se obter as forcas f, , f,1 € f;» (forcas
agindo no mancal 1 e 2 nas direcdes x e y), que substituidas nas expressdes (2), (3), (4) e (5)

permitem obter o conjunto de equacdes (7), (8), (9) e (10).

mil + (k1 + kyo)u + (—akyq + b))y =0 (7
mi + (ky, + kyy)v + (aky, — bky,)0 =0 (8)
1,6 + L,2y + (aky, — bky,)v + (a%ky; + b?ky,)0 = 0 ©)
15 — 1,20 + (—aky; + bkyy)u + (a%kyy + b%kyy)yp = 0 (10)
Assumindo:

kyr = k1 + Ky kyT = kyl + kyz

ka = _akxl + bkxz kyC = _akyl + bkyz

ka == azkxl + bzkxz kyR == azkyl + bzkyz

Os subscritos T, C e R foram escolhidos para indicar rigidez de movimento de

translagéo, rigidez do movimento de acoplamento e coeficiente de rigidez do movimento de
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rotacdo, dessa forma as equagdes (7), (8), (9) e (10), podem ser escritas de acordo com as

equacoes (11), (12), (13) e (14).

mil + kypu + kyetp = 0
mv + kyrv —ky,c0 =0

1,60 + L0y — kv + kg = 0
I;P — 1,00 + kcu + kg = 0

Sendo:

m = Massa do disco;

ks = Rigidez do movimento de translagéo;

kr =Rigidez do movimento de rotagéo;

k. =Rigidez do movimento acoplamento;

I; =Momento de inércia diametral do rotor;

I, =Momento de inércia polar do rotor;

N =Rotacéo do eixo.

(11)

(12)

(13)

(14)

A partir do conjunto das equacbes (11), (12), (13) e (14) é possivel determinar as

frequéncias naturais em diversas condicdes através de solugdes triviais. Para um rotor flexivel

em mancais rigidos, as frequéncias naturais sdo dadas pelas equacdes (15) e (16).

1,0 LN?2 k
W= w, = 2+ (,;_) +-=
21g Iq

2.6. VELOCIDADE CRITICA

(15)

(16)

Velocidade critica é definida como a velocidade na qual a resposta ao desbalanceamento

€ maxima.

De acordo com a API (1996), um corpo ao sofrer rotacéo, a velocidade de rotacdo que

0 excita a ponto de atingir sua frequéncia natural & denominada velocidade critica, ou seja, a

velocidade critica é a frequéncia natural do sistema rotativo. Os sistemas fisicos possuem uma
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ou mais frequéncias naturais, se a frequéncia de excitacdo de um corpo for igual ou préxima de
sua frequéncia natural, ocorre do sistema entrar em ressonancia e a resposta do rotor é
amplificada podendo fazer com que o sistema entre em colapso. Portanto, sob condicdes ideais
de balanceamento e concentricidade, torna-se possivel operar um rotor fora de sua velocidade
critica.

Em velocidades proximas da velocidade critica o pardmetro mais importante para
reducdo da amplitude é o amortecimento.

Uma das formas de se determinar a velocidade critica de um rotor com massa
desbalanceada é obter a Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF) entre dois pontos obtendo
um grafico das amplitudes de deslocamento em funcdo da velocidade de giro do rotor, a

velocidade critica sera identificada por pico de amplitude no grafico obtido.

2.7. DIAGRAMA DE CAMPBELL

O diagrama de Campbell é uma das ferramentas mais importantes para entender o
comportamento dindmico de maquinas rotativas. Consiste basicamente em plotar a frequéncia
natural de sistemas como fungdo de sua velocidade de rotacdo. Através do diagrama de
Campbell é possivel identificar as velocidades criticas de sistemas rotativos, ou seja, permite
avaliar as forgas produzidas pelo rotor em frequéncias distintas que coincidem com a frequéncia
natural do sistema (MUSZYNSKA, 2005). A Figura 4 apresenta um exemplo de um diagrama
de Campbell, onde na intersec¢do da curva de rotacdo do rotor representada pela linha tracejada
com a curva de frequéncia natural identificam-se as velocidades criticas, as curvas que
representam o rotor em precessdo direta sdo ascendentes e as curvas que representam o rotor
em precessdo retrograda sdo descendentes (LALANNE; FERRARIS, 1990).
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Figura 4 — Diagrama de Campbell
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Fonte: Proprio autor

Do diagrama de Campbell ilustrado sdo identificadas cinco velocidades criticas, a
primeira velocidade critica ocorre na interseccdo da curva da primeira frequéncia natural com
a curva de rotacao do rotor, o valor desta velocidade critica sera igual ao valor da primeira
frequéncia natural, na segunda e quarta velocidades criticas o rotor encontra-se em precessao
direta e na terceira e quinta velocidades criticas o rotor encontra-se em precessao retrograda.
Os valores dessas velocidades criticas estdo apresentados na Tabela 1.

Tabela 1 — Velocidades criticas

Ordem Velocidade critica (rev/min)
1 450
) 1200
3 1270
4 3000
5 3950

2.8. MODELAGEM POR ELEMENTOS FINITOS

O meétodo dos elementos finitos (MEF), foi desenvolvido em meio a um método

sofisticado de analise de tensdes, vibracoes, transferéncia de calor e muitos outros fenémenos.
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Embora seja uma metodologia poderosa, sua derivacao é simples e légica. A modelagem por
elementos finitos tem por objetivo discretizar uma estrutura continua em um determinado
numero de elementos. A discretizacdo da estrutura a ser analisada é chamada de malha e é
constituida por regides de geometria simples, definida por elementos, sendo estes elementos
conectados pelos nos (FILHO, 2013). A Figura 5 ilustra a discretizagdo de um sistema continuo

utilizando o programa Ansys.

Figura 5 — Discretiza¢do de um sistema continuo

Fonte: Proprio autor

Madeira (2003) modelou por elementos finitos maquinas rotativas com efeitos ndo
lineares, o eixo foi modelado como elemento unidimensional de viga de Timoshenko de quatro
graus de liberdade por nd (dois de rotacdo e dois de translacdo), foi considerado o efeito
giroscopico e foi obtido as frequéncias naturais e os modos de vibrar do sistema. O programa
utilizado para a modelagem foi o Rotomef.

Cota (2008) aplicou a modelagem por elementos finitos na analise dinamica de rotores
em balanco. Foi desenvolvido um procedimento computacional para determinacdo das
frequéncias naturais suportado por maincais elasticos. Ele ainda determinou a rigidez do mancal
utilizando o MEF no software Ansys, onde ele aplicou a forca gravitacional no mancal obtendo
0 deslocamento resultante da forca aplicada e utilizou este valor para se obter a rigidez do
mancal.

Nogueirdo e Watanabe (2013) apresentaram modelagem e simulacdo de rotores

flexiveis atraves do software Matlab, onde foi considerado um sistema constituido por
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elementos de discos rigidos, elementos de eixos flexiveis com pardmetros distribuidos e
mancais com parametros concentrados na anlise por elementos finitos também foi considerado
os efeitos giroscopicos. Como resultado foi obtido o diagrama de Campbell e os modos de
vibrar do sistema.

Mendonca (2014) utilizou 0 método dos elementos finitos para otimizagdo dindmica de
rotores com eixos de compdsito, ele apresentou formulacdo para analise dinamica do elemento
disco, do elemento eixo, do elemento mancal e do elemento massa que tem a finalidade de

representar uma massa desbalanceada no rotor.

