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Resumo

Maquinas rotativas sdo utilizadas em diversas atividades industriais com grande énfase na geracao
de energia, nas quais uma série de problemas caracteristicos podem surgir de um sistema rotativo
sobre suportes flexiveis ou rigidos. Neste sentido, modelos matematicos representando as
caracteristicas dinamicas dos rotores tém sido desenvolvidos para simular as suas condicfes de
operacdo. Contudo, uma simples consideracdo do comportamento do eixo ndo é suficiente para
representar a complexidade desses maquinarios. Portanto, outros componentes como 0S mancais
também devem ser considerados. Os mancais hidrodindmicos possuem fluido lubrificante entre suas
partes rigidas para eliminar o atrito seco e diminuir as temperaturas de operacdo e o desgaste das
superficies. Além de compreender as caracteristicas do rotor, a melhoria do desempenho e a
reducdo de custos sdo altamente desejaveis. Portanto, a deteccdo e identificacdo de falhas séo
fundamentais. O desbalanceamento é a causa mais comum de vibragdes indesejaveis em sistemas
rotativos. Mesmo pequenas massas desbalanceadas podem causar elevadas amplitudes de vibracédo
devido a sua relacdo quadratica com a velocidade de rotacdo, o que pode ser um impedimento
significativo para a operacdo segura da maquina. Portanto, o balanceamento é essencial para
qualquer equipamento. Neste cenério, a modelagem de sistemas rotativos suportados por mancais
hidrodinamicos torna-se particularmente interessante na analise destes sistemas, bem como na
solucdo da equacdo de Reynolds. A Funcdo Resposta ao Desbalanceamento (FRD) é usada
diretamente para calcular os parametros do desbalanceamento. Para isso, métodos de otimizacao sao
empregados para minimizar as diferencas entre as vibracdes numéricas adicionadas pelo ruido
(representando testes experimentais) e aquelas obtidas pela solucdo numérica. A metodologia
proposta tem o potencial de eliminar o uso de massas de triagem durante tarefas de balanceamento
em campo, economizando tempo precioso de manutencdo e € adequada para balanceamento
multiplano. A metodologia apresenta boa convergéncia, minimizando os erros encontrados para

todos os casos analisados.

Palavras Chave: Maquinas Rotativas, Balanceamento, Identificagdo do Desbalanceamento,
Técnicas de Otimizacao.



Abstract

Rotating machines are used in several industrial activities with great emphasis on energy
generation, in which a series of characteristic problems can arise from a rotating system on
flexible, or rigid, supports. In this sense, mathematical models representing the dynamic
characteristics of rotors have been developed to simulate their operating conditions. However, a
simple consideration of the shaft behaviour is not enough for representing the complexity of this
type of machinery. Therefore, other components such as bearings must be also considered.
Hydrodynamic bearings have lubricating fluid between its rigid parts in order to eliminate dry
friction and decrease operating temperatures and wear of the surfaces. In addition to
understanding the rotor’s characteristics, performance improvement and cost reduction are
highly desirable. For these, fault detection and identification are paramount. Unbalance is the
most common cause of undesirable vibrations in rotating systems. Even small unbalance masses
can cause high vibration amplitudes due to its quadratic relationship with the rotating speed,
which may be a significant impediment to the safe operation of the machine. Therefore,
balancing is essential for any equipment. In this scenario, the modelling of rotating systems
supported by hydrodynamic bearings becomes particularly interesting in the analysis of these
systems, as well as the solution of the Reynolds equation. The Unbalance Response Function
(FRD) is directly used to calculate the unbalance parameters. For this, optimization methods are
employed to minimize the differences between the numerical vibrations added by noise
(representing experimental tests) and just numerical ones. The proposed methodology has the
potential to eliminate the use of trial masses during field balancing tasks, saving precious
maintenance time, and is suitable for multi-plane balancing. The methodology presents good

convergence, minimizing the errors found for all analyzed cases.

Key Word: Rotating Machines, Balancing, Unbalance Identification, Optimization

Techniques.
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1 INTRODUCAO

Maquinas rotativas sdo empregadas em numerosas atividades industriais, com maior
énfase na producgdo de energia elétrica. H4 uma enorme variedade de finalidades que se
refletem na complexidade desses maquinéarios, que podem ser compostos de Varios rotores,
juncéo entre motor de acionamento e eixo, acoplamentos coaxiais entre eixos, mancais de
rolamento, hidrodindmicos ou magnéticos e selos de fluxo.

