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RESUMO

Este trabalho apresenta um estudo do comportamento dindmico de rotores em balanco,
operando abaixo da primeira velocidade critica, suportados em mancais de rolamento. Um
caso particular de rotor em balanco, que consiste em um soprador industrial de forno de
reaquecimento, é selecionado para esse estudo. O rotor analisado encontra-se apoiado em
mancais de rolamento, que estdo montados em base metélica instalada em fundacdo de
concreto. Alguns aspectos relevantes do comportamento dinamico desse tipo de rotor sao
estudados utilizando-se  procedimentos analitico-experimentais e procedimentos
computacionais.

O estudo experimental € desenvolvido sobre um rotor de soprador utilizado para
alimentacdo de ar de combustdo em forno industrial, que possui rotacdo nominal de 1.800
rpm, sendo acionado por motor de poténcia de 150 cv, com capacidade de 11.300 Nm’/h,
em condi¢des de pressao manométrica de 850 mmH,0 e temperatura de 250° C. Testes de
batida (“bump tests”) e testes de vibracdo em velocidade constante sdo realizados sobre
esse rotor em diferentes condi¢des de operacdo, permitindo a obteng¢do dos espectros de
freqiiéncia e os diagramas de Bode para a resposta vibratdria do sistema rotativo.

Um procedimento computacional baseado no método de elementos finitos também ¢&
desenvolvido para a determina¢do das freqiiéncias naturais do rotor suportado em mancais
elésticos. O diagrama de Campbell € utilizado para a determinagdo das velocidades criticas
do rotor. A modelagem de elementos finitos inclui a flexibilidade do impelidor do
soprador, que possui grande influéncia na resposta dindmica do conjunto rotativo. Os
resultados obtidos mostram que os efeitos giroscopicos e a flexibilidade do impelidor
dominam a resposta do rotor do soprador na regido de velocidades proxima a primeira

velocidade critica.

Palavras-chave: Rotores em balangco, Momentos giroscopicos, Diagrama de Campbell,

Dindmica de impelidores.



1 INTRODUCAO

O rapido desenvolvimento industrial das ultimas décadas pode ser apontado
como o principal fator para o crescimento expressivo do nimero de mdaquinas rotativas
industriais nos setores metal-mecanico, petrolifero, petroquimico e de processos em geral.
As mdquinas de alta velocidade possuem altas cargas devido as forcas de inércia de seus
componentes gerando com isso potenciais problemas de vibracdo e instabilidade dos
rotores. A previsao do comportamento de rotores através de modelos mateméticos é
relativamente bem sucedida quando comparado com medi¢des experimentais.

Para a andlise adequada do comportamento dindmico de rotores, diversas
etapas sdo frequentemente empregadas. Algumas das etapas de andlise de dinamica de
rotores mais comuns estdo listadas a seguir:

- Determinagdo das velocidades criticas dos rotores;

- Estudo de modificacdes de projeto do rotor visando afastar sua velocidade de operagdo de
suas velocidades criticas;

- Determinacdo da resposta desbalanceada de rotores e calculo das massas de correcdo do
desbalanceamento;

- Selecdo adequada do sistema de suporte de rotores e andlise da influéncia dos
coeficientes dindmicos dos mancais sobre a resposta dindmica de maquinas rotativas.

Esses estudos se tornam de extrema importancia em rotores de alta velocidade,
como turbinas a gas e a vapor, compressores, ventiladores industriais, bombas, exaustores,
e outros. Diversos estudos baseados em procedimentos experimentais, analiticos e
computacionais sao utilizados com o objetivo de se analisar diversos aspectos dinamicos
relacionados a rotores de maquinas de alta velocidade.

Esses procedimentos sdo altamente utilizados nas fases iniciais do projeto e no
comissionamento de mdquinas rotativas industriais empregadas na industria petrolifera e
em plantas petroquimicas. O modelo experimental € importante na validagdo dos
procedimentos numericamente desenvolvidos, aprimorando com isso, a capacidade de
predizer os diversos fendmenos dinamicos das maquinas, bem como o desenvolvimento de

procedimento de monitoramento.



INTRODUCAO 2

Ha poucos trabalhos sobre a analise dindmica de rotores em balanco, tais como
exaustores e ventiladores, na literatura técnica. A grande maioria dos estudos efetuados
sobre rotores em balango estd baseada na utilizacdo de modelos simplificados do sistema
rotativo. A inclusdo dos efeitos giroscépicos do conjunto rotativo, da flexibilidade do
impelidor e da influéncia do sistema de suporte do eixo na andlise dindmica de méquinas
rotativas é raramente encontrada nesses estudos. Com o intuito de trazer uma contribui¢do
ao estudo de madaquinas rotativas com rotores em balanco, esse trabalho apresenta um
estudo sobre o comportamento dinamico de rotores em balanco utilizando procedimentos
computacionais e experimentais na andlise. O caso de rotores de sopradores industriais,
cujos eixos encontram-se apoiados em mancais de rolamento, € selecionado para a
realizagcdo desse estudo. O método de elementos finitos é empregado para a construcdo de
um modelo para rotores em balango incluindo os efeitos dos momentos giroscépicos do
conjunto eixo-impelidor, da elasticidade do impelidor e da rigidez do sistema de suporte do
eixo rotativo. As freqiiéncias naturais e as velocidades criticas de rotores em balanco sdao
determinadas em diversas condi¢des de operacdo. Esse trabalho também apresenta uma
avaliacdo da capacidade de predicio de modelos simplificados de rotores, que estdo
baseados na hipétese de discos rigidos, dos valores de freqiiéncias naturais. Os resultados
obtidos nesse trabalho mostram claramente a importincia do desenvolvimento de modelos
mais criteriosos para rotores em balanco, nos quais estejam contemplados os efeitos
inerciais dos momentos giroscopicos do conjunto rotativo, os efeitos da elasticidade do
disco rotativo e a contribuicdo da flexibilidade do sistema de suporte. Em cima dos
resultados da anélise efetuadas nesse trabalho, podem ser propostas alteracdes de projeto
de rotores de sopradores industriais visando garantir condi¢cdes de operacdo segura da

maquina.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA E ESCOPO DO TRABALHO

Inicialmente é apresentado um breve histérico das primeiras etapas de
desenvolvimento da Dinamica de Rotores. Em seguida, sdo apresentados alguns conceitos
fundamentais dos aspectos dindmicos de eixos rotativos em geral e dos eixos rotativos em
balanco, que consiste no escopo desse trabalho. Finalmente, apresentam-se alguns
conceitos bésicos pertinentes a modelagem de rotores utilizando-se o método de elementos

finitos.

2.1 Breve historico

No breve histérico sdo apresentados os primeiros conceitos das etapas de
desenvolvimento da Dinamica de Rotores como drea madura do conhecimento cientifico e

tecnolégico na engenharia.

2.1.1 Modelo de Rankine (ou modelo massa-mola) — 1869

Conforme apresentado por (GUNTER, 1966), Rankine foi um dos precursores
dos primeiros estudos de dindmica de rotores, que teve papel fundamental no
desenvolvimento dessa drea da engenharia. Sendo o autor do primeiro artigo publicado
sobre o assunto em 1869, Rankine desenvolveu um modelo massa mola para a predicao do
comportamento de eixos submetidos a rotacdo com massa concentrada no seu centro,

considerando os suportes rigidos e o eixo flexivel.

d ¥ Nd
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FIGURA 2.1 - Modelo de Rankine para Rotores (VANCE, 1988)
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A FIG. 2.1 mostra as varidveis do modelo de Rankine, sendo que r representa a
deflexdo do eixo devido ao desbalanceamento, k a rigidez do eixo, m a massa do disco
fixado ao eixo e w a velocidade de rotacdo do eixo.

O modelo de Rankine considera a forcga eldstica devido a rigidez do eixo como
a forca restauradora, que mantém a posicao do disco macico ao redor de sua Orbita descrita
em torno da linha de centro dos mancais. Rankine concluiu que a velocidade maxima no
qual o eixo pode descrever um movimento orbital estavel, desconsiderando as forcas de

amortecimento e as forcas de Coriolis, € definida por:

Kr=Ma'r 2.1

(2.2)

K
® =—
m

Rankine definiu a grandeza w como sendo a velocidade critica do eixo rotativo.
Segundo Rankine, nenhuma maquina desbalanceada poderia ultrapassar esta velocidade
durante seu funcionamento, pois a amplitude do movimento de precessdo do eixo se
tornaria grande o suficiente para o sistema entrar em colapso. Essas conclusdes foram
contestadas experimentalmente em 1885 por De Laval, que demonstrou ser possivel
ultrapassar a velocidade critica estimada por Rankine e que as amplitudes de vibragdes
eram elevadas apenas na velocidade critica. A importancia do trabalho de Rankine nao foi
exatamente pela sua descoberta, que na verdade foi contraditéria, mas sim por ter sido a

base tedrica para alavancar todo o desenvolvimento da época.

2.1.2 O modelo de Dunkerley — 1894

Conforme apresentado por (GUNTER, 1966), Dunkerley, em 1894, analisou
um rotor com apoios simples rigidos € como um corpo eldstico e mostrou que o problema
de precessdao poderia ser substituido por um problema de vibragdo lateral de vigas, como

mostrado na FIG. 2.2.
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D
>

FIGURA 2.2 - Modelo de Viga bi apoiada para Eixos Rotativos de Dunkerley

Além disso, usando o modelo de viga com carregamento central, obteve a

equacao diferencial parcial associada ao movimento lateral de vigas eldsticas:

9y _
ox*

%y
A —— 2.3
P 3 (2.3)

EI
onde EI € arigidez a flexdo, p € massa especifica e A € a drea da secdo transversal da viga
(RAO, 1990). A solugdo da equagdo diferencial parcial com coeficientes constantes, dada
pela EQ. (2.3), permite obter as freqiiéncias naturais de vibracdo de flexao da viga eldstica
do modelo de Dunkerley. Essas freqiiéncias naturais foram definidas como sendo as
velocidades criticas do eixo rotativo.

Dunkerley contribuiu para o entendimento da resposta dindmica de rotores
analisando o porqué que algumas unidades prosperaram operacionalmente enquanto outras
de projeto semelhante falhariam. Chegou a conclusao que ocorriam vibragdes com grandes
amplitudes transmitindo grandes forcas aos suportes e deflexdes excessivas no rotor,
causando falhas por fadiga e falhas nos selos de contengdo dos lubrificantes nos mancais,
causando o vazamento e posteriormente falhas nos mancais por falta de lubrificacao.

Com essas descobertas, ele postulou que o rotor que tivesse qualquer
desbalanceamento, as freqii€ncias naturais seriam excitadas, causando altas amplitudes
vibracionais. Com o resultado da investigacdo, os fabricantes de rotores tentaram construir
rotores suficientemente rigidos para atender a necessidade operacional, evitando-se assim
que a velocidade de operagdo pudesse atingir a primeira freqii€éncia natural da vibrag¢do
lateral da viga elastica.

A conseqiiéncia pratica do trabalho de Dunkerley foi a proposta de construgao
de rotores mais pesados e didmetros de eixos maiores, além da necessidade do aumento da
precisao de balanceamento.

Os resultados do trabalho de Dunkerley também foram contrarios as evidéncias
experimentais de De Laval em 1895, que mostrou ser possivel a operacdo de maquinas

rotativas acima da primeira velocidade critica.
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2.1.3 O rotor de De Laval - 1895

O modelo apresentado por De Laval, considerado um dos mais simples, € o
chamado rotor de De Laval. O rotor de De Laval consiste de um eixo longo e flexivel, com
apoios rigidos, girando a uma velocidade angular w, tendo na metade de seu comprimento
um disco de massa m e momento polar de inércia J com relagdo ao eixo de rotagcdo. Devido
ao desbalanceamento, o centro de massa ndo coincide com o seu centro geométrico O,
estando no ponto G a uma distancia e do ponto O do disco. Se x e y sdo as coordenadas do
centro do disco O, as coordenadas do centro de massa serdo (x + e coswt) e (y + e senwt),
respectivamente, se o tempo for medido quando OG estiver na posi¢do horizontal e tendo

w como a velocidade angular de rotag¢ao do disco, conforme FIG 2.3a.

FIGURA 2.3 - Dinamica de um rotor em um eixo flexivel (VINAUD, 2005)

Com o eixo flexivel (com uma constante de mola lateral k), o disco € capaz de
movimento perpendicular ao seu eixo nas direcdes horizontal e vertical x e y, FIG (2.3b),
mas também de rotagdes nos trés eixos, como mostrado na FIG. (2.1c). A rotacdo ao redor
de z € o movimento em regime permanente.