2.9. ROTORES COM EIXO DE COMPOSITO

De acordo com Daniel e Ishai (1994), materiais comp0sitos sao materiais que possuem
pelo menos duas fases, sdo projetados para apresentarem propriedades mecanicas superiores
aos materiais que os constituem separadamente. Uma das fases normalmente é menos rigida e
fraca sendo chamada de matriz e a outra fase € rigida e forte, chamada de reforcador.

Materiais em compdsitos tem como caracteristicas alta resisténcia, baixa densidade e
grande rigidez. Os eixos de compositos sdo fabricados através de sequéncias de laminagdes, as
quais estdo diretamente ligadas as suas propriedades mecanicas, podendo ser utilizadas na
dindmica de rotores a fim de alterar a frequéncia natural do sistema, velocidades criticas e a
resisténcia estrutural do conjunto.

Eixos de compositos ja foram aplicados em diversos segmentos industriais e suas
aplicagdes sdo cada vez mais ampliadas, estando presente nos eixos automotivos como ilustrado
na Figura 6, impelidores e rotores de cauda de helicopteros que operam acima da segunda

velocidade critica, entre outros.
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Figura 6 — Eixo automotivo em material compdsito

Fonte: http://www.acpt.com

No artigo de Chang, Chen e Chang (2004) foi tratado o comportamento dindmico de
compositos, relacionando o efeito giroscopico, inércia rotacional, a deformacéo transversal de
cisalhamento e o efeito do acoplamento com os angulos de laminacdo em que o eixo foi
produzido. No artigo ainda é retratado a evolugdo da utilizacdo dos eixos em compositos desde
0s primeiros estudos realizados até a evolucgdo dos dias atuais.

Boukhalfa, Hadjoui e Cherif (2008) estudaram a dinamica de eixos rotativos em
materiais de composito montado em mancais rigidos, para determinar as frequéncias naturais e
as velocidades criticas, eles utilizaram a metodologia dos elementos finitos, discutindo a
eficiéncia e precisdo da metodologia empregada.

Gupta e Sekhar (2009) estudaram o amortecimento interno nos compdsitos de
vidro/epoxy e carbono/epoxy, foi obtido o amortecimento de trés formas diferentes e em
rotagdes variadas e os valores obtidos foram comparados.

Ghoneam, Hamada e El-Elamy (2011) publicaram artigo comparando diferentes
configuracBes de laminagOes de eixos de material compdsito, aplicanto o método dos elementos
finitos no software Matlab para obter as frequéncias naturais de cada configuragdo e compara-
las, obtendo ainda as amplitudes em funcéo de sua frequéncia de rotacao.

Na recente publicacdo de Montagnier e Hochard (2014) ¢é levado em consideragédo o
amortecimento interno de eixos de composito que no geral sdo maiores do que nos materiais

metalicos, portanto este amortecimento interno pode levar o sistema a oscilagcbes de giros
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instaveis e catastroficos, para o artigo, € utilizado eixo de composito de carnobo/epoxy montado

sobre mancais viscoelastico.

2.10. DIAGRAMA DE BODE

O diagrama de Bode é utilizado para se determinar a velocidade critica em sistemas
rotativos, neste tipo de diagrama sédo representados simultaneamente dois graficos, o primeiro
apresenta a amplitude em funcéo da rotacdo do rotor e o segundo grafico representa o angulo
de fase em funcéo da rotagéo.

Medic&o do angulo de fase é uma das formas de se identificar velocidades criticas em
rotores, a fase € a medida do tempo relativo entre dois sinais. Um ciclo completo representa um
angulo de fase de 360° e o0 angulo de fase pode ser definido como a posicao nesse ciclo, onde é
registrado o maior pico no sinal relativo ao ponto de referéncia. Dessa forma, pode-se dizer que
dois pontos distintos de um rotor que possuem o mesmo angulo de fase, ndo possuem rotacao
relativa entre eles.

A medicdo do angulo de fase se torna uma ferramenta importante na analise de maquinas
rotativas, pois com essas informacdes é possivel identificar problemas como desbalanceamento
e desalinhamento.

Toda vez que ocorrer uma diferenca entre um sinal e outro de 180° ou mais indica que
a rotacdo em que ocorreu essa diferenca entre os angulos de fase é uma velocidade critica da

maquina em analise.

2.11. CONSIDERACOES SOBRE ANALISE MODAL DE MAQUINAS ROTATIVAS

Anélise modal é uma ferramenta importante para caracterizacdo dinamica de estruturas.
Através da analise modal experimental podem ser estimadas as frequéncias naturais, os fatores
de amortecimento e os modos de vibrar de sistemas dindmicos.

A obtencdo de modelo modal de maquinas rotativas é diferente do modelo aplicado em
estruturas convencionais em razdo de forcas induzidas por rotores submetidos a efeitos
giroscopicos, forgas tangenciais e efeito de forcas de amortecimento associada a movimentos
rotativos (CHOUKSEY; DUTT; MODAK, 2012).

Bucher e Ewins (2001) publicaram um artigo descrevendo a dificuldade de se fazer

analise modal em estruturas rotativas. Quando realizado em estruturas ndo rotativas, a analise
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modal é bem estabelecida, diferente do que acontece com estruturas rotativas. O artigo centra-
se nas técnicas experimentais necessarias e as relacionam com as teorias existentes. Métodos,
modelos e técnicas existentes sdo abordados e suas vantagens, limitacdes e relevancia foram
descritas e comparadas.

No artigo de Vansteenkiste et al. (2012), sdo mostradas as dificuldades de se fazer uma
anélise modal, mostrando como modelar um sistema desbalanceado com efeito giroscopico e
condicdes de contorno. Também foi criado um modelo para sistemas desbalanceados com efeito
giroscépico no software Matlab.

Anélise modal consiste em excitar um sistema através de uma entrada impulsiva com a
utilizacdo de um martelo modal e a resposta de vibragdo livre do sistema é obtida, 0s picos no

espectro de frequéncia representam as frequéncias naturais do sistema.

2.12. TESTES DE PARTIDA E PARADA

O ensaio de partida (run up) e de parada (coast down) sdo mecanismos de excitacao
transiente utilizados para obtencdo das frequéncias naturais e velocidades criticas em maquinas
rotativas. O objetivo desse teste é avaliar as frequéncias naturais do sistema
(NAKHAEINEJAD; GANERIWALA, 2008).

O teste de partida consiste no aumento gradativo da rotacdo do equipamento (acelerado)
em estado estacionario até atingir a rotacdo em que se deseja estudar ou entdo até atingir a
méaxima rotacdo do equipamento, passando por suas frequéncias naturais e suas velocidades
criticas.

No teste de parada ocorre 0 inverso, 0 equipamento parte de sua rotagdo maxima ou
entdo da rotacdo que se deseja estudar e o equipamento é desligado, até parar totalmente de
rotacionar (desacelerado).

Os testes podem ser realizados utilizando ou ndo inversores de frequéncias para
acionamento do motor. Com a utilizac&o do inversor de frequéncia € possivel programé-lo e
estabelecer o tempo que o usuario quer que o rotor leve para atingir determinada rotacédo, da
mesma forma pode ser programado para estabeler o tempo de parada do rotor.