Desde meados do século XIX, a andlise da dindmica de rotores relacionada as
funcionalidades tecnoldgicas vem sendo desenvolvida, quando o acréscimo da velocidade de
rotacdo dos itens demanda a insercdo deste tipo de estudo na analise do comportamento
dindmico das méaquinas rotativas.

Rankine (1869) realizou um estudo dedicado unicamente a dinamica de rotores; cujo
tema abordado foi 0 aumento das vibragdes préximo a frequéncia natural da méaquina rotativa,
a saber, sua velocidade critica. Contudo, Rankine inferiu que o emprego de rotores além da
velocidade critica ndo seria possivel. Esse paradigma foi superado somente apds De Laval,
por meio de experimentos, e Foppl e Jeffcott, de modo teérico, compreenderam
assertivamente o funcionamento do rotor em condic@es supercriticas.

A partir disso iniciou-se a procura por solucbes economicamente viaveis, que
proporcionem aumento da poténcia, otimizacdo de massa, elevacdo das velocidades e da
confiabilidade desse tipo de equipamento. Diante desse cenario, o monitoramento de
vibracdes durante a operacdo das maquinas rotativas passou a ser empregado para avaliar se
seu modo de funcionamento é estavel ao longo do tempo. Dessa forma, as manutencGes
preventivas e preditivas sdo essenciais para atender as exigéncias no mercado.

As principais areas da engenharia mecanica, quais sejam, dinamica, transferéncia de
calor, mecénica dos fluidos, controle e mecénica dos sdlidos sdo utilizadas em sistemas
rotativos, constituindo um campo de amplo interesse, além de ter profundidade e abrangéncia.

Portanto, um item rotativo sustentado em suportes flexiveis e transferindo poténcia gera
uma gama de limitagBes caracteristicas que sdo encontradas em numerosos equipamentos,
sejam turbinas de grande ou pequeno porte, bombas, compressores, turbo-geradores ou

motores. Na busca de melhor precisdo, tém sido criados modelos matematicos que
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representam as causas e consequéncias dessas limitagdes para simular os ambientes de
trabalhos dos sistemas rotativos.

Na anélise desse tipo de maquina, além de examinar o desempenho dindmico do rotor,
deve-se considerar 0s outros itens do sistema rotativo, tais como, 0s mancais. Os mancais Sao
geralmente utilizados para permitir movimento relativo entre as partes solidas, impedindo
contato direto.

O mancal hidrodindmico tem fluido lubrificante introduzido entre as partes sélidas, de
maneira a trocar o atrito seco pelo atrito viscoso e decrescer a temperatura de operagéo e a
deterioracdo das superficies, pois ha uma diminuicdo do coeficiente de atrito. Normalmente
sdo caracterizados por superficies curvilineas, sendo que a do tipo cilindrica é amplamente
empregada; neste caso, 0 mancal acomoda o eixo dentro de si. O fornecimento do lubrificante
em local adequado é realizado no mancal por meio de rasgos ou furos.

A sustentagdo da teoria cléssica da lubrificagdo hidrodindmica é a equacéo diferencial
parcial de segunda ordem denominada Equacao de Reynolds, que foi desenvolvida em 1886
por Osborne Reynolds (1886). Essa equacdo indica que, para sustentar o carregamento
aplicado, os mancais dependem do movimento translacional e do movimento rotacional do
eixo, criando deste modo a distribuicdo de pressées no filme de fluido. As pressdes no filme
de 6leo sdo geradas devido a velocidade relativa ndo nula entre o mancal e o eixo.

Adicionalmente, eixo e mancal, geralmente, ndo giram concéntricos. A excentricidade
do centro geométrico do eixo no que tange o centro geométrico do mancal, em adicdo a
compressdo do filme de éleo, possibilita que o giro do eixo desloque as camadas de fluido
numa cunha, ou seja, de uma area de maior para uma area menor, criando assim, um gradiente
de pressBes. A espessura do lubrificante tanto quanto a posicao de excentricidade do eixo, sdo
determinadas pela for¢a aplicada ao mancal naquele momento. Portanto, a posicdo de
excentricidade do eixo é ajustada iterativamente até que exista o balango dindmico entre a
forca aplicada e a pressdo criada no filme de fluido convergente.