Considerando que o disco se move apenas ao redor de z e em x e y, o disco se

mantém paralelo a si mesmo e perpendicular ao eixo z.
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2.1.4 O modelo de Jeffcott — 1919

Conforme apresentado por (GUNTER, 1966), o pesquisador em dindmica de
rotores Jeffcott deu uma importante contribui¢do para o desenvolvimento da dindmica de
rotores, em 1919. Ele prop6s um modelo de sistema rotativo composto por um eixo
elastico e um disco rigido desbalanceado, suportado em dois apoios rigidos. O
amortecimento foi introduzido no modelo considerando-se o arrasto aerodinamico sobre o
disco. Pelo modelo de Jeffcott, tornou-se possivel explicar a precessdo do eixo em torno da
linha de centro dos mancais. A FIG 2.4 mostra uma vista lateral esquemaética do modelo de

Jeffcott, onde C € o centro geométrico do disco e M € o centro de massa.

FIGURA 2.4 - Modelo de Jeffcott para rotor (VANCE, 1988)

O modelo apresentado por Jeffcott em 1919 foi um dos primeiros estudos
analiticos de vibragdes em rotores, demonstrando ser possivel a operacdo estdvel de

maquinas acima da primeira velocidade critica.

2.2 Conceitos fundamentais

z

A introducdo de alguns conceitos basicos € realizada visando uma melhor

compreensdo de alguns aspectos da dinamica de eixos rotativos.
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2.2.1 Movimento orbital sincrono e ndo-sincrono

O movimento orbital sincrono ou giro sincrono € o movimento realizado
normalmente por um rotor desbalanceado e sincronizado com o movimento de rotacdo do
eixo. No entanto, nem todos os giros s@o sincronos. Os problemas mais destrutivos
encontrados em dindmica de rotores sdo 0s movimentos orbitais ndo sincronos.

Na FIG. 2.5 € mostrado o giro do rotor a partir da vista de uma de suas

extremidades. O elemento hachurado representa uma massa desbalanceadora.

Na FIG. 2.5a, a taxa de variacdo do angulo ¢ (¢) ¢ a velocidade de giro. O

angulo S permanece constante, portanto, a velocidade do giro e a velocidade de rotacdo do

eixo (w) sdo as mesmas (giro sincrono).

Na FIG. 2.5b, a taxa de variacdo do angulo 8 () é a velocidade de rotacio do
rotor, relativa ao vetor velocidade de giro V. Entdo a velocidade do eixo é a soma de ,B e

¢ . Neste caso, a velocidade de giro ¢ e a velocidade do rotor @ ndo sdo as mesmas (giro

ndo sincrono).

}..q

i)
¥ P- .
\ﬁ V\ ¢
¢

o x

eixo disco
(a) (b)

FIGURA 2.5 — a) Movimento Orbital Sincrono. b) Movimento Orbital Nao-Sincrono (VANCE, 1988).

Na FIG 2.6, ¢ apresentado um exemplo tri-dimensional (3D) de giro sincrono
com uma volta completa do movimento orbital de um rotor bi-apoiado com uma massa

desbalanceadora.
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60706¢,

FIGURA 2.6 — Movimento orbital sincrono de um rotor

Uma das fontes mais uteis para diagndstico de problemas na dinamica de
rotores € o espectro de freqiiéncias. O desbalanceamento € uma das causas mais comuns
para o aparecimento de vibracdes orbitais sincronas de grande amplitude em rotores. De
maneira menos comum, t€m-se também as velocidades orbitais ndo-sincronas, que podem
representar problemas graves na operacdo de mdquinas rotativas. Grandes amplitudes de
vibracdo subsincrona podem representar fontes de instabilidade dindmica em rotores de

alta velocidade.

2.2.2 Equacdes do movimento para o rotor de Jeffcott

A FIG. 2.7 mostra as variaveis do modelo de Jeffcott, tanto em um sistema de
coordenadas polares, quanto em coordenadas cartesianas. E importante observar que o
rotor modelado por Jeffcott pode ter trés movimentos independentes, sendo dois de
translacdo e um de rotacdo. Porém, ao considerar-se a rotacdo constante, chega-se a um

sistema com apenas dois graus de liberdade.

XX, X

FIGURA 2.7 — Parametros do Modelo do Rotor de Jeffcott (VANCE, 1988)
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O centro de massa do disco desbalanceado € indicado pelo ponto M. O ponto G
estd localizado no centro geométrico do disco. A distancia entre o centro geométrico € o
centro de massa € definida como e. A deflexdo do eixo devido a cargas dinamicas é r. O
eixo possui rigidez k, a massa do disco é M e o amortecimento C considerado é gerado pelo
arrasto do disco sobre o meio no qual ele estd imerso, no caso o ar. Jeffcott ndo considerou
o amortecimento devido ao suporte, mas, sabendo que o sistema continha alguma forma de
amortecimento, incluiu no seu modelo o amortecimento viscoso do meio externo.

A solucao permanente das EQ. (2.4) e (2.5) pode ser dada por:

r= - - (2.4)

(2.5)

As varidveis r,; (amplitude de 6rbita) e f; (angulo de fase) sdo solucdes das
equagdes diferencias e as suas variacdes com a rota¢do e com 0 amortecimento.

A FIG 2.8 mostra que a amplitude do movimento orbital aumenta a medida que
se aproxima de uma velocidade critica e diminui depois da passagem por essa. Apds essa
passagem, a amplitude se aproxima do valor da amplitude da excentricidade de massa u. E
importante observar que na velocidade critica, o parametro fundamental de influéncia na
amplitude do movimento é o amortecimento (a amplitude diminui com o aumento do
amortecimento). E apresentada também uma importante defini¢do para velocidade orbital
critica, como sendo aquela velocidade na qual a amplitude do movimento devido a resposta
ao desbalanceamento é maxima.

Um importante fendmeno pode ser observado, denominado “inversdo da
velocidade critica”, na curva do angulo de fase. Para velocidades inferiores a velocidade
critica, o vetor desbalanceamento estd do lado de fora da orbita descrita pelo centro
geométrico do disco. No momento em que o eixo passa pela velocidade critica, o vetor que

liga o centro geométrico e o centro de massa € tangente a Orbita, fazendo dessa forma com
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que a amplitude de vibragdo orbital aumente. Elevando-se a velocidade, o vetor
desbalanceamento fica a 180 graus de sua posicao original, fazendo com que o movimento
tenha sua amplitude reduzida. A massa domina a resposta em velocidades acima da

velocidade critica.

i

Menor Amortecimento

Desbalancesmento

Maior Amortecimento

Amplitude do Movimento Orbital 7
=]

S
F Velocidade do eixo
m
(a)
L == e e e
Menor Amortecimento
. MMaior Amortecittento
=
g
= o
'ﬁ Rotagio do Eixe £2F
1] -

(&)

Figura 2.8 - Resposta ao desbalanceamento do rotor de Jeffcot (VANCE, 1988)

O aumento exagerado da amplitude do movimento orbital é extremamente
indesejavel. Trés procedimentos podem minimizar esse problema (VANCE, 1988). Sao
eles:

1) Balancear o rotor;
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2) Mudar a velocidade da mdquina de maneira a fazé-la operar longe da velocidade critica;

3) Adicionar amortecimento ao sistema rotor-mancal.

2.2.3 Sistemas de suportes flexiveis

O sistema de suporte de qualquer turbomdquina real € necessariamente
flexivel, pois todo material tem elasticidade. Além disso, é desejavel para maquinas
rotativas que o suporte seja mais flexivel que o rotor pelos dois motivos:

— Baixa rigidez reduz as cargas dinamicas transmitidas dos mancais para partes nao
rotativas da estrutura, prolongando a vida do equipamento e minimizando a
vibracdo da estrutura.

— A baixa rigidez dos suportes permite que o amortecimento em mancais
hidrodindmicos ou amortecedores operem mais efetivamente, atenuando a
amplitude do movimento orbital do rotor ao passar pela velocidade critica.

O efeito da flexibilidade do sistema de suporte em relacdo a rigidez do eixo
pode ser observado da FIG. 2.9, que mostra os modos de vibracdo do eixo para diferentes

valores de rigidez do sistema de suporte.

Suportes Suportes Suportes
Infinitamente Moderadamente Rigidos
. Flexiveis Flexiveis
Primeiro modo
devibragio o} — —¢ {'f———\;)— g
orhital -t e = e -

Segundo modo . -
de vibragao r— - - 2 — T )

orhital

Terceiro modo — .
de vibragéo M— M— — R —

orhital

GQuarto modo

doviragio xTH DG DD —OSDO—
-y - At -

orhital

FIGURA 2.9 - Influéncia da Rigidez do suporte nos modos de vibragdo (STERNLICHT & LEWIS,1968)

Na primeira coluna dessa tabela, pode-se observar que os dois primeiros modos

de vibracdo para suportes infinitamente flexiveis apresentam deformagdo apenas nos
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mancais, sendo que o eixo mantém sua forma indeformada. Na segunda coluna, pode-se
observar que os modos de vibracdo para suportes moderadamente flexiveis apresentam
deformacdo no eixo e também nos mancais. Na terceira coluna, para suportes rigidos,
pode-se observar que os modos de vibragdo apresentam deformacao apenas no eixo.

A freqiiéncia natural de um sistema estd diretamente ligada a rigidez. A FIG.
2.10 mostra como essas freqiiéncias variam com o coeficiente de rigidez dos suportes, ou
seja, apresenta as curvas das freqiiéncias naturais de um eixo rotativo bi-apoiado em

func¢do do valor da rigidez dos suportes.

1=

' 42 Freq. Hatural 16,0
£ 10 — 9,0
E 3! f._

= 4,0
= 22 L

2 10 o 1,0
E / L

=

o

=

=1 pace]

g ..--""""'f

bl

10° 103 10* 10* 10"

RIGIDEZ DOS SUPORTES K - LBAH

FIGURA 2.10 — Curvas de frequéncia natural pela rigidez dos suportes (STERNLICHT e LEWIS,1968)

2.2.4 Efeito giroscopico sobre eixos rotativos de rotor em balanco

Um rotor com movimento rotativo pode possuir um momento giroscopico,
especialmente quando o disco € localizado num eixo em balango ele ndo vibrard em seu
proprio plano, acoplando desta forma deflexdo e inclinag@o para criar um problema de dois
graus de liberdade. Isso ocorre do fato de que as forcas centrifugas de vérias particulas do
disco ndo estarem num mesmo plano. Devido a mudanca de orientacdo, exige a aplicacao
de momentos considerdveis em altas velocidades quando se trata de um rotor que possui
um momento de inércia substancial sobre seu didmetro € um movimento de corpo rigido.

[lustrando este efeito com um rotor em balanco, conforme FIG. 2.11.
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FIGURA 2.11 — Efeito Giroscépico de um Rotor em Balanco (THOMSON, 1972)

2.2.5 Efeitos giroscopicos sobre as velocidades criticas

A mudanga de orientacio de um eixo exige a aplicacio de momentos
considerdveis em altas velocidades quando se trata de um rotor que possui um momento de
inércia substancial sobre seu didmetro e um movimento de corpo rigido. Tal momento
provoca a mudanca das velocidades criticas de rotores de alta velocidade adicionando-lhes
funcdes da velocidade de rotacio e gerando novas fungdes. E conhecido da dindmica que a
posicao do disco pode ser definida pelas coordenadas do seu centro de massa e trés angulos

@, x e ¥, chamados de angulos de Euler conforme FIG. 2.12.



REVISAO BIBLIOGRAFICA E ESCOPO DO TRABALHO 15

FIGURA 2.12 — Angulos de Euler (VINAUD, 2005)

Pode-se descrever a orientacdo do disco em func¢do das inclinacdes vertical e
horizontal do seu eixo de rotacdo, e ¢; ou seja, os angulos &e ¢ nos planos (y; 2) e (x; z)
respectivamente, conforme FIG. 2.13. E conhecido da cinemética que rotacdes finitas néo
podem ser somadas, ou seja, ndo sdo comutativas, assim, elas nao obedece a lei vetorial da
adicdo. Entretanto, rotacdes infinitesimais sdo comutativas e podem ser adicionadas como
vetores. Considerando apenas pequenos deslocamentos, os angulos & e ¢ podem ser
considerados como infinitesimais. Uma conseqiiéncia disto € que a ordem de aplicacdo das
rotacdes € e ¢ ndo tem efeito na posicdo final. Assim, considera-se o sistema de
coordenadas (x”; y”; z”) fixado ao disco, mas ndo girando com este, e orientado de acordo

com o eixo principal de inércia do disco.
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— [ - r
A=x"=x

FIGURA 2.13 — Coordenadas para Movimento do Rotor (VINAUD, 2005)

E considerado também um sistema de coordenadas inerciais (X; Y; Z). Fazendo
com que os dois sistemas de coordenadas coincidam inicialmente e depois girando o
sistema (x”, y”, z”) sobre o eixo z” de um angulo ¢ para uma nova posi¢ao (x’; y’; z°).
Entdo girando-o de um angulo € sobre o eixo y’ para a posi¢cdo final (x; y; z). Se os
angulos 8 e ¢ mudam com o tempo, o disco terd além da sua velocidade angular de
rotacdo Q sobre o eixo z, velocidades angulares & e ¢ sobre os eixos Y e Z,
respectivamente.