Na publicacdo de Liu e Ganeriwala (2005) é comparada as diferentes orbitas obtidas no
teste de parada utilizando mancais hidrodinamicos e mancais de rolamento, utilizando mancais
hidrodindmicos o teste de parada teve duracdo de 72 segundos, com a utilizacdo dos mancais
de rolamento o tempo de parada foi de 32 segundos para a mesma configuragdo da bancada

experimental. Concluiu-se que durante a ressonancia a orientacdo do eixo suportado por
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mancais hidrodindmicos foi rotativa enquanto o eixo suportado por mancais de rolamento néo
apresentou este comportamento.

No artigo de Li e Ganeriwala (2007) foi utilizado uma bancada experimental para
determinar as caracteristicas dinamicas de um sistema rotativo, quatro configuracdes diferentes
da bancada experimental foram realizadas com o eixo e o disco e para cada configuragéo trés
tipos diferentes de mancais foram utilizados e foram realizados os testes de partida e de parada.
Os resultados experimentais mostraram que que as velocidades criticas e 0 amortecimento

foram maiores no teste de parada do equipamento do que no teste de partida.
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3. METODOLOGIA

A metodologia adotada consistiu na avaliagdo experimental de uma bancada de testes
desenvolvida junto ao Departamento de Mecanica da FEG-UNESP, conforme descrito em 3.1.
A caracterizagdo do comportamento dindmico da bancada foi realizada através de uma
modelagem em elementos finitos (MEF) utilizando o programa computacional ANSYS versao

R16.2 na interface workbench.

3.1. CARACTERIZACAO DA BANCADA EXPERIMENTAL

Para avaliar conceitos, validar modelos tedricos e possibilitar o desenvolvimento de
projetos, utilizam-se bancadas experimentais para simular operacdes de sistemas reais. A
engenharia sempre precisou testar conceitos e aplicagdes em escala reduzida nas mais variadas
areas, com o desenvolvimento e evolucdo da eletrénica e instrumentacdo o uso de sistemas
experimentais para simulacdo e teste tornou-se muito mais simples e usual, tendo em vista que
sistemas computacionais de aquisi¢do de dados e microprocessadores passaram a ser utilizados
de forma bastante disseminadas (KIROVSKI et al., 1997).

A bancada experimental foi desenvolvida por Mendonca (2014), ele a utilizou para
desenvolver uma metodologia de otimizacdo dinamica e estrutural para rotores com eixos em
material composito, e para a presente dissertacdo sera utilizado um eixo de material compadsito
e outro eixo de aco carbono SAE 1020.

O rotor em estudo é acionado por um motor com poténcia de 2 cv e com rotacdo de
3.475 rpm, a transmissao de poténcia entre 0 motor e o eixo do rotor é feita por uma correia em
V de dois canais, sendo o eixo apoiado por dois mancais de rolamentos. Para o acionamento do
motor é utilizado um inversor de frequéncia. A Figura 7 mostra um desenho esquematico da
bancada experimental utilizada.

Devido a transmissdo de movimento por polias, o rotor € capaz de atingir a rotacdo

méaxima de até 6.950 rpm.
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Elemento 1:
Elemento 2:
Elemento 3:
Elemento 4:
Elemento 5:
Elemento 6:
Elemento 7:
Elemento 8:
Elemento 9:

Figura 7 — Desenho esquematico da bancada experimental utilizada

04) 03

Fonte: (Oliveira, 2015)

Correia perfil VV, modelo A-38;

Polia de dois canais perfil V, didmetro externo de 75 mm;

Motor de inducéo trifasico, poténcia 2 cv e rotacdo 3.475 rpm;

Polia de dois canais perfil V, diametro externo de 150 mm;

Rotor de ago SAE 1020 com didmetro externo de 180 mm, largura 20 mm;
Eixo com diametro de 20 mm e comprimento entre mancais de 545 mm,;
Mancal de rolamento marca Powell, modelo P206;

Amortecedor em borracha Vibramatt com capacidade de 350 Kkg;

Base estrutural em aco SAE 1020.

34
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3.2. CALCULO DA RIGIDEZ DOS MANCAIS

Analisar a rigidez dos mancais é um fator importante, pois com essa analise compara-
se a rigidez do mancal com a rigidez do eixo, dessa forma sao identificadas as caracteristicas
de montagem do rotor.

Na bancada experimental sdo utilizados dois mancais de rolamentos iguais, as rigidezes
desses mancais ndo sdo conhecidas, entdo para a determinacdo dessas rigidezes dos mancais €
feita analise estatica em elementos finitos utilizando o software Ansys. Esta metodologia para
determinacdo da rigidez dos mancais também foi aplicada por Mazer (2016) e por Cota (2008).

Através do software Ansys, ao aplicar uma carga conhecida em uma determinada
direcdo do mancal, obtém-se a deformacdo sofrida pelo mancal naquela direcdo, dessa forma,
ao se aplicar uma carga conhecida em duas direcBes perpendiculares tém-se como resultado o
deslocamento em cada uma dessas dire¢Ges, portanto, através da lei de Hooke, pode-se calcular
a rigidez do mancal nas dire¢6es em que foram aplicadas as forcas utilizando a equacao (17).

F=kd (7)

Sendo:

F = Forca aplicada no mancal,
k = Rigidez do mancal;

d = Deformacao sofrida pelo mancal apos aplicacao da forca.

3.2.1. Anadlise da rigidez dos mancais

Para o calculo da rigidez do mancal, foi feita a modelagem por elemento finitos
utilizando o programa Ansys na interface Workbench e a ferramenta utilizada para tanto foi a
Static Structural.

A modelagem do mancal foi feita na forma tridimensional no proprio programa Ansys,
no campo Geometry em andlise estatica. As dimensdes utilizadas para modelagem foram
medidas no préprio mancal utilizado na bancada experimental, na Figura 8 esta ilustrado o

projeto do mancal.
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Figura 8 — Modelagem tridimensional do mancal
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Fonte: Proprio autor

Apos a modelagem do mancal, é necessario fazer a discretizagdo do mancal, gerando a
malha para analise por elementos finitos, o resultado dessa discretizacdo esta representado na

Figura 9.

Figura 9 — Definicdo da malha para o mancal de rolamento
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Fonte: Proprio autor
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No Quadro 1 estdo representados os dados da discretizacdo utilizados para o calculo da
deformacéo no mancal, estando representados os nimeros dos nds, o nimero de elementos e o

tipo de malha utilizada.

Quadro 1 — Parametros para analise da deformacéo do mancal

NUmero de nos 27.509
Ndmero de elementos 7.016
Tipo de malha Hex Dominant Method
Madulo de Elasticidade 2.10° MPa
Massa especifica 7810 kg/m3
Coeficiente de Poisson 0,3

As forcas para determinacdo da deformacédo do mancal foram aplicadas na parte central
do furo interno do mancal, regido que esta em contato com o eixo do rotor nas direcdes Y e Z

para se determinar a rigidez nas duas direcdes.

3.3. DIAGRAMA DE CAMPBELL E MODOS DE VIBRAR EIXO DE ACO 1020

Uma das formas de se obter o diagrama de Campbell e os modos de vibrar do rotor é
através do software Ansys, aplicando o método dos elementos finitos no rotor obtém-se o
diagrama de Campbell e os modos de vibrar do sistema, para tanto € necessario modelar o rotor
na sua forma tridimensional. Assim como os mancais o rotor também foi modelado no
programa Ansys.