Contudo, o estudo de sistemas rotativos, levando em conta a flexibilidade dos mancais,
aconteceu apenas com Smith (1933). Deste entdo, a lubrificacdo de mancais passou a ser
representada por duas caracteristicas singulares: a rigidez e o amortecimento. As forcas
hidrodindmicas séo linearizadas em relacdo ao ponto de equilibrio do eixo dentro do mancal e,

portanto, é possivel obter os coeficientes de amortecimento e rigidez.
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Além de dominar o funcionamento dindmico dos rotores, ha uma crescente necessidade
pelo aumento da performance do sistema e diminui¢do dos gastos de funcionamento, onde a
deteccdo e identificacdo de falhas agem de maneira primordial. Conforme Chen et al. (1999),
a deteccdo de falhas é interpretada como admitir que uma falha ocorreu, ao passo que a
identificacdo de falha, € obter a razdo, o tipo, a intensidade e a posicao da falha.

Métodos avancados de deteccdo sdo fundamentados em modelagem de sinais e
processamentos matematicos e em métodos de teoria de sistema e modelos de processos
operacionais para caracterizar os indicativos da falha. Métodos de identificagdo empregam
uma correlacdo falha-sintoma utilizando computacdo de elevado desempenho, inteligéncia
artificial e métodos estatisticos.

A saida mais empregada para deteccédo e identificacdo de falhas em sistemas dinamicos
é a vibracdo. Programas de manutencdes preditiva e preventiva por meio do monitoramento
de vibragOes tém-se mostrado eficientes economicamente, de acordo com Musynka (2005).

As medicdes de vibragbes possuem técnicas de identificacdo de falhas que seguem dois
enfoques: a embasada em sinais e a embasada em modelo. A fundamentada em sinais obtém
propriedades qualitativas do sinal coletado, possibilitando ao investigador reconhecer a falha.
A fundamentada em modelo emprega a modelagem matemaética do rotor, em conjunto com as
informacBes de vibracdo coletadas, para reconhecer a falha, contudo a identificacdo €
vulneravel a qualidade da modelagem.

A formulacdo dos inimeros tipos de falhas, como, desalinhamento, ovalizacdo de
mancais, empenamento de eixos, desbalanceamento, trincas, desgaste entre outras, depende da
correta compreensdo dos fendmenos que ocorrem em sistemas rotativos, assim como da
reacdo dada pelo equipamento em razdo de cada acontecimento. Desse ponto em diante, é
preciso caracterizar a falha por meio de sua deteccéo, identificacdo e isolamento de maneira a
eliminar posteriores adversidades funcionais e econdmicas, tendo em vista que a identificagdo
antecipada e a analise de sua severidade podem diminuir o periodo inativo do equipamento e
0 tempo despendido com manutencdo corretiva, aumentando a estimativa de utilizacdo e
impedindo incidentes e falhas inesperadas.

A falha mais comum encontrada em sistemas rotativos é o desbalanceamento excessivo,
tendo em vista que a montagem de maultiplos itens conduz consequentemente a essa anomalia.
O desbalanceamento € constituido de forgas que s&o fungdes harmdnicas em relacdo ao tempo

e sua intensidade tem relagdo quadratica com a velocidade de rotacdo. Desta feita, inclusive
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pequenos valores de momentos de desbalanceamento sdo capazes de ocasionar elevados
niveis de vibracdo em elevadas rotagdes, caracterizando um o&bice significativo para o
funcionamento da maquina. Portanto, balancear o equipamento é essencial para o
funcionamento seguro.

Balancear um rotor implica na remocdo ou insercdo de massas de reparacdo pela
extensdo do eixo, de maneira que as forcas inerciais criadas pela aceleracdo dessas massas
sejam suficientes para compensar eventuais forcas inerciais causadas pelas massas intrinsecas
ao sistema rotativo. Dessa forma haverd reducdo das amplitudes de vibracdo. Em uma
maquina real existem locais especiais, chamados planos de balanceamento, que possibilitam a
remocao ou insercdo de massas de balanceamento.

Na dindmica de rotores sdo tradicionalmente, usados dois métodos de balanceamento:
modal e por coeficientes de influéncia. Massas de reparacdo séo adicionadas nos planos de
balanceamento de maneira a assegurar o decréscimo da vibracdo em pontos especificos do
rotor, para 0 método dos coeficientes de influéncia. Por outro lado, no balanceamento modal,
os parametros do desbalanceamento para cada modo estudado sdo avaliados particularmente,
de modo a diminuir a vibragdo de cada modo.