O sistema de coordenadas (x, y, z) € feito coincidir com os eixos principais de
inércia do disco, mas ndo gira sobre o eixo z. Assim, o disco gira referente ao seu sistema
de coordenadas com velocidade angular w sobre o eixo z, chamado spin. Entdo, pela

equagdo de equilibrio derivada da quantidade de movimento angular, tem-se:

Mg :(HG)X,Y,Z +wxH, (2.6)
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onde Mg € a soma dos vetores de momento sobre o centro de massa G, Hg € o vetor
momento referente ao sistema de coordenadas (X’; Y’; Z’) sobre G de orientacdo fixa e

sempre paralelo a (X; Y; Z), e (H,),,, ¢ taxa de mudanca do vetor momento angular
referente ao sistema de coordenadas movel (x; y; z). Se J,, J, e J; sdo os momentos de
inércia principais do disco, J € o tensor diagonal de inércia = diag[J/.J,J;], H; =JQ,
(Hg)yy, =J&, @ é a velocidade angular instanténea do disco e Q é o vetor constante da

velocidade angular do disco. O desenvolvimento das equacdes de equilibrio pode ser
encontrado em (VINAUD, 2005).
Para a obtencdo da equacdo do sistema, considera-se um eixo em balango

conforme FIG. 2.14, que possui em sua extremidade um disco delgado de massa m e raio r.

FIGURA 2.14 — Efeitos Giroscépicos de um Rotor em Balango (VINAUD, 2005)

A equacio da fregiiéncia, para x = x,e”" é:

—mp® +64 0 -3AL 0
0 —mp® +64 0 3AL
a s g , =0 2.7)
—-3AL 0 —Jp~ +2AL J ,Qip
0 3AL —-J,Qip  —Jp’+2AL

onde A=2EI/L®=2k/3; k=3EI/L’ é a constante de mola na extremidade em balanco.
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As solucdes para esta equacdo sdo as freqii€ncias naturais para a velocidade de
rotacdo. Quando a velocidade de rotacdo é aumentada, esta pode coincidir em algum ponto
com uma das freqii€ncias naturais do sistema. Esta velocidade ¢ chamada de velocidade
critica. Se um grafico for construido com as freqii€ncias obtidas com a EQ. (2.7) contra a
velocidade de rotacdo Q e também com a linha reta p = ) , os pontos nos quais as linhas
coincidem fornecem as velocidades criticas mostradas no grafico de Campbell, FIG. 2.8.

Para calculé-las, deve-se introduzir na EQ. (2.8), p = Q = @. e assim, obtém-se:

—ma’ +61 0 -3AL 0
0 —ma’ +61 0 3AL o 2.8)
—3AL 0 —Jw’ +2AL° iJ @’ '
0 3AL —il @}  —Jo] +2A

As raizes @, para esta equacao sdo as velocidades criticas.

P

"Hp:_Q

FIGURA 2.15 - Diagrama de Campbell e velocidades criticas

2.2.6 Elementos finitos na modelagem de rotores

O método de elementos finitos € atualmente bastante difundido na modelagem

de rotores flexiveis. Um dos primeiros trabalhos desenvolvidos utilizando o método de
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elementos finitos para rotores flexiveis foi apresentado por (RAHL e BOOKER, 1972),
com elemento baseado na teoria de vigas de Euler-Bernoulli.

Apresentado por (ZORZI e NELSON, 1977), simulacGes por elementos finitos
para sistemas rotativos utilizando elemento de viga de Rayleigh, considerando os efeitos de
amortecimento interno e histerético do eixo. Destacam-se as vantagens no modelamento de
sistemas com geometrias complexas.

Apresentado por (GMUR e RODRIGUES, 1991), modelagem de rotores pelo
método de elementos finitos considerando efeitos de inércia translacional e giratoria,
momentos giroscopicos e excentricidade de massa. A rigidez, o amortecimento interno e
histerético e a forca cortante sdo limitados apenas ao eixo.

A grande maioria dos trabalhos desenvolvidos na andlise dinAmica de rotores,
utilizando-se o método de elementos finitos (NELSON, 1980; NELSON ¢ McVAUGH,
1976; OZGUVEN e OZKAN, 1984; CHILDS e GRAVISS, 1982; ROUCH e KAO, 1980),
considera os efeitos eldsticos e inerciais do eixo rotativo, desconsiderando as propriedades

elésticas dos discos rotativos acoplados ao eixo.

2.3 Escopo do trabalho

N

Com o intuito de trazer subsidios a compreensdo dos fendmenos dindmicos
associados a rotores em balanco, tais como ventiladores e exaustores industriais, esse
trabalho apresenta um estudo do comportamento dindmico do sistema rotativo de um
ventilador industrial utilizando o método de elementos finitos. O modelo de rotor inclui o
eixo rotativo com disco acoplado, que representa o impelidor da turboméquina, os mancais
de rolamentos e a base metdlica de todo o conjunto. Procedimentos analiticos,
computacionais e procedimentos experimentais sdo empregados para avaliar a resposta de
rotores em balangco por meio da determinagdo de suas freqii€ncias naturais em diversas
condi¢des de operacdo. A predi¢cdo dos modos de vibracdo e das freqii€ncias naturais do
rotor considera as propriedades elasticas e inerciais do impelidor e a elasticidade do
sistema de suporte, composto pelos mancais e pela base. Todas as formas de
amortecimento ndo sdo consideradas nesse estudo

O rotor em balanco encontra-se apoiado em sistema de suporte composto por
dois mancais de rolamento sobre uma base metdlica. As propriedades elésticas desse

sistema sdo estimadas computacionalmente utilizando-se um pacote comercial de
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elementos finitos. A velocidade de rotacdo do sistema estd um pouco abaixo da primeira
velocidade critica do rotor.

Na andlise da resposta dindmica do rotor em balanco por meio de
procedimentos analiticos, o eixo do sistema € modelado como viga, que possui
propriedades eldsticas e inerciais uniformemente distribuidas, e o impelidor é considerado
um disco rigido. O sistema de suporte do conjunto rotativo € considerado rigido. Os
momentos giroscopicos do impelidor estio incluidos nessa etapa do estudo.

O procedimento de elementos finitos para obtengdo das freqiiéncias naturais €
desenvolvido de acordo com o modelo tridimensional do conjunto, com as caracteristicas
construtivas nas condi¢des operacionais. A flexibilidade estimada do sistema de suporte,
composto pelos mancais e pela base, € incluida na modelagem de elementos finitos. O
modelo de elementos finitos leva em consideracdo as propriedades elasticas do impelidor e
as interacOes existentes entre os componentes acoplados do conjunto. Os efeitos
giroscopicos do conjunto rotativo estdo contemplados nessa andlise computacional.
Diagramas de Campbell sdo obtidos a partir das predi¢des de elementos finitos permitindo
estimar as velocidades criticas do sistema.

A determinacdo experimental das freqiiéncias naturais do rotor em balanco é
efetuada por meio de testes de batida (bump tests) e testes de vibracao em velocidade
constante. A realizacdo dos testes de vibracdo na faixa de velocidade de operacdo € de
fundamental importancia para a avaliacdo da influéncia dos efeitos giroscOpicos sobre as
freqiiéncias naturais do conjunto. Os diagramas de Bode s@o obtidos a partir dos resultados
experimentais da resposta vibratéria do rotor em diversas condi¢des de velocidade.

A descri¢do de todos os procedimentos utilizados no desenvolvimento desse
estudo esta apresentada no capitulo 3 da dissertacdo. O Capitulo 4 apresenta os resultados
obtidos nesse trabalho e andlise desses resultados. As conclusdes e recomendacdes estao

contidas no capitulo 5.
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3 METODOLOGIA

Esse capitulo descreve os procedimentos computacionais € experimentais
utilizados no desenvolvimento do estudo sobre o comportamento dindmico de rotores em
balango. O procedimento computacional pode ser dividido em duas etapas — 1. modelagem
geométrica do sistema rotativo e dos mancais; 2. andlise de freqii€ncias naturais utilizando
pacote computacional de elementos finitos. Um exemplo de rotor de soprador industrial é

selecionado para a andlise dindmica de rotores em balango.

3.1 Dados técnicos do soprador

O soprador selecionado para esse estudo € acionado por um motor de 150 HP
de poténcia com rotagdo de 1780 RPM, com capacidade de sopro de 13000 Nm?/h, pressao
de 850 mmH,O0 e temperatura de 250°C. O sistema de transmissdo de poténcia motor/rotor

pode ser direto, por acoplamento eldstico flexivel, FIG. 3.1-a, ou por correias, FIG. 3.1-b.

(@) (b)

FIGURA 3.1 — a) Rotor com Acionamento Direto, b) Rotor com Acionamento por Correias

O rotor possui a configuracdo em balango conforme FIG. 3.2, apoiado por dois
mancais de rolamento autocompensadores de rolos, montados com bucha conica e
lubrificados a graxa. O rolamento do lado do acionamento € fixo axialmente por dois anéis

de bloqueio.
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FIGURA 3.2 — Configuracio do Rotor (Acionamento Direto e por Correias)

O eixo € fabricado de aco SAE 1045, possui massa de 33 kg e as dimensdes de

80 mm de diametro e 895 mm de comprimento, conforme FIG. 3.3.

FIGURA 3.3 — Modelagem Sélida do Eixo do Rotor'

O flange com massa de 22,1 kg, didmetro externo de 410 mm e comprimento de 115 mm

ao centro, conforme FIG. 3.4. E fabricado com aco ASTM A-515.

FIGURA 3.4 — Modelagem Sélida do Flange de Acoplagem

" O programa Inventor© é utilizado para a modelagem geométrica dos componentes do rotor nesse trabalho.
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O disco impelidor possui massa de 394,5 kg, didmetro de 1798 mm e

comprimento de 114 mm, fabricado em aco ASTM A-515 conforme FIG. 3.5.

FIGURA 3.5 — Modelagem Sélida do Disco Impelidor

A base metdlica com altura de 475 mm, construida em aco ASTM A-36, com
espacamento de 450 mm entre os dois mancais, conforme FIG. 3.6. A base metdlica é

montada numa base de concreto.

FIGURA 3.6 — Modelagem Sélida da Base Metlica
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A FIG. 3.7 mostra a montagem do conjunto do conjunto girante nos mancais.

Flange de acoplagetn

Impeldor

Ilancais

Folia

Eio

Basze Metihca

\

Base de Concreto

FIGURA 3.7 — Modelagem Sélida do Conjunto Montado

O rotor selecionado possui histérico operacional de problemas de vibragdo
excessiva. A FIG. 3.8 mostra a curva da resposta vibratéria dos dois mancais ao longo do
tempo. No eixo das ordenadas mostra-se o valor medido de amplitude de velocidade do

sinal de vibracdo e, no eixo das abscissas, indica-se o nimero de dias de operagao.

. SO0PRADOR DO FORND
GRAFICO DE TEMDEMCIA DE WALOR GLOBAL

)
-1

()
B

)
-

o =hdshC AL LADD ROTOR

15 |

12 ]

Amplitude de velocidade (mm,/s)

|0 = WSMC AL LADD POLLA,

0 . . , | Data: 05-12-06
0 400 200 1200 ! 1600 Hora: 15:31:34
Dias: 21-12-02 a 05-12-06 Amp2: 24,33

FIGURA 3.8 — Tendéncia dos Niveis de Vibragcdo
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No gréfico de tendéncia € recomenddvel que os valores do nivel de vibragao
dos mancais seja inferior a 6 mm/s.

O espectro de freqiiéncia do soprador em estudo apresenta alto valor de
amplitude na freqiiéncia de operacdo e amplitudes considerdveis nos miultiplos da
freqiiéncia de rotacdo, o que indica problemas associados ao desbalanceamento de massa.
A FIG. 3.9 mostra o resultado de uma medi¢cao do espectro de freqiiéncia do soprador em
estudo, tendo na abscissa a freqiiéncia em RPM e na ordenada a amplitude da vibracdo em
mm/s. No resultado global de 14,06 mm/s do valor da vibragdo, aparece o valor de 11,15

mm/s que ocorre na freqiiéncia de 1793,5 RPM, igual a velocidade de operacao do rotor.

SOPRADOR DO FORMNO
MANCAL LADO DO ROTOR
Referéncia aspectro

Freqiiéncia = 1793,5 RPM 04-[LI-0G 10745 45
Amplitude = 11,15 mm/s GLOBAL = 14.08 4-D

o PE = 1405
12 ] | CARGA = 1000
RPM = 1794, [29.35 Hz)

15
|

Amplitude de velocidade (mm,'s)

] ! L T e T N o' B e S o S Y N PO o S =P S vt PO -

Fraq:  imsn
0 fintuni 20000 o Bingini 400ni Singini e
Freqiiéncia (RFPM) Spad: 1115

FIGURA 3.9 — Espectro de Freqiiéncia do Mancal préximo do Rotor
3.2 Procedimentos de analise de rotores em balanco

Para esse estudo, as freqii€éncias naturais do rotor sdo obtidas pelo método
computacional de elementos finitos?, pelo procedimento analitico e pelos procedimentos

experimentais.