Nesta etapa para obtencdo do diagrama de Campbell e dos modos de vibrar é utilizada
a ferramenta Modal do software Ansys e 0 conjunto eixo-disco foi modelado como ilustrado na
Figura 10. Através do diagrama de Campbell sdo obtidas as frequéncias naturais e as

velocidadades criticas do rotor.
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Figura 10 — Modelagem tridimensional do rotor no Ansys
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Fonte: Proprio autor

Os materiais e as dimensdes do eixo e do disco utilizados na andlise por elementos

finitos estdo apresentados no Quadro 2.

Quadro 2 — Propriedades do eixo e do disco

Diametro do eixo 20 mm
Comprimento do eixo 545 mm
Material do eixo Aco SAE 1020
Diametro do disco 180 mm
Espessura do disco 20 mm
Material do disco Aco SAE 1020

Ap06s a modelagem do conjunto eixo-rotor foi feita a discretizagdo do sistema, gerando
dessa forma a malha para analise por elementos finitos, na Figura 11 estd ilustrada a
discretizacdo.
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Figura 11 — Definicdo da malha do rotor
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Fonte: Proprio autor

No Quadro 3 estdo representados os dados da discretizagdo utilizados para a obtengédo
do diagrama de Campbell e dos modos de vibrar do sistema. Um dos parametros mais
impotantes do MEF € o tipo de malha que estd sendo utilizada na analise e para esta etapa o
tipo de malha utilizada foi a Multizone.

Conforme mostrado em Lee (2012), para andlises ndo lineares ou andlises dindmicas
como no caso do rotor em estudo, sdo casos sensiveis em relagdo a qualidade do tipo de malha

utilizada, portanto é recomendado utilizar a malha Multizone.

Quadro 3 — Pardmetros MEF eixo de aco SAE 1020

NUmero de nos 14047
NUmero de elementos 2646
Tipo de malha Multizone
Modulo de Elasticidade 2.10° MPa
Massa especifica 7810 kg/m3
Coeficiente de Poisson 0,3
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3.4. RESPOSTA HARMONICA

A etapa seguinte da andlise dinamica consiste na obtencdo da resposta harménica do
sistema, as solucdes obtidas serdo apresentadas na forma do diagrama de Bode.

Para a obtencdo do diagrama de Bode também ¢é aplicado o MEF utilizando o software
Ansys e para obtencdo da resposta harmonica a ferramenta utilizada € a Harmonic Response.
Nesta etapa também € necessario fazer a discretizacdo do sistema, os parametros foram

mantidos 0os mesmos utilizados na analise modal.

3.5. DIAGRAMA DE CAMPBELL E MODOS DE VIBRAR EIXO DE COMPOSITO

O diagrama de Campbell e os modos de vibrar do sistema utilizando o eixo de compdsito
foram obtidos da mesma forma em que foram obtidos para o sistema composto pelo eixo de
aco SAE 1020.

O conjunto eixo-disco foi modelado no programa Ansys através da ferramenta Modal.

Na Figura 12 esta ilustrado a modelagem do rotor.

Figura 12 — Modelagem tridimensional do rotor com eixo composito

ANSYS
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Fonte: Proprio autor

Os materiais e as dimensdes do eixo e do disco utilizados na analise por elementos

finitos estdo apresentados no Quadro 4.



Quadro 4 — Propriedades do eixo e do disco

Diametro externo do eixo 20 mm
Diametro interno do eixo 16mm
Comprimento do eixo 545 mm
Material do eixo Composito
Diametro do disco 180 mm
Espessura do disco 20 mm
Material do disco Aco 1020
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Ao se iniciar uma modelagem por elementos finitos no software Ansys é necessario

inserir no programa o material que esta sendo utilizado, no caso de materiais compositos

existem diversos tipos de materiais compositos ja cadastrados como padrao do software, porém

no eixo em utilizacdo na bancada experimental ndo sdo conhecidas todas as propriedades deste

eixo e para a anéalise no software foi utilizado o compésito cujas propriedades conhecidas mais

se assemelham com as propriedades dos materiais composito padrées do software. Como o

software permite que se altere as propriedades, entdo os parametros conhecidos foram alterados

em relagdo ao compdsito selecionado.

Apds a modelagem do conjunto eixo-disco foi feita a discretizacdo do sistema, gerando

dessa forma a malha para a analise por elementos finitos. Na Figura 13 esta ilustrada a

discretizacdo.
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Figura 13 — Definicdo da malha para do rotor com eixo de composito
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Fonte: Proprio autor

No Quadro 5 estdo representados os dados da discretizagéo utilizados para a obtengédo
do diagrama de Campbell e dos modos de vibrar do sistema, assim como na modelagem do eixo
de aco SAE 1020 também foi utilizada o tipo de malha Multizone por se tratar de uma analise

dindmica.

Quadro 5 — Parametros MEF eixo de compasito

Namero de nos 31036
Ndmero de elementos 4964
Tipo de malha Multizone
Médulo de Elasticidade 122,62.10° MPa
Massa especifica 1446,2 kg/m3
Coeficiente de Poisson 0,35

3.6. TESTES DE LABORATORIO

Os testes experimentais foram todos realizados no laboratério de mecatronica da

UNESP de Guaratinguetd, os testes realizados foram os de avaliacdo das frequéncias naturais
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estaciondrias por meio de uma entrada impulsiva através de um martelo de impacto, teste de
partida e o teste de parada. Esses trés testes foram realizados com a bancada experimental
montada com o eixo de aco SAE 1020 e com o eixo de compasito.

Nesta etapa para obtencdo dos resultados, o processamento dos sinais desenvolvido via
sistema de instrumentac&o virtual foi estruturado com o auxilio da linguagem de programacéo
gréafica Labview, nele foi desenvolvido um programa onde é obtido o espectro de amplitude em
funcdo do tempo, é aplicado aos valores deste espectro a FFT, obtendo o espectro da amplitude
de vibracdo do sistema em funcdo da frequéncia de rotacdo do rotor da bancada experimental.
Para a otencéo dos sinais foi utilizado o acelerdmetro B&K 4371 de sensibilidade 9,77 pC/g. O
sinal do acelerémetro foi condicionado na forma de tensdo, através de um condicionador de
sinais, cuja saida é conectada a um conversor analégico digital (A/D), que possibilita transferir
informacBes e processar as informacgdes digitais dos sinais dindmicos atavés de um
microomputador PC. Na Figura 14 € ilustrado o sistema de aquisicdo dos sinais de vibracdo
utilizado na bancada de ensaios.

Figura 14 — Foto da instrumentagdo utilizada

Fonte: Proprio autor

As caracteristicas da instrumentacao utilizada para a coleta dos dados de vibracao estao

apresentadas no Quadro 6.
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Quadro 6 — Caracterisitcas dos equipamentos utilizados

Equipamento Marca Modelo
Acelerdmetro Briel & Kjaer 4371
Condicionador de sinais Endevco 133
Conversor analogico digital National Instruments NI usb-9162

3.6.1. Avaliagdo da frequéncia natural estacionaria

As frequéncias naturais estacionarias podem ser determinadas através do teste de
impacto. Este teste consiste em aplicar uma entrada impulsiva no sistema e ao aplicar esta
entrada sera gerado um espectro de amplitude de vibracdo em relacdo a frequéncia, através dos
picos de amplitudes no espectro tém-se as frequéncias naturais do sistema.

Este teste € realizado com o rotor parado, aplicando ao rotor um impacto utilizando um
martelo modal. O martelo modal é um martelo especifico para este tipo de teste, 0 modelo
utilizado para realizagdo do ensaio foi o 28981-1 do fabricante Endevco, na figura 15 estdo
ilustrados o martelo modal utilizado e o posicionamento do acelerébmetro no disco para

obtencdo dos resultados.