Normalmente, as técnicas de balanceamento empregam massas de testes para a
obtencdo dos coeficientes de influéncia. Com esse propoésito, as massas sdo adicionadas no
sistema rotativo e seu resultado é notado. Massas de triagem sao utilizadas para mensurar ou
calcular as deformacfes modais do sistema, no método modal. Entretanto, se houver uma
modelagem tedrica com exatiddo, o balanceamento € capaz de ser obtido de modo direto das
informacBes de vibracdo coletadas sem a utilizacdo de massas de triagem; desta forma,
evitam-se, grandes periodos de parada de equipamento e dispendiosos periodos de set-up para
adicionar e remover as massas de triagem.

Os locais para coleta de vibracGes estdo reiteradamente sujeitos as posi¢des dos
mancais. As quantidades de vibragbes mensuradas normalmente sdo menores que a
guantidade de combinacgdes independentes de balanceamento; desta forma é preciso, o
emprego de procedimentos de otimizag&o.

O presente trabalho visa continuar o desenvolvimento do méetodo de balanceamento, em
um plano desenvolvido por Alves (2018) e Alves e Cavalca (2021), que ndo emprega massas
de triagem e pode ser aplicado apenas em uma rotacdo da maquina para balancear o primeiro

modo.
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A proposta € expandir este método para o balanceamento em 2 e 3 planos, utilizando
sistemas rotativos compostos por 2 e 3 discos aumentando a quantidade de itens ndo nulos do
vetor de forcas da equacdo de movimento do sistema rotativo e consequentemente ha um
acréscimo na quantidade de restri¢des associadas com o processo de otimizacdo da funcéo
objetivo. Este trabalho utiliza a teoria de Mancal curto desenvolvida por Dubois e Ocvirk
(1953) para resolucdo da equacdo de Osborne Reynolds (1886) através de coeficientes
lineares, conforme Kramer (1993).

Utiliza-se método numérico dos elementos finitos (MEF) para modelagem matemaética
do rotor. Assim sendo, o desbalanceamento sera analisado como uma forca virtual e o vetor
de forcas consiste na soma de cada elemento das forcas analisadas: forca de
desbalanceamento, forca peso, etc.

Tendo em vista que a quantidade de equacbes (quantidade de locais de aquisicdo de
vibracdo) é inferior que a totalidade dos graus de liberdade do sistema, ndo ha solucédo
singular e € preciso a utilizacdo de algum método de busca, tal como, o método de barreiras,
para a caracterizacdo dos indicadores do desbalanceamento. A estratégia corresponde em
obter a resposta que minimize a diferenca entre a vibracdo tedrica adicionada pelo ruido
(equivalente a experimental) e a vibracdo computada numericamente pelo modelo. Deste
modo, no momento em que a diferenca for minima, a chance de determinar acertadamente a
posicao e a intensidade do desbalanceamento é maximizada.

A revisdo bibliogréafica dos assuntos afetos a este trabalho é realizada no Capitulo 2. Um
histérico sobre a dindmica de sistemas rotativos e a forma com que os modelos matematicos
foram concebidos até os rotores serem modelados pelo MEF é mostrado. Na sequéncia, sdo
tratados o inicio do modelo de mancais hidrodinamicos, assim como o aperfeicoamento de
sua representacdo na dindmica de sistemas rotativos com o passar dos anos. Esse capitulo
ainda demonstra a evolucdo dos principais métodos de balanceamento. Adicionalmente, 0s
trabalhos mais relevantes, que tratam das técnicas de identificacdo de falhas em sistemas
rotativos, com énfase na identificacdo de desbalanceamento rotativo sdo apresentados.