* As predicdes de freqiiéncias naturais por elementos finitos sdo realizadas utilizando-se o pacote
computacional ANSYS Workbench 90©.
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Para obtencdo das freqii€éncias naturais pelo método de elementos finitos €
necessaria a modelagem sélida e a montagem dos componentes mecanicos do sistema,
composto pelo eixo, flange, impelidor e mancais. Na seqiiéncia, realiza-se a sele¢do das
propriedades dos materiais, a definicdo da malha, aplica¢do do carregamento, defini¢do das

condi¢des de contorno e definicdo do tipo de anélise.

3.2.1 Método de elementos finitos

Para modelagem dos componentes mecanicos do sistema utilizando-se o
método de elementos finitos, necessita-se estimar a rigidez do sistema de suporte e estimar

as propriedades dos materiais de cada componente.

3.2.1.1 Estimativa experimental da flexibilidade do sistema de suporte

Uma tentativa mal sucedida de estimacdo da rigidez do sistema de suporte €
efetuada com relégios comparadores para a medi¢do dos deslocamentos verticais dos
mancais, com e sem carga. Os rel6gios comparadores ndo permitem grande precisdo de
medi¢do e esse procedimento experimental € descartado na andlise. O fundo de escala

desses instrumentos € de 0,01 mm.

3.2.1.2 Predi¢do da rigidez do sistema de suporte pelo método de elementos finitos

Para predicdo da rigidez do sistema de suporte pelo método de elementos

finitos, € necessdria a modelagem sélida de todo o conjunto em sélido tridimensional

conforme FIG. 3.10.

FIGURA 3.10 — Modelagem do Conjunto
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Estimam-se os parametros do sistema para andlise de deslocamento linear pelo

método computacional de elementos finitos conforme TAB. 3.1.

TABELA 3.1

Parametros do Sistema para Andlise de Deformacdo nos Apoios

Para obter-se a deformacdo linear pelo o procedimento computacional de

elementos finitos, fixa-se a base metdlica, aplica-se a forca gravitacional na direcdo y e

Denominagdo Parametros
Coeficiente de Poisson 0,3
Massa especifica 7850 kg/m’

Moddulo de elasticidade

2,00 x 10" Pa

Tipo de malha Padrao
Numero de nos 132261
Numero de elementos 70574

calcula-se a deformacao na direcdo vertical y, conforme FIG. 3.11.

Project
= (& Model

o 4B Mesh

= '/@ Environment

ﬂ* Standard Earth Gravity
: ./’3” Fixed Suppaort

=] Solution

H & Directional Deformation

Details of "Mesh”

=

Defaults

Global Contral ‘ Basic

Relevance ‘ 0

Statistics

Modes 132261

Elements 70574

FIGURA 3.11 — Defini¢do da Malha e Condi¢des de Contorno

A FIG. 3.11 mostra uma etapa da andlise de deformacao linear nos apoios pelo
método computacional de elementos finitos. Os valores obtidos para os deslocamentos nos
apoios, na direcao y, sdo 5,07 x 107 m no mancal do lado da polia e -3,70 x 10° m no

mancal do lado do impelidor.
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FIGURA 3.12 — Deslocamento Linear nos Apoios do Conjunto na diregdo y
3.2.1.3 Modelagem dos componentes mecanicos do sistema rotativo

Para modelagem do sistema rotativo, necessita-se modelar os apoios em forma
de cunha tridimensional de acordo com a deformacao obtida na andlise, como mostrado na
FIG. 3.13. Essas cunhas, que possuem forma tridimensional, equivalem aos apoios simples
utilizados nos textos basicos de Resisténcia dos Materiais. Entretanto, as cunhas sio

posicionadas nas dire¢des vertical e horizontal para impedir o deslocamento do eixo nessas

direcdes.

FIGURA 3.13 — Modelagem do Sistema indicando as Cunhas representativas dos Mancais no Eixo
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Para obter-se a deformacdo equivalente a deformagdo obtida na anélise
computacional da base/mancais, os apoios sdo modelados como cunhas. A interface de
contato da cunha com a superficie do eixo € construida na forma de arco circular, com
angulo definido por processo de tentativa e erro.

Estimam-se os parametros do rotor para andlise de deformacdo vertical nos

apoios pelo método computacional de elementos finitos conforme TAB. 3.2.

TABELA 3.2

Pardmetros do Rotor para Andlise de Deformagio nos Apoios

Denominagao Parametros
Coeficiente de Poisson 0,3
Massa especifica 7850 kg/m’

Moddulo de elasticidade

2,00 x 10" Pa

Tipo de malha Padrao
Numero de nds 80187
Numero de elementos 43162

A modelagem considerada ideal, conforme FIG. 3.14, € obtida com a largura

da base do triangulo igual a 20 mm, altura igual a 3 mm e angulo de arco de 4,55°.

(Outline For "Mont rotor & manc def "
ﬁ Geonmekry

: ‘,% Zonkack

[ ,/@ Mesh

= @ Environment

------ A T Standard Earth Gravity

------ o .jv Cylindrical Suppart

------ i Q}v Cylindrical Support 2

------ i Q}v Cylindrical Suppart 3

------ >, Q}, Cylindrical Support 4

------ >, Q}v Cylindrical Suppart 5

------ >, .jv Cylindrical Suppart &

------ o *}v Cylindrical Suppart 7

------ i Q}v Cylindrical Support 8

=5 - Solution

5 B Directional Deformatic
|

Sl i} ] &
Details of "Directional Deformation”
= Scope
Geometry |AII Bodies
=l Definition
Type |Directional Deformation
Crientation |\" Aois
= Results
Minirnurn -1,723%9=-004 ¥
Mazxirmurn 2,1133e-005 m
Minimurm Occurs Ono | Rokor: 1 . |
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Information ’—| |—‘

FIGURA 3.14 — Deformagao Linear dos Apoios do Sistema Rotativo
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Define-se a deformacgao na fronteira entre o apoio e o eixo conforme FIG. 3.15.

-3.7313e-006

]

FIGURA 3.15 — Posi¢ao de Célculo da Deformacao

0 0.003 0.0081 0.0091 (rm)
I I—L—1 |

3.2.1.4 Estimativa das propriedades do material

Estimam-se as propriedades do material para cada componente do rotor, de
acordo com as condi¢des operacionais, cujos valores estdo na TAB 3.3. Estima-se o
modulo de elasticidade para o flange e o impelidor de acordo com os efeitos da

temperatura de trabalho®, sendo que o ar do soprador estd 2 temperatura média de 250°C.

TABELA 3.3

Pardmetros do Material do Rotor para Obtencédo das Freqiiéncias Naturais

Parametros
Denominagdo Eixo e Apoios Flange Impelidor
Coeficiente de Poisson 0,3 0,3 0,3
Massa especifica 7850 kg/m’ 7850 kg/m’ 7850 kg/m’
Médulo de elasticidade 2,00x 10" Pa | 1,80x 10" Pa | 1,80x 10" Pa

3 Fonte de informagdo da curva do mddulo de elasticidade em funcdo da
http://www.Imc.ep.usp.br/people/valdir/fire_safety/def_termicas_aveiro.pdf - pag. 2

temperatura



METODOLOGIA 31

3.2.1.5 Defini¢do da malha

Estima-se a malha padrao gerada automaticamente pelo método de elementos finitos sem
refinamento. A malha padrdao formada para o rotor possui elementos tetraédricos de quatro

n6s. O nimero de nés e elementos sdo apresentados na TAB. 3.4.

TABELA 3.4

Pardmetros da Malha do MEF do Rotor para Obten¢ao das Freqii€ncias Naturais

Denominagao Parametros
Tipo de malha Padrao
Nimero de nds 80187
Numero de elementos 43162

3.2.1.6 Condig¢do de carregamento

Define-se o carregamento apenas como o peso proprio da massa do rotor,
devido a acdo da forca da gravidade na direcdo y, sendo desprezado a pressdo do ar no

impelidor.
3.2.1.7 Definicao das condi¢des de contorno

Os mancais sdo basicamente mancais de rolamento radiais. O mancal do lado
do impelidor ndo restringe rotagdo, mas permite movimento no sentido radial e oferece
liberdade de movimento na dire¢do axial para permitir dilatagdes térmicas. O mancal do
lado do acionamento difere do mancal do lado do impelidor apenas por restringir

movimento na dire¢do axial.
3.2.1.8 Definicao do tipo de anélise
Definem-se as freqiiéncias encontradas para o tipo de andlise. E limitado em

seis o nimero de freqii€éncias na andlise, das quais sdo de interesse no trabalho os modos da

primeira e segunda freqiiéncia natural da vibracao lateral.
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3.2.2 Método analitico

7z

O método analitico selecionado para o estudo € representado pela equacdo
(2.7). Para utilizacio do método analitico torna-se necessdario a definicdo de alguns
parametros, como, distancia entre o centro de massa do impelidor ao mancal préximo,
massa do conjunto em balanco do rotor, rigidez equivalente a rigidez do eixo mais a
rigidez dos mancais, distdncia equivalente entre o centro de massa do impelidor ao mancal
proximo para o método analitico e dimensional do disco rigido equivalente ao conjunto em

balan¢o. Finalmente, definem-se os valores dos demais parametros a serem utilizados na

equagao do método analitico.

3.2.2.1 Distancia do centro de massa do impelidor ao mancal préximo

Devido a forma complexa do conjunto, utiliza-se o programa Auto Cad para
determinacdo da distancia do centro de massa do conjunto até o mancal proximo do
impelidor. Para a utilizacdo do programa, modela-se o conjunto em balanco na forma
tridimensional com o centro do mancal na origem, ou seja, nas coordenadas (0,0,0) e
definem-se as propriedades de massa do s6lido, obtendo a posicdo do centro de massa em

248,6 mm, conforme FIG. 3.16.

&l AutoCAD Text Window - C:\Conjunto em balango. dwg IZHEWE

———————————————— SOLIDS S estsss== ~
Mass: S545315646.3975
Vo lume : S54315646.3975
Bounding hox: X: 0.0000 9 --  314.0000
¥: -853.5000 -—--  833.5000
Z: -883.5000 -—--  853.5000
Centroid: X: 2485.6337
¥: 0.0000
Z: 0D.o0o0
Moments of inertia: X: 1.9994E+13
¥: 1.35Z26E+13 =
Av
Command : TR

X Coordenada do Centro de Massa (248.6, 0, 0)

FIGURA 3.16 — Centro de Massa do Rotor na Regido em Balango
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3.2.2.2 Massa do conjunto em balango

Estima-se a massa do conjunto em balanco (Mcp) pela soma da massa do

impelidor, do flange e parte do eixo do eixo em balanco, conforme EQ. 3.1.

M., =M,+M, +M,, =4264Kg (3.1)

3.2.2.3 Rigidez equivalente a rigidez do eixo e dos mancais

Estima-se a rigidez no mancal do lado do impelidor (kj;;) e no mancal do lado

da polia (kyp) de acordo com a montagem, FIG. 3.17, pelas EQ. (3.2) e (3.3),

respectivamente.
. (450+ 248,6)x 426,4_Z< 9.81 _ 1L8x10° N /m (3.2)
B 450%3,576x10
o =248,6><426,4><9,§1=4’5X109N/m (3.3)
T 450%5,094x10
248.,6 450

FIGURA 3.17 — Posicionamento de Montagem do Rotor nos Mancais

Estima-se a rigidez do eixo (kg) conforme montagem, FIG. 3.18, considerando-

se que o eixo pode ser representado pela teoria de vigas de engenharia, conforme EQ. 3.4.
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Estimam-se os parametros para determinacdo da rigidez do eixo conforme

TAB. 3.5.
TABELA 3.5
Parametros para determinag@o da Rigidez do Eixo
Denominagado Parametros
P (Forga unitaria) IN
L (Dimensao do eixo em balango) 0,2486 m
L, (Dimensao do eixo entre mancais) 0,45 m
E (Médulo de elasticidade) 2,00 x 10" Pa
I (Momento de inércia) 2,01 x10°m*
F
L = :
= -
FIGURA 3.18 — Representacdo da Montagem do Eixo
EZEE; L _279%10' N /m (3.4
PI> (L+L)

Estima-se a rigidez equivalente (kgq) associando a rigidez do eixo (kg) com a

rigidez dos mancais (ky 1. € kmr), conforme EQ. (3.5).

ko= 1 ! 1 =2,66x10"N/m (3-5)
1 +ime8
—PXxL 1+2XPXL
L L L+L
kMP kMR Ll

Observa-se que a rigidez dos mancais € muito maior que a rigidez do eixo,

resultando com isso a rigidez equivalente com valor proximo da rigidez do eixo.
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3.2.2.4 Distancia equivalente do centro de massa do impelidor ao mancal préximo

Para utilizagdo do procedimento analitico, que representa um modelo flexivel
apenas na regido em balanco conforme FIG. 3.19, torna-se necessdrio determinar a

dimensao L’ conforme EQ (3.6) de acordo com a rigidez do modelo real de montagem.