(a) Martelo Modal (b) Posicionamento do acelerometro
Fonte: Proprio autor
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A bancada experimental montada tanto com o eixo de ago SAE 1020 quanto com 0 eixo
de material composito foi excitada com a aplicacdo do impacto logo acima do acelerémetro
para avaliacdo das frequéncias naturais estacionarias. Foi utilizado ponteira de aluminio no
martelo modal, martelo este que € projetado para evitar falhas no espectro de frequéncia obtido

devido as ressonancias da estrutura do martelo.

3.6.2. Teste de partida

No teste de partida o sistema rotativo é excitado por meio de forcas internas do proprio
rotor, sinais de vibracdo sdo coletados e 0s picos presentes no espectro representam as
frequéncias naturais.

O teste de partida consiste em partir com o rotor de sua condicdo estacionaria até atingir
a rotacdo desejada, neste trabalho a rotacdo foi de 6840rpm. O acelerbmetro utilizado para
obtencg&o do sinal foi fixado no mancal do lado n&o acoplado do eixo, gerando o espectro de

amplitude em funcdo da frequéncia de rotacéo.

3.6.3. Teste de parada

O teste de parada foi realizado com os mesmos equipamentos de coleta de dados do teste
de partida. O posicionamento do acelerdmetro foi mantido o mesmo, do lado nédo acoplado do
eixo.

Nessa etapa iniciou-se o teste com rotacao de 6.840rpm e diminuiu-se gradativamente a
rotacdo até atingir o estado estacionario gerando o espectro de amplitude em funcdo da

frequéncia de rotacdo.
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4. RESULTADOS DA APLICACAO DO METODO DOS ELEMENTOS FINITOS

Neste capitulo estdo apresentados os resultados obtidos atraves das analises
computacionais utilizando o programa Ansys, aplicadas ao mancal de rolamento e ao rotor,

considerando o eixo em a¢o SAE 1020 e o eixo em composito.

4.1. ANALISE DA RIGIDEZ DO MANCAL

Para obtencéo da rigidez do mancal, foi adicionada a anélise estatica do programa Ansys
um elemento de fixacdo do tipo Fixed Support na base do mancal, representando este mancal
fixo a base da bancada experimental e foi aplicada uma forca conhecida nas dire¢bes Y e Z no
furo do mancal, furo este que fica em contato com o eixo. A forca aplicada inicialmente foi de
100N e em seguida foi aplicada uma forca de 10.000N. Apos aplicar uma for¢a 100 vezes maior
que a forca inicial a deformacéo sofrida pelo mancal também foi da ordem de 100 vezes maior

como esperado e os valores das deformacdes para as duas forcas aplicadas estdo apresentados

na Tabela 2.
Tabela 2- Valores de deformacédo no mancal
Forca Aplicada [N] Deformacéo Z [m] Deformagéo Y [m]
100 3,2705x1078 1,2549x1078
10.000 3,2797x107° 1,2794x107°

Portanto, aplicando as deformacdes obtidas com a forca aplicada de 10.000N na equacéo
(17), encontram-se as rigidezes na Tabela 3:

Tabela 3 — Valores de rigidez do mancal
Diregdo Rigidez [GN/m]

kz 3,05

Ky 7,82
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Na Figura 16 estdo ilustradas as deformagdes sofridas pelo mancal com a aplicacdo da
forga de 10.000N em cada uma das diregdes.

Figura 16 — Deformacéo do mancal
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4.2. FREQUENCIAS NATURAIS E MODOS DE VIBRAR UTILIZANDO EIXO DE
ACO SAE 1020

Através da aplicacdo do método dos elementos finitos no software Ansys, foi obtido o
Diagrama de Campbell e os modos de vibrar do rotor. Dentro da anélise Modal do software
Ansys, foi adicionado o elemento de fixacdo Remote Displacement em cada lateral do eixo
permitindo rotacao nas trés direcdes e deslocamento constante (zero) também nas trés direcoes
e habilitada a funcédo do diagrama de Campbell.

As frequéncias naturais obtidas através do MEF estdo apresentadas na Tabela 4 e o

diagrama de Campbell na Figura 17.

Tabela 4- Frequéncias naturais obtidas

Modo Frequéncia (Hz)
1 52,27
2 52,31
3 293,05
4 293,29

Figura 17 — Diagrama de Campbell utilizando eixo de ago SAE 1020
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Através do diagrama de Campbell obtido pode-se observar que a primeira velocidade
critica ocorre na interseccdo da curva da primeira frequéncia natural com a curva de rotagao do
rotor, sendo este ponto indicado por um tridngulo no diagrama e o valor desta velocidade critica
é igual ao valor da primeira frequéncia natural de 52,27Hz.

Como o rotor em estudo é um rotor modelo de Jeffcott com o disco centrado montado
sobre um eixo flexivel, no primeiro modo de vibracdo ndo se observa a ocorréncia do efeito
giroscopico, dessa forma as curvas de precessdes direta e retrograda estdo sobrepostas uma a
outra e a curva da primeira frequéncia natural forma uma reta paralela ao eixo da velocidade de
rotacéo.

Pode-se observar ainda no diagrama de Campbell que na terceira frequéncia natural a
ocorréncia do efeito giroscopico € mais evidente devido ao afastamento entre as curvas de
precessao direta e retrograda, ocasionando a presenca de uma segunda velocidade critica, na
interseccdo da curva de precessao retrograda com a curva de rotacdo, sendo esta velocidade
critica de 11.124rpm.

Na Figura 18 estdo apresentados respectivamente o primeiro, segundo, terceiro e quarto

modos de vibrar do rotor para cada valor de frequéncia natural.

Figura 18 — Modos de vibrar do rotor utilizando eixo de agco SAE 1020
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O primeiro e o segundo modo de vibrar apresentam rotacao de aproximadamente 3.140
rpm e esta rotagdo é possivel atingir na bancada experimental, j& o terceiro e quarto modo de
vibrar apresentam rotacdo de, aproximadamente, 17.560 rpm e a rotacdo maxima da bancada
experimental é de 6.950 rpm, portanto, estas duas frequéncias naturais ndo serdo identificadas
na etapa de testes em laboratorio.

Como o0s mancais sdo rigidos, os deslocamentos nos pontos de apoio do eixo s&o
praticamente nulos dessa forma ndo influenciam na dindmica do rotor, portanto, os primeiros
modos de vibrar estéo associados a flex&o do eixo.

4.3. RESPOSTA HARMONICA UTILIZANDO O EIXO DE ACO SAE 1020

A solucdo obtida da resposta harmonica do sistema esta representada pelo diagrama de
Bode conforme ilustra a Figura 19.

Figura 19 — Diagrama de Bode
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Fonte: Proprio autor

Do diagrama de Bode observa-se na lateral direita de cada grafico a ampliacdo da
variacdo da amplitude e mudanca do angulo de fase do sistema em relacéo a frequéncia natural
do sistema.

A primeira velocidade critica ocorre com o aumento da amplitude de vibracdo e

mudanca de fase em 180°, no diagrama de Bode tém-se que essa velocidade critica ocorreu na
rotacdo de 3.120rpm.
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4.4. CALCULO ANALITICO DA PRIMEIRA FREQUENCIA NATURAL UTILIZANDO
O EIXO DE ACO SAE 1020

Para se determinar de forma analitica e validar o primeiro modo de vibrar do rotor
Almeida (1987), recomenda que primeiro deve-se avaliar a rigidez do eixo. Esta rigidez do eixo
é calculada de acordo com a equagéo (19). O momento de inércia para o calculo da rigidez do
eixo € calculado através da equacao (18).