A metodologia empregada para desenvolvimento do trabalho é demonstrada no
Capitulo 3. Portanto, a modelagem dos sistemas rotativos pelo MEF € exposta no inicio do
capitulo. Apos isso, apresenta-se 0 modelo dos mancais hidrodindmicos, a demonstracdo da
equacdo de Reynolds e seu equacionamento pela teoria de mancal curto desenvolvida por

Dubois e Ocvirk (1953), além da representacdo deste tipo de mancal por coeficientes lineares
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de amortecimento e rigidez. Na sequéncia € abordada a solucdo do problema dinamico de
sistemas rotativos por meio da utilizacdo dos coeficientes lineares, conforme Kramer (1993).
Em seguida, mostra-se a obtencdo da equacdo de movimento no dominio da frequéncia para
Funcdo Resposta ao Desbalanceamento e no dominio do tempo com a utilizacdo do espago de
estados empregando o algoritmo de Runge-Kutta disponivel na funcdo odel5s do programa
Matlab®. Em seguida, os metodos de otimizacdo empregados para a caracterizacdo do
desbalanceamento rotativo sdo apresentados, nos quais a meta é a minimizacéo da diferenga
entre as vibragdes teoricas adicionadas pelo ruido (representando medi¢des) e aquelas obtidas
pela solu¢do numeérica.

Os resultados alcangcados no trabalho sdo indicados no Capitulo 4. Primeiramente, 0s
resultados para identificacdo do desbalanceamento para sistemas rotativos compostos por 1
disco e 2 dois discos sdo apresentados. Na sequéncia, aumentando o nivel de complexidade, o
sistema rotativo € modelado como um rotor com 3 discos, onde alguns casos séo simulados e
constata-se a eficacia do procedimento em efetuar o balanceamento sem massas de triagem
em varios planos de balanceamento.

Adicionalmente, o Capitulo 5 mostra as conclusbes mais significativas conseguidas
pelos trabalhos desenvolvidos e observacfes para seguimento desse trabalho.
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2 REVISAO DA LITERATURA

2.1 Modelo do Sistema Rotativo pelo Método dos Elementos Finitos

Os progressos na fabricacdo de turbo méaquinas e as dificuldades enfrentadas para o
aperfeicoamento e a utilizacdo de maquinas rotativas estdo conectados a histéria da dindmica
de rotores. Dimarogonas (1992), Childs (2002), Vance (2010), Rao (2011) e Alves (2018)
realizaram uma vasta e relevante pesquisa histérica a respeito do assunto.

O primeiro equipamento rotativo conhecido foi idealizado por Heron de Alexandria no
ano de 62 DC, detalhando, em seu livro “Pneumatica”, um mecanismo nomeado de Eolipila,
capaz de rotacionar usando vapor e usado para transformar energia térmica em energia
mecanica. Essa criagdo, que é a primeira turbina por reacdo, nao produzia trabalho
aproveitavel, tendo em vista a ndo geracdo de vapor em escala suficientemente alta.

Os avancos tecnologicos durante a idade média, por sua vez, foram baseados,
principalmente, no método da tentativa e erro, sem um embasamento exato do comportamento
dos episddios que conduziam suas invencBes. A partir do surgimento do Renascimento, e
mais tarde com a Revolucdo Cientifica, esse panorama alterou-se, devido ao surgimento de
cientistas renomados. Personagens como Daniel Bernoulli, Galileu Galilei, Gotfried Leibniz,
Isaac Newton, Joseph Louis Lagrange, Leonardo da Vinci, Leonhard Euler, Rene Descartes,
Robert Boyle, entre outros, contribuiram de forma relevante com conceitos em matematica,
fisica e engenharia, que seriam empregados futuramente como fundamentos da dindmica de
rotores.

Os motores de movimento alternado criados por Denis Papin até o ano de 1788 eram
maquinas a vapor, utilizadas geralmente para o bombeamento de agua. A eficiéncia das
maquinas existentes foi melhorada por James Watt, utilizando-se das novas descobertas na
area térmica, de onde foi possivel transformar o movimento alternado dos motores térmicos
em movimento rotacional. Esse avango foi primordial para a revolugéo industrial, tendo em
vista a elevada demanda por motores que fossem capazes de gerar movimento rotacional para
mecanizar a industria.

Adicionalmente, com o surgimento dos movimentos rotativos, com o advento das

turbinas a vapor, empregadas para movimentar moendas de gréos e serras circulares, e 0
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aperfeicoamento das rodas d’agua, as analises em dinamica de sistemas rotativos tornaram-se
fundamentais.