Ll

A
Y

FIGURA 3.19 — Representacdo da Montagem do Eixo no Modelo Analitico

3El

L'=, =0,35Tm (3.6)

ko
3.2.2.5 Dimensdes do disco rigido equivalente ao conjunto em balanco

Estima-se a espessura (Lp) do disco macico a partir da massa do flange (Mp) e
do impelidor (M}) e mantem-se o didmetro externo do disco (Dp) e o didmetro do eixo (dg),

conforme EQ (3.7).

AXM,+M,)

= LT =0,0209m (3.7)
”X(DD _dE )Xp

3.2.2.6 Parametros a serem utilizados na equac¢@o do procedimento analitico

Determinam-se o0s parametros necessdarios na utilizagdo no procedimento

analitico conforme apresentados na TAB. 3.6.
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TABELA 3.6

Parametros utilizados no Procedimento analitico

Denominagado Parametros
dg (Diametro do eixo) 0,08 m
Dy (Diametro externo do Disco) 1,798 m
E (Médulo de elasticidade) 2,00x 10" Pa
I (Momento de inércia do eixo) 2,01 x 10° m*
J (Momento transversal de inércia do disco) 84,18 Kg x m”
Jr (Momento polar de inércia do disco) 168,33 Kg x m’
keq (Rigidez equivalente) 2,66 x 10" N/m
L’ (Distancia do centro de massa ao mancal) 0,357 m
Lp (Espessura do disco) 0,0209 m
mp (Massa do disco) 416,6 Kg
A (ParAmetro de modificacdo das equagdes de movimento do rotor) | 1,77 x 10" N/m
Q (Velocidade de rotagcdo do rotor) 0 a 300 (rad/s)

3.2.3 Estimativa das freqgiiéncias naturais pelo teste de batida

Estimam-se as freqii€éncias naturais pelo teste de batida com o rotor parado e
com o rotor na velocidade constante de operacdo. Nas duas condi¢des, realiza-se o teste
com o rotor nas condi¢des térmicas de operagao.

Realiza-se o teste de batida com o rotor parado imediatamente apds a sua
parada, mantendo com o isso o teste com o rotor na temperatura de operacao.

Realiza-se o teste de batida com o rotor em operacdo com batidas suaves,
inicialmente, com aumento gradativo das marteladas com o intuito preventivo de
seguranca. Finalmente, realizam-se as medi¢cdes com batidas de maior intensidade para
obtencao das freqiiéncias naturais bem definidas no espectro de freqii€ncia.

Utiliza-se nos testes um analisador de vibracdo CSI 2130 e um martelo de aco
com embutimento de nylon para excitacdo do rotor, conforme FIG. 3.20. Realizam-se os
testes conforme opg¢do fornecida no analisador de vibracdo com a média de 12 batidas
seqiienciadas. As batidas sdo do tipo de golpe seco e localizadas diretamente no eixo entre

0S mancais.
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R - T 4 * Bt

FIGURA 3.20 — Analisador CSI 2130 e Martelo utilizado no Teste de Batida

3.2.4 Teste de vibracdo em velocidade variavel

Para facilitar a andlise dindmica do rotor realiza-se a obtencdo grifica da
progressdo da amplitude durante a aceleracdo de partida e durante a desaceleracdo de
parada do rotor.

Realiza-se a medicdo com o soprador nas condi¢des normais de operagao.
Inicialmente, o motor € desligado para colar a fita reflexiva no eixo. Depois, realiza-se a
primeira medicao durante a partida do motor (aceleragdo) e a segunda medi¢dao durante o
desligamento do motor (desaceleragao).

Para a obtencdo dos dados experimentais, utiliza-se um instrumento portatil de

medicao CSI 2130 e um foto-tacometro, conforme FIG. 3.21.
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FIGURA 3.21 — Montagem do Instrumento de Medida e Foto-tacometro

38
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

A discuss@o dos resultados inicia-se pela anélise de sensibilidade de malha e
validacdo do método de elementos finitos. Em seguida, realiza-se uma discussdao dos
resultados de medicdo pelo teste de batida convencional, teste de batida em velocidade
constante e teste de vibragdo em velocidade varidvel. Finalmente realiza-se a discussdo dos
resultados do cdlculo analitico e dos resultados dos procedimentos computacionais,

incluindo uma proposta de melhoria de projeto do rotor.
4.1 Analise da sensibilidade de malha
Na analise de sensibilidade de malha do método de elementos finitos utiliza-se

um rotor flexivel bi-apoiado de mancais rigidos com as dimensdes ja conhecidas conforme

FIG. 4.1, (ALMEIDA, 1987).

r}ﬂﬁi
o
7
{7
7
GO0 J. GO0

FIGURA 4.1 — Rotor Flexivel Bi-apoiado em Mancais Rigidos
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Estimam-se os parametros do sistema para andlise de sensibilidade de malha

pelo método computacional de elementos finitos conforme TAB. 4.1.

TABELA 4.1

Parametros do Rotor para Andlise de Sensibilidade de Malha

Denominagao Parametros
Coeficiente de Poisson 0,3
Massa especifica 7850 kg/m’
Médulo de elasticidade 2,00x 10" Pa
Tipo de malha Padrao
Numero de nds 5909
Numero de elementos 3243

Obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 8,473 Hz, referente ao primeiro

modo de vibragdo, conforme FIG. 4.2-a, e a segunda freqiiéncia natural igual a 19,499 Hz

referente ao segundo modo de vibracao, conforme FIG. 4.2-b.

0000 0286 0573 (m) IZ' y 00000286 0575(m) [z y
|
| — | —

(a) (b)
FIGURA 4.2 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibracdo do Rotor Flexivel Bi-apoiado "Malha Padrao"

Em seguida, efetua-se o refinamento da malha com 11105 nés e 6433
elementos. Obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 8,431 Hz, referente ao primeiro
modo de vibragdo, e a segunda freqiiéncia natural igual a 19,470 Hz, referente ao segundo

modo de vibragao.
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Finalmente, efetua-se um melhor refinamento da malha com 15664 nés e 9323
elementos. Obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 8,417 Hz, referente ao primeiro
modo de vibragdo, e a segunda freqii€ncia natural igual a 19,463 Hz, referente ao segundo
modo de vibragdo. Os resultados comparativos das duas primeiras freqii€ncias naturais
para as trés malhas, obtidas pelo método de elementos finitos sdo apresentados na TAB.

4.2.

TABELA 4.2
Freqiiéncias Naturais do Rotor utilizado na Anélise de Sensibilidade de Malha
Comparacdo dos resultados
Malha Padrao 1* Malha com 2* Malha com
Freqiiéncias com a malha padrio
com 5909 nés e 11105 nés e 15664 nés e
Naturais (%)
3243 elementos 6433 elementos 9323 elementos
1* Malha 2* Malha
1* FN (Hz) 8,473 8,431 8,417 0,50 0,66
2 FN (Hz) 19,499 19,470 19,463 0,15 0,18

Pela anélise de sensibilidade de malha, verifica-se que a malha mais refinada
ndo representa uma diferenca tdo significativa comparada com a malha bdasica. Para o
estudo em questdo foi utilizada a malha padrio (bédsica) para se evitar o alto tempo
computacional na utilizagdo da malha mais refinada.

O computador utilizado é um processador Intel 3,06 GHz com 2 GB de RAM e
placa de video com 256 MB.

A andlise de sensibilidade € feita apenas para esse exemplo. Por deducdo,
considera-se que a malha automadtica gerada pelo ANSYS é capaz de gerar resultados

confidveis para todos os exemplos analisados.

4.2 Validacao do procedimento de elementos finitos

Para validagdo do procedimento de elementos finitos no cdalculo das
freqii€ncias naturais, trés exemplos de rotores sdo selecionados. Primeiramente, analisa-se
um rotor bi-apoiado considerando-se os mancais rigidos e amortecimento desprezivel com
construcdo idéntica ao rotor flexivel de Jeffcott, conforme FIG. 4.3 e com as dimensdes ja

conhecidas conforme FIG. 4.4 (ALMEIDA, 1987).
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FIGURA 4.3 — Rotor de Jeffcott
FONTE: VANCE, 1988

Kg

D>

D

£00 e

FIGURA 4.4 — Modelo de Rotor Bi-apoiado
FONTE: ALMEIDA, 1987

O segundo exemplo € um rotor rigido com geometria simples, bi-apoiado, com
mancais flexiveis e amortecimento desprezivel, idéntico ao rotor rigido de Jeffcott, no qual

os efeitos giroscopicos sdo despreziveis para a primeira freqii€éncia natural lateral,

conforme FIG. 4.5.

. 300 _
]
_ _ _ _ - k=
LN =
L
B 290 .
295 A

FIGURA 4.5 — Modelo de Rotor Rigido Bi-apoiado
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O terceiro exemplo € um rotor em balango com as caracteristicas da figura
2.14. Os mancais, o eixo entre 0os mancais € o disco sdo considerados rigidos e apenas o

eixo em balancgo € considerado flexivel, conforme FIG. 4.6.

w200

|

|

I

I
Josa |
@400

]

- s S
bt 5
S0 50 - —

300 200

FIGURA 4.6 — Modelo de Rotor em Balango

4.2.1 Validacdo do calculo de fregiiéncia natural para o primeiro exemplo

Para validacdo do célculo de freqii€ncia natural para o primeiro exemplo,
utiliza-se a expressao analitica conforme apresentado nas EQ. (4.1) e (4.2) (ALMEIDA,
1987).

1 wx0,05*
_48EI_48><2><10 X———

. 5 =1,7x10°N/m 4.1)
L 1,2

K

Para a freqiiéncia natural:

6
o, = | K= M0 s ad s =8.472m; 4.2)
m 600

Para a obtencdo das freqiiéncias naturais fundamentais pelo método de

elementos finitos, torna-se necessario modelar o rotor na forma tridimensional com a
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geometria conforme FIG. 4.7. A massa concentrada resultante no centro do rotor com as

propriedades do ago é 600 kg.

GO0 600

FIGURA 4.7 — Rotor Flexivel Bi-apoiado

Estimam-se os parametros do sistema para obten¢do das freqii€ncias naturais

pelo método computacional de elementos finitos conforme TAB. 4.3.

TABELA 4.3

Parametros do Rotor do Primeiro Exemplo

Denominagao Parametros
Coeficiente de Poisson 0,3
Massa especifica 7850 kg/m’
Médulo de elasticidade 2,00x 10" Pa
Tipo de malha Padrao
Numero de nés 5909
Numero de elementos 3243
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Para as condicdes de contorno no método de elementos finitos, utilizam-se suportes
cilindricos fixos na radial nos dois mancais. Consideram-se a for¢a da gravidade na direcao
y e velocidade rotacional no eixo z.

Obtém-se a primeira freqiiéncia natural com o rotor parado igual a 8,473 Hz,
referente ao primeiro modo de vibracdo, conforme FIG. 4.8-a. Para velocidade de 250
rad/s, essa freqiiéncia € igual a 8,475 Hz, conforme FIG. 4.8-b. Com velocidade de 500

rad/s, a freqiiéncia € igual a 8,479 Hz, conforme FIG. 4.8-c.

1st Frequency Mode In Range [ 8.47295 Hz ) 1st Frequency Mode In Range (8.47536 Hz ) 1st Frequency hode In Range (8.47873 Hz )
4,108 4092
W 3652 = 35w
3,196 3183
242 2728 o
2283 2273
1,826 1819
1,370 1,364
0913 0,509
B Dasr I 04

0.000 0000 0421 0.541 (m) _[ 0000 0426 0.853 (m) _I 0000 0000 0426 0853 (m) _I

() (b) (c)
FIGURA 4.8 — Primeiro Modo de Vibragdo do Rotor Flexivel Bi-apoiado com Velocidades iguais a
(a) O rad/s, (b) 250 rad/s e (c) 500 rad/s

Na TAB. 4.4, sao apresentados os resultados comparativos das freqii€éncias
naturais fundamentais obtidos pela expressdo analitica do modelo de rotor de Jeffcott e
pelo método de elementos finitos (MEF), para o exemplo de rotor flexivel bi-apoiado nas

velocidades de O rad/s, 250 rad/s e 500 rad/s.

TABELA 4.4
Freqiiéncias Naturais do modelo Analitico e MEF do Rotor Flexivel Bi-apoiado
Analitico MEF
Velocidade do rotor 1° EN 1° EN Diferenca

(rad/s) (HZ) (HZ) %

0 8,472 8,473 0,01

250 8,472 8,475 0,03

500 8,472 8,479 0,08

Na FIG. 4.9, sdo apresentadas as curvas das freqii€éncias naturais versus a

velocidade de rotagdo de um rotor bi-apoiado, estimadas pelo modelo de Jeffcott e pelo
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método de elementos finitos.

a 50
—— 1* FN (Analitico) — - — 1* FN (MEF)
=S
g
7, g 45
2
[ =]
=
sl
=
ot
=
g.40 |
0 250 =00

Velocidade do Rotor (rad/s)

FIGURA 4.9 — Curvas da Primeira Freqiiéncia Natural do Eixo Flexivel Bi-apoiado (Analitico € MEF)

Os resultados obtidos da primeira freqiiéncia natural para esse primeiro
exemplo de rotor, mostram que as predicdoes de método de elementos finitos apresentam
boa correlagdo com os resultados analiticos de eixo flexivel simétrico circular bi-apoiados

em mancais rigidos.