No célculo do momento de inércia é utilizado o diametro do eixo que é de 20mm,

portanto:
d*
I = e (18)

[ =785%10"°m*

Com o valor do momento de inércia obtido, com o comprimento (L) do eixo de 545 mm
e 0 moédulo de elasticidade (E) do aco SAE 1020 pode-se obter assim a rigidez do eixo através

da equacéo (19):

48EI
Keixo = TR (19)

Koivo = 465.535 N/m

Comparando as rigidezes do mancal com a do eixo obtém-se que kpancar > Keixo-
Dessa forma o conjunto do rotor em estudo é considerado flexivel montado em mancais rigidos
e o célculo da primeira frequéncia natural do rotor é feito utilizando-se a equacdo (1) ja

convertendo o valor obtido para hertz, portanto:

fo=150,9 Hz

Dessa forma o valor da primeira frequéncia natural obtida para o eixo de aco SAE 1020
éde f, = 50,9 Hz.
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4.5. FREQUENCIAS NATURAIS E MODOS DE VIBRAR UTILIZANDO O EIXO DE
COMPOSITO

Para a obtencéo do diagrama de Campbell e dos modos de vibrar do rotor utilizando o
eixo de compdsito foram utilizadas as mesmas condi¢des do eixo de ago SAE 1020. Foram
adicionados os elementos de fixagdo Remote Displacement em cada lateral do eixo permitindo
rotacdo nas trés direcdes e deslocamento constante (zero) também nas trés direcdes e habilitada
a funcdo do diagrama de Campbell.

As frequéncias naturais obtidas estdo apresentadas na Tabela 5 e o diagrama de
Campbell ilustrado na Figura 20.

Tabela 5 — Frequéncias naturais obtidas

Modo Frequéncia (Hz)
1 33,94
2 33,95
3 199,04
4 199,06

Figura 20 — Diagrama de Campbell utilizando eixo de compdsito
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Fonte: Proprio autor
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Atraveés do diagrama de Campbell a primeira velocidade critica ocorre na intersec¢do da
curva da primeira frequéncia natural com a curva de rotagéo do rotor, sendo este ponto indicado
por um triangulo no diagrama e o valor desta velocidade critica sera igual ao valor da primeira
frequéncia natural de 33,94Hz.

Assim como foi visto no diagrama de Campbell utilizando o eixo de agco SAE 1020, na
curva da primeira frequéncia natural a velocidade critica geralmente é igual a primeira
frequéncia natural devido o efeito giroscopico nao agir no sistema, porém utilizando o eixo de
material composito também nao ficou evidenciado a ocorréncia do efeito giroscopio na terceira
e quarta frequéncias naturais, pois pode-se observar através do diagrama de Campbell que a
segunda velocidade critica que ocorre na rotacdo de 11.942,4 rpm coincidindo com a frequéncia
natural.

Na Figura 21 estdo apresentados respectivamente o primeiro, segundo, terceiro e quarto

modos de vibrar do rotor para cada valor de frequéncia natural.

Figura 21 — Modos de vibrar do rotor utilizando eixo de compdsito
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O primeiro e o segundo modo de vibrar apresentam rotacdo de aproximadamente 2.040
rpm e esta rotagdo é possivel atingir na bancada experimental, j& o terceiro e quarto modo de
vibrar apresentam rotacdo de aproximadamente 12.940rpm e a rotacdo maxima da bancada
experimental é de 6.950 rpm, portanto estas duas frequéncias naturais nao serdo identificadas
na etapa de testes em laboratorio.

Assim como no eixo de aco SAE 1020 os primeiros modos de vibrar estdo associados a
flexdo do eixo pois 0s mancais sdo rigidos e os deslocamentos nos pontos de apoio do eixo séo

praticamente nulos dessa forma nédo influenciam na dinamica do rotor.

4.6. CALCULO ANALITICO DA PRIMEIRA FREQUENCIA NATURAL UTILIZANDO
O EIXO DE COMPOSITO

O calculo analitico da primeira frequéncia natural utilizando o eixo de composito € feito
de forma anéaloga ao da secédo 4.4, portanto através da equacdo (19) € calculada a rigidez do
eixo de compdsito, para o calculo da rigidez do eixo é necessario primeiro calcular o momento

de inércia através da equacéo (18), obtendo:

[ =4,6410"°m*

Com o valor do momento de inécia obtido, com o comprimento (L) do eixo de 545 mm
e 0 modulo de elasticidade (E) do matérial compdsito igual a 122,62 103 MPa. Obtém-se assim

a rigidez do eixo através da equacao (19):

48E1
keixo = —3— = 168.706 N/m

Comparando as rigidezes do mancal com a do eixo obtém-se que kpancar > Keixo-
Dessa forma o conjunto eixo-rotor em estudo é considerado flexivel montado em mancais
rigidos e o célculo da primeira frequéncia natural do rotor é feito utilizando-se a equagéo (1), a
densidade do compdsito utilizada para calcular a massa utilizada na obtencdo da frequéncia

natural € 1446,2 kg/ms3, portanto:

fn=323Hz
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Dessa forma o valor da primeira frequéncia natural obtida para o eixo de composito é
de f, = 32,3 Hz.
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5. RESULTADOS DOS ENSAIOS EXPERIMENTAIS

Na Figura 22 esta ilustrada a bancada de testes para avaliacdo experimental e obtencédo

dos resultados.

Figura 22 — Bancada experimental

Fonte: Proprio autor

A configuracdo da bancada experimental utilizada nos ensaios de laborat6rio com o eixo
de aco SAE 1020 e o eixo de compésito foi a mesma, sendo mantida também a forma de
aquisicdo dos dados. Em ambos os casos foram realizados os testes de partida e de parada e o

teste de impacto para avaliacdo das frequéncias naturais do rotor na condicdo estacionaria.

5.1. RESULTADOS EXPERIMENTAIS UTILIZANDO EIXO DE ACO SAE 1020

A seguir estdo apresentados os resultados obtidos em laboratério utilizando o eixo de
aco SAE 1020.
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5.1.1. Avaliacdo da frequéncia natural estacionaria pelo teste de impacto utilizando eixo de
aco SAE 1020

Para a realizacdo do teste de impacto utilizando o eixo de aco SAE 1020 foi feita a
medic&o com o acelerémetro fixo no disco e o rotor na condicéo estacionaria. Na Figura 23 esta
ilustrado o espectro de frequéncia obtido ap6s a aplicagdo do impacto no disco utilizando o

martelo modal.

Figura 23 — Espectro de frequéncia do eixo de ago SAE 1020 obtido no teste de impacto
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Fonte: Proprio autor

Do espectro de frequéncia obtido através do teste de impacto, tem-se a formacdo de um
unico pico de amplitude pois a energia gerada com impacto aplicado nao foi o suficiente para
excitar as demais frequéncias naturais estacionarias do sistema, desta forma obtendo apenas a

primeira frequéncia natural estacinaria do sistema sendo igual a 55Hz.
5.1.2. Teste de partida para o eixo de aco SAE 1020

No teste de partida, o rotor da bancada de testes partiu do estado estacionario até atingir

a rotacdo de 6.840 rpm, na Figura 24 esta ilustrado o espectro de frequéncia deste experimento.
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Figura 24 — Espectro de frequéncia do eixo de aco SAE 1020 obtido no teste de partida
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Fonte: Proprio autor

Através do espectro de frequéncia obtido pode-se constatar a presenca de trés picos de
amplitude de maiores destaques, sendo estes as frequéncias naturais do sistema, com os valores
encontrados de 55,6Hz, 116,0Hz e 172,5 Hz que correspondem a primeira, segunda e terceira
frequéncia natural respectivamente.