4.2.2 Validacdo do célculo de freqiiéncia natural para o segundo exemplo

Para validacdo do cdlculo de freqiiéncia natural para um exemplo de rotor
rigido bi-apoiado em mancais flexiveis com rigidez k = 3,6 X 10’ N/m, utiliza-se a
expressdo analitica conforme EQ. (4.3) e (4.4) para o modo cilindrico e cOnico

respectivamente, (VANCE, 1988).

o =& 4.3)

2 I 2
w, =| L-Q+ KL 11 g (4.4)
21, 21, \ 21,
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onde, Ip e I sdo os momento de inércia polar e transversal respectivamente e Q é a
velocidade de rotacdo do eixo.
Estimam-se os parametros do sistema para o cdlculo das freqii€éncias naturais

para o procedimento analitico conforme TAB. 4.5.

TABELA 4.5
Parametros do Rotor Rigido Bi-apoiado
Denominagao Parametros

k (Rigidez dos mancais) 3,6 x 10’ N/m
m (Massa do rotor) 18 kg

Iy (Momento polar de inércia) 0,0225 kg x m’
It (Momento transversal de inércia) 0,1463 kg x m’
L (Comprimento do eixo) 0,295 m

Aplicando os dados nas equacdes (4.3) e (4.4), para o cdlculo das freqii€ncias
naturais nas velocidades de rotacdo do eixo de 0, 1000 e 2000 rad/s, obtém-se os seguintes

resultados conforme TAB. 4.6.

TABELA 4.6
Freqiiéncias Naturais obtidas do Procedimento Analitico do Rotor Rigido Bi-apoiado
Velocidade do Rotor 12 FN 22 EN
(rad/s) (Hz) (Hz)
0 318,3 520,9
1000 318,3 5333
2000 318,3 5459

Para obtencdo das freqiiéncias naturais pelo método de elementos finitos,
modela-se o rotor na forma tridimensional. Modelam-se os mancais na forma de anéis
circulares com 3 mm de largura, 60 mm de didmetro externo e 50 mm de didmetro interno.
Modelam-se as molas na forma de barra quadrada de 3 mm de secdo transversal e
comprimento de 50 mm, com uma das extremidades ligada aos anéis. Define-se a

geometria da mola conforme EQ. 4.5 para obter a rigidez estimada no método analitico.
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k=ETA=3,6xlO7N/m 4.5)

Apresentam-se os parametros do rotor rigido bi-apoiado juntamente com 0s
mancais € mola para obtencdo das freqiiéncias naturais pelo método computacional de

elementos finitos, conforme TAB. 4.7.

TABELA 4.7

Parametros do Rotor do Segundo Exemplo

Denominacgdo Parametros
Coeficiente de Poisson 0,3
Massa especifica 7850 kg/m’
Médulo de elasticidade 2,00x 10" Pa
Tipo de malha Padrao
Nuamero de nés 14814
Numero de elementos 9511

Para as condicdes de contorno no método de elementos finitos, utilizam-se
suportes fixos nas extremidades das molas e contato deslizante dos mancais com o eixo.
Consideram-se a forca da gravidade na direcdo y e velocidade rotacional no eixo z.

Obtém-se a primeira freqiiéncia natural com o rotor parado igual a 313,6 Hz,
referente ao primeiro modo, conforme FIG. 4.10-a, e a segunda freqiiéncia natural igual a

529,0 Hz, referente ao segundo modo, conforme FIG. 4.10-b.

= =
| |
g,DEID 0.000 0.106 EI.2|12 (rm) _"I ;,DDD 0.000 0.106 EI.2|12 (rm) _"I
| | I [ O ——
(a) (b)

FIGURA 4.10 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibrag¢do do Rotor Rigido Bi-apoiado em Repouso
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Obtém-se a primeira freqii€éncia natural com velocidade de rotacdo de 1000
rad/s igual a 313,6 Hz referente ao primeiro modo de vibracdo, conforme FIG. 4.11-a, e a

segunda freqiiéncia natural igual a 530,9 Hz, referente ao segundo modo de vibracao,
conforme FIG. 4.11-b.

2 Bdb

0.000 0.106 0.212¢m) * |
oo — |
| 1

4533
0.000 0,106 0212 (m) |
ono — |

= .
| |
| |
| |
0 0

FIGURA 4.11 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibracdo do Rotor Rigido Bi-apoiado em 1000 rad/s

Obtém-se a primeira freqii€éncia natural com velocidade de rotacao de 2000

rad/s igual a 313,6 Hz, referente ao primeiro modo de vibracdo, conforme FIG. 4.12-a, e a

segunda freqiiéncia natural igual a 536,6 Hz, referente ao segundo modo de vibracao,
conforme FIG. 4.12-b.

i |

] |

1 1

= 2675 = 4533

| 0.000 0.106 0.212(m) *
0,000 0.000 0.108 D.2|12(m] . 0,000 | (rn]
| — !
(a) (b)

FIGURA 4.12 — (a) Primeiro e (b) segundo Modos de Vibra¢do do Rotor Rigido Bi-apoiado em 2000 rad/s

Na TAB. 4.8 sao apresentados os resultados comparativos das freqii€ncias

naturais fundamentais obtidos pela expressdo analitica do modelo de rotor de Stodola
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Green e pelo método de elementos finitos (MEF), para o exemplo de rotor rigido bi-

apoiado com as velocidades 0, 1000 e 2000 rad/s.

TABELA 4.8

Freqiiéncias Naturais do Procedimento Analitico e MEF do Rotor Rigido Bi-apoiado

Velocidade do Analitico MEF Diferenca
rotor 1* FN 2* FN 1* FN 2* FN 1?FN | 2*FN
(rad/s) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (%) (%)
0 318,3 520,9 313,6 529,0 1,5 1,6
1000 318,3 533,3 313,6 530,9 1,5 0,5
2000 318,3 5459 313,6 536,6 1,5 1,7

Na FIG. 4.13, s@o apresentadas as curvas das 1* e 2* freqiiéncias naturais versus
a rotacdo de um rotor rigido bi-apoiado, estimadas pelo modelo de Stodola Green e pelo

método de elementos finitos.

GO0
— 1*FN (MEF) — - — P*FN(MEF)
- - - 1*FN (Analitico) — — 2°FN (Analitice)
g 500
-
:
P 400
(=]
=
':'ﬂ.'l
2
z
S
300
200 .
0 1000 2000

Velocidade do Rotor (rad/s)

FIGURA 4.13 — Curvas das 1* e 2 Freqgiiéncias Naturais do Rotor Rigido Bi-apoiado (Analitico € MEF)
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Os resultados obtidos da primeira e segunda freqiiéncia natural para esse
segundo exemplo de rotor mostram que as predigdes de método de elementos finitos
apresentam boas correlagcdes com os resultados analiticos de eixos rigidos simétricos

circulares bi-apoiados em mancais flexiveis.

4.2.3 Validacdo do célculo de freqiiéncia natural para o terceiro exemplo

Para validacdo do célculo de freqiiéncia natural para o rotor flexivel em
balanco, utiliza-se a expressao analitica da equacao (2.7).
Estimam-se os parametros do sistema para o cdlculo das freqii€éncias naturais

para o modelo analitico conforme TAB. 4.9. Considera-se o disco rigido.

TABELA 4.9

Parametros do Rotor Flexivel em Balango

Denominagado Parametros
dg (Diametro do eixo) 0,05 m
dp (Diametro do disco) 0,4 m
Er (Médulo de elasticidade do eixo) 2,00 x 10" N/m”
Ie (Momento de inércia do €ixo) 3,07 x 107 m*
Iy (Momento polar de inércia) 0,194 kg x m”
It (Momento transversal de inércia) 0,0972 kg x m’
k (Rigidez do eixo) 6,82 x 10° N/m
Lp (Espessura do disco) 0,01 m
L (Comprimento do eixo) 0,3m
m (Massa do disco) 9,7 kg
mgq (Massa equivalente no centro de massa do disco) 12 kg
A (ParAmetro de modificagdo das equagdes de movimento do rotor) 4,55 x 10° N/m
Q (Velocidade de rotacdo do rotor) 0 a 300 rad/s

Aplicando os parametros do rotor na equagdo (2.7), obtém-se os seguintes

resultados conforme TAB. 4.10.
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TABELA 4.10
Fregiiéncias Naturais obtidas Analiticamente para o Rotor em Balanco
Velocidade do rotor 1 FN 22 EN
(rad/s) (Hz) (Hz)
0 108,7 508,8
100 111,7 522,0
200 114,6 5359
300 117,6 550,6

Para o célculo das freqiiéncias naturais pelo método de elementos finitos,
modela-se o rotor na forma tridimensional. A massa resultante do disco de ago vale
aproximadamente 12 kg.

Estimam-se os parametros do rotor flexivel em balanco para obtencdo das
freqii€éncias naturais pelo método computacional de elementos finitos, conforme TAB.
4.11. Estima-se o modulo de elasticidade do disco 10000 vezes maior que o modulo de

elasticidade do eixo, mantendo-o rigido em relacdo ao eixo.

TABELA 4.11

Parametros do Rotor do Terceiro Exemplo

Denominagdo Parametros
Coeficiente de Poisson 0,3
Massa especifica 7850 kg/m’
Médulo de elasticidade do eixo 2,00x 10" Pa
Modulo de elasticidade do disco 2,00 x 10" Pa
Tipo de malha Padrao
Numero de nés 18742
Numero de elementos 10780

Para as condicdes de contorno no método de elementos finitos, utilizam-se
suportes cilindricos livres tangencialmente. A forca da gravidade estd aplicada na direcdo y

e a velocidade rotacional esta no eixo z.
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Obtém-se a primeira freqiiéncia natural com o rotor parado igual a 110,5 Hz,
referente ao primeiro modo de vibracdo, conforme FIG. 4.14-a, e a segunda freqiiéncia
natural igual a 520,7 Hz, referente ao segundo modo de vibragdo, conforme FIG. 4.14-b. A

segunda freqiiéncia estimada pelo MEF refere-se ao primeiro modo no plano horizontal.

1rd Frequency Mode In Range [ 110.514 Hz ) 3th Frequency Mode In Range {520,735 Hz )
39405} 57035 Y
W 35007 B sopes

30 549 44 360 -

26,270 38,023

21 392 31686

17 514 25,349

13,135 19,012

8757 12 575
I 4379 - B 337

[
0,000 0.000 0.246 D.4|92 my | opg 00N 0,266 u_5|32 {m) |
| | m—— | —
(a) (b)

FIGURA 4.14 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibracdo do Rotor em Balango em Repouso

Obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 110,7 Hz referente ao primeiro
modo de vibragdo com velocidade de rotacdo de 100 rad/s conforme FIG. 4.15-a e a

segunda freqii€éncia natural igual a 520,9 Hz referente ao segundo modo de vibragdo

conforme FIG. 4.15-b.

1rd Fregquency hode In Range { 110.735 Hz ) 3th Frequency Mode In Range (520,935 Hz )
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W 35015 W o5
30638 44 367
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FIGURA 4.15 - (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibragdo do Rotor em Balango em 100 rad/s

Obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 111,4 Hz, referente ao primeiro
modo de vibragdo com velocidade de rotagdo de 200 rad/s, conforme FIG. 4.16-a, e a
segunda freqiiéncia natural igual a 521,5 Hz, referente ao segundo modo de vibragdo,

conforme FIG. 4.16-b.



RESULTADOS E DISCUSSOES 54

|
: I
| |
a7 I 5,341
gnun 0,000 0245 0,492 (m) ‘| onop  0.000 0256 D.5|32(m) ‘|
f ,—| | i
| [m— | [r—
(a) (b)

FIGURA 4.16 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibragcdo do Rotor em Balanco em 200 rad/s

Obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 112,5 Hz, referente ao primeiro

modo de vibracdo, com velocidade de rotacdo de 300 rad/s, conforme FIG. 4.17-a, e a

segunda freqiiéncia natural igual a 522,5 Hz, referente ao segundo modo de vibragao,
conforme FIG. 4.17-b.
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FIGURA 4.17 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibragdo do Rotor em Balanco em 300 rad/s

Na TAB. 4.12, sao apresentados os resultados comparativos das freqii€ncias
naturais obtidos pelo procedimento analitico e pelo método de elementos finitos para o

exemplo de rotor em balango com as velocidades 0, 100, 200 e 300 rad/s.
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TABELA 4.12

Freqiiéncias Naturais do Procedimento Analitico e MEF do Rotor em Balango

Velocidade Calculado MEF Diferenca
do rotor 1* FN 2*FN | I"FN | 2*FN 1* FN 2*FN
(rad/s) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (%) (%)
0 108,7 508,8 | 110,5 | 520,7 1,7 23
100 111,7 522,0 | 110,7 | 520,9 0,9 0,2
200 114,6 5359 | 1114 | 5215 2,8 2,7
300 117,6 550,6 | 112,5 | 5225 4,3 5.1

Na FIG. 4.18 sdo apresentadas as curvas da 1* e 2* freqii€ncias naturais versus a
velocidade de rotacdo do rotor em balanco, estimadas pela equacdo (2.7) e pelo método de

elementos finitos.

—— 1*FN (MEF) — - — 2*FN (MEF)
gog |- -1°FN(Amalifice) — — 2*FN (Analitico)

"

% 400 -

b,

R

=

=

E"EDD .

h ------

I:I T T
0 100 200 300

Velocidade do Rotor (rad/s)

FIGURA 4.18 — Curvas da 1* e 2° Freqiiéncias Naturais do Rotor em Balango (Analitico e MEF)

Os resultados obtidos da primeira e segunda freqii€ncia natural, para esse
terceiro exemplo de rotor, mostram que as predi¢cdes de método de elementos finitos
apresentam boas correlacdes com os resultados analiticos de eixos flexiveis simétricos
circulares em balango. Observa-se que, pelo procedimento analitico, os efeitos

giroscopicos tém maior influéncia do que apresentada pelo método de elementos finitos.
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4.3 Teste de batida

Apresentam-se os resultados do teste de batida obtidos pelo analisador de
vibragdo, sendo esses transferidos para software” de andlise do equipamento para a geragao

de resultados na forma gréfica.

4.3.1 Teste de batida convencional

O espectro de freqii€éncia obtido no teste de batida, com o rotor em repouso, é
apresentado na FIG. 4.19, a qual representa a amplitude de vibracdo em mm/s versus a
freqiiéncia de excitacdo. O valor (Freq: 15,70) representa o valor da freqiiéncia de 15,7 Hz.
O valor (Ordr: 0.525) representa a razdo entre a freqiiéncia de 15,7 Hz com a freqiiéncia da
velocidade de operacao pré-ajustada em 29,90 Hz no analisador. O valor (Spec: 0,484)

representa a amplitude de vibragdo no espectro de 0,484 mm/s na freqiiéncia de 15,70 Hz.

FP - SOPRADOR OO FORMO 2C
SOPRADORIC-34H SOFRADOR LA HORIZONTAL

i L Analyze Spectrum
o Frequéncia= 1570 Hz 1 2z-now-07 15:44:44
E Amplitude = 0,454 mm/s 1 PR = 7411
c CARGH = 100.0
= RFM =734, [29.90 Hz)
T
ﬂ? y
=
: //Lr
o M"\. -
: D C 3 4
Freq: f1a.vo
50 100 150 200 Orde. 525
Frequency in Hz Spec: 484

FIGURA 4.19 — Espectro de Freqii€ncia do Teste de Batida com o Rotor em Repouso

O primeiro pico apresentado no espectro, com amplitude de 0,484 mm/s na

freqiiéncia de 15,7 Hz, € um indicativo da primeira freqiiéncia natural de vibracgao.

4.3.2 Teste de batida em velocidade constante

O espectro de freqii€éncia obtido no teste de batida em velocidade constante é
apresentado na FIG. 4.20. O pico indicativo da freqiiéncia natural ocorre no valor de
freqiiéncia de 33,69 Hz, com amplitude de 0,18 mm/s e representa 1,127 vezes a

freqiiéncia de operacao.

* O software de andlise integra o analisador de vibracdes CSI utilizado nesse trabalho.
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FIGURA 4.20 — Espectro de Freqiiéncia do Teste de Batida com Velocidade Constante
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Os maiores picos no espectro representam a freqiiéncia de rota¢do do rotor e

seus multiplos. Para melhor visualizagdo, foram removidas as freqiiéncias referentes aos

multiplos da rotagdo, tendo com isso o espectro conforme FIG. 4.21.
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FIGURA 4.21 — Espectro Freqiiéncia do Teste de Batida com Velocidade Constante sem as

Freqiiéncias dos Miiltiplos da Rotagao
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Para avaliacdo do projeto do rotor pelo resultado de medi¢do pelo teste de
batida na freqiiéncia de operacdo, observa-se que a velocidade de operacao de 29,9 Hz se
apresenta muito proxima freqii€éncia de 33,69 Hz, estimada como primeira freqiiéncia

natural. A avaliagdo € condizente com o histoérico operacional da maquina.

4.4 Teste de vibracao em velocidade variavel

Durante a partida do motor, obtém-se o resultado da medicdo da amplitude de
vibragdo e do angulo de fase conforme FIG. 4.22. Na parte superior da figura € mostrada a
amplitude de vibragdo em mm/s versus a velocidade em RPM e na parte inferior o dngulo

de fase da vibragdo em graus versus a velocidade do rotor em RPM.
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FIGURA 4.22 — Resposta ao Desbalanceamento e Angulo de Fase na Aceleragio

Para melhor visualizacdo, efetua-se a filtragem da leitura apés 1200 RPM,

eliminando com isso, os ruidos de sinal de leitura do angulo de fase conforme FIG. 4.23.
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FIGURA 4.23 — Resposta ao Desbalanceamento e Angulo de Fase na Aceleragio com Filtro

Pela medicao do angulo de fase e amplitude durante a partida do motor, ndo é
possivel determinar a faixa da primeira freqiiéncia natural, apontada pelo pico de
amplitude e pela inversdo do angulo de fase, o que evidencia que o rotor opera abaixo da
primeira velocidade critica. Observa-se, na curva de amplitude, uma tendéncia de formagao
de pico proximo da rotacdo de 1800 RPM, apesar de que na figura do angulo de fase o
angulo permanece constante.

Durante o desligamento do motor, obtém-se o resultado da medi¢do da
amplitude de vibracdo e do angulo de fase parecidos com os resultados obtidos durante a
partida do motor, apesar de apresentarem variagdes excessivas. Durante a medig¢do,
observa-se o tempo de desaceleracao em torno de 4 minutos até atingir 450 RPM, enquanto
que, na partida, o tempo € de 5 segundos para atingir 900 RPM e mais 42 segundos para

atingir 1800 RPM.
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4.5 Analise do rotor do soprador
Com o rotor em repouso, obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 16,4

Hz, referente ao primeiro modo de vibracao, conforme FIG. 4.24-a, e a segunda freqii€éncia

natural igual a 82,5 Hz, referente ao segundo modo de vibracdo, conforme FIG. 4.24-b.

5879 3579
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. 3528 . 2378
2382 1552
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| |
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| I | [
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FIGURA 4.24 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibracdo do Rotor do Soprador em Repouso

A primeira freqiiéncia encontrada pelo procedimento de elementos finitos
refere-se a0 modo rigido de rotagdo, pois, os suportes ndo oferecem resisténcia a rotagdao
do eixo, conforme FIG. 4.25-a. A terceira freqiiéncia encontrada refere-se ao primeiro
modo lateral no plano horizontal, conforme FIG. 4.25-b. A quarta freqiiéncia refere-se ao

modo de vibracdo de membrana (placa circular), conforme FIG. 4.25-c. Sdo freqii€ncias

desconsideradas na analise.
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FIGURA 4.25 — (a) Primeira, (b) Terceira e (c) Quarta Freqiiéncias e Modos Desconsideradas na Andlise
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Com o rotor operando a 100 rad/s, obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual
a 22,3 Hz, referente ao primeiro modo de vibracdo, conforme FIG. 4.26-a, e a segunda

freqliéncia natural igual a 83,1 Hz, referente ao segundo modo de vibragdo, conforme FIG.
4.26-b.

3512 2328
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FIGURA 4.26 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibrag¢do do Rotor do Soprador com Vel. de 100 rad/s

Com o rotor operando a 188,5 rad/s ou 1800 RPM (velocidade de operagido),
obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 32,4 Hz, referente ao primeiro modo de
vibracdo, conforme FIG. 4.27-a, e a segunda freqii€ncia natural igual a 85,7 Hz, referente

ao segundo modo de vibragdo, conforme FIG. 4.27-b.
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FIGURA 4.27 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibragdo do Rotor do Soprador ¢/ Vel. de 1800 RPM
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Com o rotor operando a 200 rad/s, obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual
a 33,8 Hz, referente ao primeiro modo de vibracdo, conforme FIG. 4.28-a, e a segunda
freqliéncia natural igual a 85,9 Hz, referente ao segundo modo de vibragdo, conforme FIG.

4.28-b.
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FIGURA 4.28 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibragdo do Rotor do Soprador ¢/ Vel. de 200 rad/s

Com o rotor operando a 300 rad/s, obtém-se a primeira freqii€ncia natural igual
a 46,8 Hz, referente ao primeiro modo de vibracdo, conforme FIG. 4.29-a, e a segunda
freqliéncia natural igual a 87,9 Hz, referente ao segundo modo de vibragdo, conforme FIG.

4.29-b.
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FIGURA 4.29 — (a) Primeiro e (b) Segundo Modos de Vibragdo do Rotor do Soprador ¢/ Vel. de 300 rad/s
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Observa-se que a primeira freqii€éncia encontrada pelo procedimento de
elementos finitos com a velocidade de 300 rad/s € a primeira freqii€éncia natural, a qual
passou a ser menor que a freqiiéncia associada ao modo de rotagdo, que aparece como
segunda freqiiéncia encontrada igual a 47,7 Hz.

Na TAB. 4.13, sdo apresentados os resultados comparativos das freqii€ncias
naturais obtidos pelo procedimento analitico e pelo método de elementos finitos para o

rotor do soprador com as velocidades de rotacao de 0, 100, 200 e 300 rad/s.

TABELA 4.13

Freqiiéncias Naturais do Procedimento Analitico e MEF do Rotor do Soprador

Velocidade Analitico MEF Diferenca
do rotor 1* FN 2*FN | I*FN | 2°FN 1* FN 2* FN
(rad/s) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (%) (%)
0 17,0 85,9 16,4 82,5 3,5 4,0
100 34,7 89,5 22,3 83,1 34,7 7,2
200 53,9 97,8 33,8 85,9 37,3 12,2
300 66,1 115,3 46,8 87,9 29,2 23,8

Aplicando os valores no Diagrama de Campbell, obtém-se a comparagcdo dos

dois modelos para cédlculo das freqiiéncias naturais, conforme FIG. 4.30.

_—l‘FN(P.'[EF) — —1*FIN (Analitico) ey
— =22FN(MEF) =----2"FN (Analitico) o=
100 4 = 2T '.#..-"'""

,g 4
E 1? FN na Velocidade de Operagio (32,4 Hz) — — ]
g =0 ey = 0,93 —_—
= -
E . :' !__"""
= gy = 1

T ...--*""'.F.Felu:n:idadede

g Jasees” Cperagio (30 He)
0 100 200 300

Velocidade do Rotor (rad's)
FIGURA 4.30 — Diagrama de Campbell e Velocidades Criticas do Rotor para os dois Procedimentos
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Os resultados obtidos pelo método de elementos finitos apresentam valores
condizentes com os resultados medidos diretamente no equipamento e com o histérico
operacional do soprador. A freqiiéncia de rotacdo do rotor tem valor igual a 93% da
freqiiéncia natural, onde a velocidade do rotor representa 188,5 rad/s, ou 30 Hz, e a
freqii€éncia natural do rotor representa 32,4 Hz, para a velocidade de rotacdo estimada pelo
método de elementos finitos.

Nos resultados obtidos pelo procedimento analitico, observa-se que a
freqiiéncia de operacdo € aproximadamente igual a sessenta por centro da primeira
freqii€éncia natural. Esses resultados nao indicam os problemas operacionais observados na
madquina, pois a velocidade de operacao estimada pelo procedimento analitico encontra-se
bem abaixo da primeira freqiiéncia natural. Esses resultados s@o obtidos considerando-se o

disco rigido.

4.6 Projeto proposto de melhoria do rotor

Para o re-projeto do rotor do soprador em anélise, realizam-se trés estudos de
modifica¢des com o método de elementos finitos. No primeiro estudo, modela-se o rotor
com o didmetro do eixo em 100 mm, mantendo-se o flange e o impelidor nas condi¢des
originais. No segundo estudo, modela-se o rotor com diametro do eixo em 110 mm
mantendo o flange e o impelidor nas condi¢des originais. No terceiro estudo, modela-se o
rotor com o didmetro do eixo em 110 mm, conforme a FIG.4.31, o flange, conforme a FIG.
4.32, e o impelidor original, com alteracdo apenas na furacdo para acoplagem no flange. A

andlise de mudanca do flange encontra-se no ANEXO A.
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FIGURA 4.31 — Eixo Proposto no Terceiro Procedimento para Melhoria
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FIGURA 4.32 — Flange Proposto no Terceiro Procedimento para Melhoria

A malha padrido gerada automaticamente pelo método de elementos finitos €
utilizada para os trés estudos realizados, conforme TAB. 4.14. Os demais parametros
utilizados para obtencdo da freqiiéncia natural sdo os mesmos utilizados pela andlise do

rotor original.