Durante a realizacdo do procedimento experimental, foi verificado o comportamento da
bancada de testes apenas na primeira frequéncia natural pois as outras duas frequéncias naturais

estdo acima da rotacdo do motor elétrico de acionamento do rotor.
5.1.3. Teste de parada para o eixo de aco SAE 1020
No teste de parada, ao contrario do teste de partida o rotor da bancada de testes partiu

da rotacdo inicial de 6.840 rpm até atingir seu estado estacionario. Na Figura 25 esta ilustrado

0 espectro de frequéncia deste experimento.
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Figura 25 — Espectro de frequéncia obtido no teste de parada do eixo de aco SAE 1020
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Fonte: Proprio autor

Através do espectro de frequéncia obtido pode-se constatar a presenca de trés picos de

amplitude de maiores destaques, sendo estas as frequéncias naturais do sistema, com os valores

encontrados de 54,0Hz, 109,9Hz e 165 Hz que correspondem a primeira, segunda e terceira

frequéncia natural respectivamente.

Durante a realizacdo do procedimento experimental, foi necessario passar de forma

rapida pela primeira frequéncia natural de 54,0Hz devido a grande dissipacdo de energia nessa

rotacdo, ja nas outras duas frequéncias obtidas no teste de parada ndo foi possivel visualizar o

comportamento da bancada experimental nesta rotacdo devido a poténcia do motor elétrico.

Na Tabela 6 estdo apresentados os valores das frequéncias naturais obtidas nos trés

testes realizados na bancada experimental com o eixo de aco SAE 1020.

Tabela 6 — Frequéncias naturais (FN) obtidas nos testes experimentais com eixo de aco SAE

1020
Teste 12 FN (Hz) 22 FN (Hz) 32 FN (Hz)
Impacto 55,0 - -
Partida 55,6 116,0 172,5
Parada 54,0 109,9 165,0
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N&o foi possivel obter a segunda e a terceira FN para o teste de impacto pois a energia
do impacto aplicada ndo foi suficiente para excitar estas frequéncias naturais com a utilizagédo

do martelo modal.

5.2. EXPERIMENTOS UTILIZANDO EIXO DE COMPOSITO

A seguir serdo apresentados os resultados obtidos em laboratdrio utilizando o eixo de

material composito.

5.2.1. Avaliacdo da frequéncia natural estacionaria pelo teste de impacto utilizando o eixo de

composito

Assim como no experimento utilizando eixo de ago SAE 1020 para a realizacdo do teste
de impacto utilizando o eixo composito também foi feita a medicdo com o acelerdmetro fixo
no disco e o rotor na condi¢do estacionaria. Na Figura 26 esté ilustrado o espectro de frequéncia

obtido apo6s a aplicacao do impacto no disco utilizando o martelo modal.

Figura 26 — Espectro de frequéncia do eixo de compdsito obtido pelo teste de impacto
JE-5-
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Fonte: Proprio autor

Do espectro de frequéncia obtido através do teste de impacto, tem-se apenas a formacao
de um unico pico de amplitude desta forma obtendo apenas a primeira frequéncia natural

estacionaria do sistema e sendo igual a 31,4Hz.
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5.2.2. Teste de partida para o eixo de composito

No teste de partida foram utilizadas as mesmas rotagdes do rotor da bancada de testes
com eixo de aco SAE 1020, partindo da condicdo estacionario até atingir a rotacdo de 6.840

rpm. Na Figura 27 estd ilustrado o espectro de frequéncia gerado neste experimento.

Figura 27 — Espectro de frequéncia do eixo de compdsito obtido no teste de partida

/
AP & .l AN \.__J

! /—-m—{ = | _/.—’ | k‘- 'ﬁ_ | | | |
80 90 100 110 120 130 140 150 160 170 180 190 200
Frequéncia (Hz)

Fonte: Proprio autor

Através do espectro de frequéncia obtido pode-se verificar a presenca de trés picos de
amplitudes de maiores destaques, sendo que destes trés picos apenas 0 primeiro e o segundo
correspondem as frequéncias naturais do sistema, com os valores encontrados de 33,8Hz e
46,9Hz.

Como o teste ocorreu até a rotacdo de 6.840rpm, as duas primeiras frequéncias naturais
do sistema foram detectadas sendo visto a dissipacao de energia na forma de vibracao ao passar
por estas duas rotacfes. O terceiro pico com frequéncia de 64Hz ndo é considerado uma
frequéncia natural do sistema pois nada se observou ao passar por esta frequéncia no teste de
laboratdrio, indicando que o pico gerado nessa frequéncia é devido a acdo de outros elementos

do sistema como por exemplo o conjunto de polias e a correia de acionamento.
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5.2.3. Teste de parada para o eixo de compdsito

No teste de parada foram utilizadas as mesmas rotacGes do rotor da bancada de testes
com a utilizacdo do eixo de ago SAE 1020, partindo da rotacao inicial de 6.840 rpm até atingir

0 estado estacionario, na Figura 28 estd ilustrado o espectro de frequéncia deste experimento.

Figura 28 — Espectro de frequéncia do eixo de compdsito obtido no teste de parada
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Fonte: Proprio autor

Através do espectro de frequéncia obtido pode-se verificar a presenca de trés picos de
amplitude de maiores destaques, assim como no teste de partida utilizando o eixo de compésito,
sendo que apenas o primeiro e o segundo correspondem as frequéncias naturais do sistema, com
os valores encontrados de 32,0Hz e 47,1Hz.

Neste experimento foi verificada a mesma ocorréncia do teste de partida, onde as duas
primeiras frequéncias naturais sdo vistas na préatica e o terceiro pico de amplitude também é
gerado devido a presenca de outros elementos do sistema e ndo é perceptivel durante a
realizacdo do experimento.

Na Tabela 7 estdo apresentados os valores das frequéncias naturais obtidas nos trés

testes realizados na bancada experimental com a utilizagao do eixo de composito.
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Tabela 7 — Frequéncias naturais obtidas nos testes experimentais com eixo de compdsito

Teste 12 FN (Hz) 22 FN (Hz)
Impacto 31,4 -
Partida 32,0 47,1
Parada 33,8 46,9

Assim como na utilizacdo do eixo de aco SAE 1020 a energia do impacto aplicada ndo
foi suficiente para excitar outras frequéncias naturais além da primeira com a utilizagdo do

martelo modal.

5.3. COMPARACAO DAS FREQUENCIAS NATURAIS OBTIDAS DE FORMA
EXPERIMENTAL

Na Tabela 8 estdo apresentados de forma comparativa os resultados obtidos nos trés

testes experimentais para o eixo de aco SAE 1020 e o eixo de compdsito.

Tabela 8 — Comparacao entre as frequéncias naturais (FN) obtidas

Teste 121Fc|)\12§g(EZS)AE 12 FN Composito (Hz) 2¢FN AC(EZS)AE 1020 22 FN Compésito (Hz)
Impacto 55,0 31,4 - -

Partida 52,8 32,0 115,0 47,1

Parada 54,0 33,8 109,9 46,9

Comparando as frequéncias obtidas para os dois eixos, temos a 12 FN do eixo de ago
SAE 1020 na ordem de 20Hz acima da 1* FN do eixo de composito, ja para a 22 FN esta
diferenca entre as FN é maior, na ordem de 65Hz.
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5.4. COMPARACAO DOS RESULTADOS DO MEF COM OS RESULTADOS
EXPERIMENTAIS

Na Tabela 9 estdo representados os valores obtidos da primeira frequéncia natural para

os eixos de aco SAE 1020 e o eixo de composito utilizando o MEF e as andlises experimentais.

Tabela 9 — Comparagdo do resultado MEF com os resultados experimentais

12 FN eixo aco SAE | 12 FN eixo compésito

Teste 1020 (Hz) (Hz)

MEF 52,3 33,9
Método Analitico 50,9 32,3
Impacto 55,0 31,4
Partida 55,6 32,0
Parada 54,0 33,8

Para o0 eixo de aco SAE 1020 a primeira frequéncia natural obtida pelo método dos
elementos finitos esta entre a frequéncia obtida pelo método analitico e os testes de laboratério,
comprovando dessa forma a eficacia no método e a importéncia de o utilizar na fase inicial de
projetos de maquinas rotativas. Fazendo um comparativo da FN analitica com a FN do MEF
esta diferenca é de 2,6%, comparando com a FN do teste de partida do rotor que foi a maior
obtida em laboratério esta diferenca é de 8,9%. J& a diferenca da FN do MEF em relacdo a FN
do teste de partida é de 5,9%.

Para o eixo de compdsito a eficadcia do método dos elementos finitos também é
comprovado quando comparado a FN encontrada por este método em relagdo as outras
frequéncias naturais obtidas. Comparando a FN analitica com a FN do MEF a diferenca é de
4,7%, comparando com a FN do do teste de parada que foi a maior FN obtida nos testes
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experimentais esta diferenca é de 4,4%. Ja a diferenca da FN do MEF em relagdo a FN do teste
de impacto é de 7,3%.
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6. CONCLUSAO

Nesta dissertacdo foi apresentado o estudo da dinamica de rotores modelo Jeffcott,
utilizando eixo de aco SAE 1020 e eixo de compdsito, sendo feito, para ambos 0s materiais dos
eixos, a modelagem do sistema rotativo em elementos finitos e foram obtidas as frequéncias
naturais, 0os modos de vibrar e o diagrama de Campbell. Calculou-se de forma analitica a
primeira frequéncia natural de cada sistema. O desenvolvimento do método dos elementos
finitos foi realizado inteiramente no software Ansys. A Metodologia de elementos finitos
aplicada & modelagem de rotores trata de uma ferramenta de extrema importancia na fase de
desenvolvimento do projeto de maquinas rotativas, pois, permite fazer analise dindmica
identificando as frequéncias naturais e as velocidades criticas de operacdo do rotor na qual
podem ocorrer grandes amplitudes de vibracao.

Utilizando ainda o software Ansys, através de analise estrutural foi obtido o
deslocamento sofrido pelo mancal ao receber uma forca conhecida e com o deslocamento
obtido, foi feito o calculo da rigidez dos mancais. Foi calculada a rigidez dos dois eixos e
comparou-se com a rigidez do mancal, concluindo que o sistema em estudo tanto com a
utilizacdo do eixo de aco SAE 1020 quanto com a utilizacdo do eixo de compdsito se trata de
eixo flexivel suportado por mancais rigidos.

Como esperado, os primeiros modos de vibrar obtidos para os diferentes materiais do
eixo utilizado na bancada experimental correspondem a flexdo do eixo devido a rigidez dos
mancais em relacdo aos dois tipos dos materiais dos eixos.

Os resultados obtidos da modelagem por elementos finitos foram validados com 0s
resultados obtidos experimentalmente utilizando bancada de testes e também com o valor
obtido analiticamente. Para o eixo de aco SAE 1020, o erro relativo do MEF em comparacgéo
ao célculo analitico € de 2,6%, ao comparar com o teste de partida, que foi o teste que apresentou
a maior FN, este valor é de 8,9%. Para o eixo de compdsito, o erro relativo do MEF em
comparacao ao célculo analitico é de 4,7%, ao comparar com o teste de impacto, o erro relativo
foi de 7,3%, porcentagem essa que representa a maior diferenca obtida entre os testes realizados

na bancada experimental.
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7.  SUGESTOES TRABALHOS FUTUROS

Estudar a influéncia da base (fundacdo) no sistema, tendo em vista que a base pode
influenciar no comportamento dindmico de rotores.

Realizar testes de laboratdrio no eixo de material compdsito para se determinar as
propriedades ndo informadas pelo fabricante para que se obtenha melhor precisdo na
modelagem por elementos mesmo o resultado ja estando muito préximo do valor teérico.

Estudar o comportamento dindmico do rotor através da andlise das Orbitas de rotacéo
nas frequéncias naturais. Estudar o amortecimento do eixo de compdsito, pois, 0 amortecimento
influencia diretamente na amplitude de vibracéo do sistema.

Alterar o motor elétrico da bancada experimental de forma a se obter outras frequéncias
naturais, principalmente para o eixo de aco SAE 1020 onde foi identificada apenas a primeira

frequéncia natural nos testes de laboratorio.
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APENDICE A — Alinhamento do eixo da bancada experimental

Alinhamento é uma condicdo na qual os eixos dos componentes de uma maquina sao
referidos a uma relacdo conhecida como, por exemplo, coincidentes, paralelos ou
perpendiculares. No alinhamento dos eixos da bancada experimental foi utilizado o relégio
comprador da marca Starrett conforme ilustrado na figura 29, seguindo os passos detalhados a

sequir.

Figura 29 — Reldgio comparador

v

Fonte: Proprio autor

e Passo 1: Fixou-se o mancal de rolamentos do lado acoplado ao motor e liberou-se o
mancal do lado ndo acoplado.

e Passo 2: Colocou-se a base do relégio comparador alinhada com a base da bancada
experimental, colocando a ponteira do relégio comparador no eixo.

e Passo 3: Zerou-se o relégio comparador e o trasferiu para o eixo préximo ao mancal
de rolamento do lado ndo acoplado.

e Passo 4: Apo6s o alinhamento do eixou fixou-se 0 mancal de rolamento.
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APENDICE B — Alinhamento do disco em relaco ao eixo

Assim como descrito no apéndice A para alinhamento dos mancais também foi
necessario deixar o disco alinhado de forma perpendicular com o eixo e tambem foi feito
utilizando relégio comparador, o alinhamento do disco em relacdo ao eixo é feito para
minimizar a ocorréncia dos efeitos giroscopicos. O alinhamento foi realizado seguindo os
passos detalhados a seguir.

Passo 1: Fixou-se o disco no eixo, apertando os parafusos de forma cruzada.
Passo 2: Colocou-se o reldgio comparador na lateral do rotor conforme figura 30 e girou-se o

eixo para vizualizar a deflexdo do relégio comparador.

Figura 30 — Alinhamento do rotor

Fonte: Proprio autor

Passo 3: Apertou-se os parafusos nos pontos de deflexdo do rel6gio comparador até deixar o

disco perpendicular em relagdo ao eixo.