TABELA 4.14
Parametros da Malha do MEF para Analise da Melhoria
Parametros
Denominacgao
1° Procedimento | 2°Procedimento | 3° Procedimento
Nuamero de nds 81087 82635 88942
Numero de elementos 44973 45705 49062

Para o primeiro estudo, obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 34,7 Hz,
referente ao primeiro modo de vibragdo, conforme FIG. 4,33-a. Para o segundo estudo,

obtém-se a primeira freqiiéncia natural igual a 40,6 Hz, referente ao primeiro modo de
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vibragcdo, conforme FIG. 4,33-b. Para o terceiro estudo, obtém-se a primeira freqii€éncia

natural igual a 43,8 Hz, referente ao primeiro modo de vibracdo, conforme FIG. 4.33-c.
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0,002 y
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(©)
FIGURA 4.33 — 1° Freqiiéncia Natural dos Procedimentos de Melhoria do Rotor — (a) Primeiro Estudo,
(b) Segundo Estudo e (c¢) Terceiro Estudo

Na TAB. 4.15, sdo apresentados os resultados da primeira freqii€éncia natural
obtidas pelas trés andlises de modificacdes no rotor, na rotacao de 1800 RPM, bem como a

relacdo entre a freqii€éncia de operacdo @ com a freqiiéncia natural @,.
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TABELA 4.15
Freqiiéncias Naturais Fundamentais obtidas pelo MEF dos trés Estudos a 1800 RPM

_ 1* Freqiiéncia Natural

Procedimentos W/

(Hz)

1° 36,7 0,82
2° 40,6 0,74
3° 43,8 0,68

O terceiro estudo apresenta o melhor resultado para operacao na rotagio a 1800
RPM, pois essa velocidade encontra-se abaixo de 70% da primeira freqiiéncia natural. Essa
terceira proposta de melhoria consiste no re-projeto proposto para melhoria do soprador.

Para obtencdo do diagrama de Campbell, obt€m-se os resultados das 1* e 2°
freqii€ncias naturais com o rotor proposto para melhoria, nas velocidades de rotacdo de 0,

100, 200 e 300 rad/s conforme TAB. 4.16.

TABELA 4.16
Freqiiéncias Naturais obtidas pelo MEF do Rotor Proposto para Melhoria
Velocidade do rotor 1* Freqiiéncia Natural 2% Freqiiéncia Natural
(rad/s) (Hz) (Hz)

0 33,63 130,89
100 36,78 131,53
200 4487 133,22
300 55,63 135,78

Com os valores das freqiiéncias naturais nas velocidades de rotacao do rotor de

0 a 300 rad/s, obtém-se o diagrama de Campbell conforme FIG.4.34.
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FIGURA 4.34 — Diagrama de Campbell do Rotor Proposto para Melhoria

Verifica-se pelo diagrama de Campbell, o afastamento considerdvel da
primeira freqiiéncia natural da velocidade de operacdo. A andlise acima de 300 rad/s para
determinagdo do ponto critico (@/a, =1) foi desprezada por nao ser faixa de interesse para
andlise do rotor.

Na montagem do novo rotor proposto pela andlise de melhoria do projeto,
rebaixa-se a base metalica em 30 mm para manter a linha de centro do rotor, modificam-se
os assentos dos mancais na base e utilizam-se as caixas de mancais do tipo SNH 524 com

rolamentos 22224-EK montados com bucha cOnica.
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5 CONCLUSOES E RECOMENDACOES

Esse trabalho apresenta o estudo do comportamento dindmico de rotores em
balanco de sopradores industriais utilizando procedimentos analiticos, experimentais e
computacionais. As freqiiéncias naturais e os modos de vibracdo do sistema rotativo,
composto pelo conjunto eixo-impelidor suportado em sistema eldstico de suporte,
permitem avaliar algumas de suas caracteristicas dindmicas importantes e fornecem dados
relevantes para uma melhor compreensao dos fendmenos envolvidos.

Os resultados obtidos no trabalho mostram claramente as limitagdes dos
modelos simplificados de rotores em balanco, principalmente de ventiladores e exaustores
industriais. A hipétese de disco rigido, classicamente utilizada na modelagem do impelidor
de turbomdquinas, pode afetar de forma significativa a andlise da resposta dinamica do
conjunto rotativo. A flexibilidade de impelidores tem grande influéncia na resposta
dinamica de rotores em balanco, tanto quanto os efeitos giroscopicos. Enquanto os
momentos giroscopicos t€m efeito enrijecedor sobre o mapa de freqii€ncias naturais, a
flexibilidade atua em sentido oposto.

Outra hipétese simplificadora, utilizada freqiientemente na anélise dinamica de
sistemas rotativos, diz respeito 4 desconsideracdo dos efeitos eldsticos do sistema de
suporte. Nao somente a flexibilidade dos mancais deve estar incluida na andlise de muitas
madaquinas rotativas industriais, mas também é extremamente importante considerar as
propriedades eldsticas da base e da funda¢do no modelo, que € o caso do rotor de soprador
industrial analisado nesse trabalho.

Uma outra consideracdo importante extraida a partir desse trabalho € a
necessidade de testes experimentais de vibra¢do, em mdaquinas rotativas industriais vitais
para todo processo metal-mecanico, conjuntamente com o desenvolvimento de andlises
computacionais de rotores. Informacdes sobre as caracteristicas dindmicas do sistema
rotativo, que podem ser obtidas experimentalmente por meio de testes de batida e testes de
vibragdo em velocidade constante, trazem subsidios para a constru¢io de modelos
analitico-computacionais mais precisos para a descricio do comportamento dinamico de

rotores.
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O resultado mais relevante obtido pelo estudo realizado nesse trabalho € a
confirmacdo da influéncia da flexibilidade do impelidor na resposta vibratéria de rotores
em balango. Portanto, na andlise dindmica de rotores em balanco de turbomdaquinas, é
imprescindivel a modelagem dos discos rotativos como corpos deformaveis. Outro aspecto
que pode ser destacado € a necessidade de melhorar a modelagem do sistema de suporte de
eixos rotativos, cujas propriedades eldsticas t€m influéncia significativa sobre as
freqii€ncias naturais e os modos de vibra¢dao do conjunto.

O desenvolvimento desse estudo tem impacto tecnoldgico extremamente
importante para o re-projeto de rotores de sopradores industriais. Os procedimentos
analitico-numéricos utilizados anteriormente, na andlise desse tipo de sistema rotativo,
indicavam que o seu comportamento dindmico estava dentro de parametros aceitaveis de
operagdo. Essas andlises prévias desconsideravam a dindmica completa do impelidor no
estudo da resposta vibratéria dos sopradores. Com a realizagdo do estudo apresentado
nesse trabalho, as predicdes do comportamento dindmico do rotor do soprador se
aproximaram da realidade em campo, que mostrava problemas operacionais graves devido
as vibragdes excessivas na velocidade nominal de operacao.

Algumas sugestdes para trabalhos futuros podem ser efetuadas ao final desse
estudo. A caréncia de procedimentos de elementos finitos especificos para a andlise
dinamica de rotores flexiveis faz com que o desenvolvimento de procedimentos
computacionais, que contemplem a modelagem completa dos componentes rotativos, a
modelagem tanto de mancais de rolamento quanto de deslizamento e a modelagem da
base-fundacdo da mdéquina, se torne uma tarefa importante para o avangco da drea de
pesquisas em rotores em balancgo. Outra alteragdo importante no estudo desenvolvido nesse
trabalho seria o melhoramento da andlise da influéncia da temperatura sobre as
propriedades do sistema rotativo. Nesse trabalho, as propriedades elésticas sdo estimadas a
temperatura constante. Uma ultima recomendacdo para estudos similares da dinamica de
madquinas rotativas seria o levantamento mais detalhado de caracteristicas dinadmicas de
cada componente do sistema. Informacdes do eixo, do impelidor, dos mancais e da base

podem melhorar substancialmente a representatividade do modelo de rotor em balanco.
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ABSTRACT

This work deals with a study of the dynamic behavior of overhung rotors running below
the first critical speed, which are supported by roller bearings. A special case of overhung
rotor, which consists of an industrial blower for reheating furnace, is selected for this
study. The selected rotor is supported on roller bearings, which are mounted on metallic
base installed on a concrete foundation. Some important dynamic aspects of the overhung
rotor behavior are analyzed by using both analytical-experimental and computational
procedures.

The experimental study is performed on a blower rotor, which has been used to feed
combustion air into industrials furnace, that rotates at 1,800 rpm. The rotor is driven by an
electrical motor of 150 hp, and has the blowing capacity of 11,300 Nm3/h at pressure of
850 mmH?20 and temperature of 250° C. Bump tests and constant speed vibration tests are
performed on this rotor at several operating conditions, rendering the frequency spectra
and the Bode diagrams associated with the rotating system vibratory response.

Moreover, a computational procedure based on the finite element method is implemented
to estimate the natural frequencies of overhung rotors supported on elastic bearings. The
Campbell diagram is employed to compute the rotor critical speeds. The finite element
modeling includes the blower impeller elastic flexibility, which has a strong influence on
the dynamic response of the rotating system. The numerical results rendered in this work
show that the impeller gyroscopic moments and flexibility dominate the blower rotor

dynamic response in the speed range near the first critical speed.

Keywords: Overhung rotors, Gyroscopic moments, Campbell diagram, Impeller dynamics.
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ANEXO A

A.1 Andlise de mudancas geométricas do rotor

Na andlise de mudancas geométricas do rotor, hd a necessidade de anélise do
flange acoplado ao impelidor sem o eixo, a fim de avaliar a influéncia do movimento
relativo do impelidor em relacdo ao eixo. A andlise do flange acoplado ao impelidor,
desconsiderando o eixo do rotor, equivale a andlise do conjunto com eixo € mancais

rigidos.

A.1.1 Modelagem do flange original acoplado ao impelidor

Na modelagem do flange acoplado ao impelidor para andlise, utiliza-se o
impelidor original e o flange original sem a presenca do eixo.
Estima-se a malha padrao gerada automaticamente pelo método de elementos

finitos para o flange acoplado ao impelidor conforme TAB. A.1.

TABELA A.1
Parametros da Malha do MEF do Flange Original acoplado ao Impelidor
Denominagédo Parametros
Tipo de malha Padrao
Nimero de nds 58353
Numero de elementos 28698

O anel interno do flange tem restricdes de movimento em todas as direcoes,
exceto o movimento de rotagdo. Os demais parametros utilizados para obtencdo da
freqii€ncia natural sdo extraidos da anélise do rotor original.

O primeiro modo de vibracdo e a primeira freqiiéncia natural do flange
acoplado ao impelidor, em repouso e com velocidade de 1800 RPM, sdo apresentados nas

FIG. A.1-ae A.1-b e valem, respectivamente, 30,4641 Hz e 46,9805 Hz.
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(a) (b)
FIGURA A.1 — Primeiro Modo de Vibracdo do Flange Original Acoplado ao Impelidor — (a) em Repouso
(b) Velocidade de 1800 RPM

Pela andlise, o aumento do diametro do eixo original, como forma de elevacao
de rigidez, ndo altera significativamente a freqiiéncia natural. O valor mais alto de

freqiiéncia natural com eixo de grande didmetro ndo ultrapassa 46,98 Hz a 1800 RPM.

A.1.2 Modelagem do flange modificado acoplado ao impelidor

Na modelagem do flange acoplado ao impelidor, utilizam-se o impelidor
original e o flange modificado, desconsiderando-se o eixo.
A malha padrdo gerada automaticamente pelo método de elementos finitos €

utilizada para a andlise do flange acoplado ao impelidor, conforme TAB. A.2.

TABELA A2
Parametros da Malha do MEF do Flange Modificado acoplado ao Impelidor

Denominagdo Parametros
Tipo de malha Padrao
Nimero de nds 65075

Numero de elementos 32775
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O anel interno do flange tem restricdes de movimento em todas as direcoes,
exceto o movimento de rotacdo. Os demais parametros utilizados para obtencdo da
freqii€ncia natural sdo extraidos da anélise do rotor original.

O primeiro modo de vibragdo e a primeira freqiiéncia natural do flange
modificado acoplado ao impelidor, com a velocidade nula e com 1800 RPM, sdo

apresentados nas FIG. A.2-a e A.2-b e valem, respectivamente, 59,8632 Hz, e 67,6278 Hz.
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(a) (b)
FIGURA A.2 — Primeiro Modo de Vibra¢do do Flange Modificado Acoplado ao Impelidor — (a) em Repouso
(b) Velocidade de 1800 RPM

Pela andlise, o enrijecimento do rotor pela modificacio do flange e pelo
aumento do didmetro do eixo produz um resultado considerado satisfatério. O valor

maximo atingido pela primeira freqiiéncia natural € de 67,63 Hz a 1800 RPM.