Os conceitos de vibracdo de vigas, membranas e placas foram bem fundamentados antes
da metade do século XIX; contudo, era pouco ou quase escasso 0 conhecimento sobre de
vigas atuando como eixos e, portanto, capazes de rotacionar e transferir poténcia. O primeiro
trabalho dedicado especificamente a andlise de rotores foi publicado no ano de 1869 por
Rankine (1869). O efeito giroscopico ndo foi considerado nesse trabalho e assumiu-se que se
a forca de inércia causada por uma deformacéo virtual fosse menor que a forca de restauracao
elastica do eixo, ndo ocorreria 0 movimento de precessdo, chegando a conclusdo de que o
sistema acima da velocidade critica se comportava de forma instavel.

Em 1883, De Laval, desenvolveu a primeira turbina a vapor conhecida, entusiasmado
pela necessidade de fabricar um equipamento capaz de separar a nata do leite. Esse modelo
desenvolvido, com um disco instalado em um eixo flexivel e fino alcangava rotagcbes maiores
que a velocidade critica, ao contrario do que Rankine acreditava.

As frequéncias naturais de uma viga em vibragdo transversal sdo iguais as velocidades
criticas de um eixo suportado em mancais, conforme relata Dunkerly (1894). Dessa feita, foi
sugerida uma formulacdo para a obtengdo das velocidades criticas para sistemas rotativos com
inimeros volantes e discos para diferentes configuracdes de sistemas rotativos. Foppl (1895)
foi o primeiro a elaborar uma solucdo analitica representativa para o tipo de maquina rotativa
sugerida por De Laval, onde foi analisado o comportamento do sistema rotativo ao
desbalanceamento para velocidades aquém, durante e superior a velocidade critica.

A partir disso, as turboméaquinas foram capacitadas a trabalhar em velocidades
superiores a critica; contudo, as anomalias causadas por vibracdes excessivas persistiam,
incentivando cada vez mais o0 estudo do comportamento dindmico de sistemas rotativos. Uma
analise das velocidades criticas e do movimento de precessdo em presenca de amortecimento
foi efetuada por Jeffcott (1919). A gravidade foi ignorada e uma forca de amortecimento
viscoso foi proposta na realizacdo de uma avaliacdo matematica.

Ficou evidenciado que as vibracfes tinham uma amplitude limitada no decorrer do
decurso pela velocidade critica por causa do amortecimento, ocorrendo a inflexdo da fase do
desbalanceamento ao se passar pela velocidade critica, sendo o movimento eliptico de
precessdo apto a atender a equacdo de movimento. A fundamentagdo técnica em dindmica de

rotores, até o presente, € constituida por essas analises.
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Apbs a criacdo por Thomas Edison do dinamo e com a elevacéo da velocidade de giro
obtida em sistemas rotativos, a oportunidade de gerar energia elétrica em capacidade
comercial foi notada e a fabricagdo de turbinas a vapor, com eixos flexiveis, cresceu
exponencialmente. Embora os estudos efetuados tenham proporcionado um entendimento
maior do funcionamento de sistemas rotativos, era preciso a elaboracdo de um método
interativo e eficiente para analisar esse tipo de maquina. No ano de 1924, Stodola (1924)
publicou um livro sobre a dindmica de rotores flexiveis. Esse livro continha uma técnica
gréafica para encontrar as velocidades criticas, até mesmo para eixos com se¢do transversal
ndo constante, e levava em conta efeitos rotacionais e da forca gravitacional.

Contudo, o aumento de rotacdo proporcionou um efeito inusitado para aquele tempo,
inicialmente, notado em compressores da General Eletric (GE), onde o sistema rotativo era
sujeito a um movimento de precessdo com elevada amplitude e com frequéncia tdo baixa que
era visto a olho nu. Esse fato foi nomeado de “shaft whipping”. O fendmeno de vibracGes
instaveis foi investigado por Newkirk em dois estudos (Newkirk (1924) e Newkirk e Taylor
(1925)). A conclusédo desses trabalhos foi de que esse movimento era auto-excitado e surgia
por causa da ocorréncia de atrito interno na fabricacdo da méaquina rotativa e das forcas
oriundas dos mancais flexiveis, em adicdo de possuir frequéncia de excitacdo permanente e
com valor préximo ao da primeira velocidade critica.

Deste momento em diante, os mancais flexiveis comecaram a ser reiteradamente
colocados nas avalia¢fes de turbinas. Um sistema rotor-mancal com eixo e mancais flexiveis,
foi modelado Smith (1933), aperfeicoando 0 modelo proposto por Jeffcott.

Com o avango da industria de sistemas rotativos, o rotor Laval/Jeffcott ndo mais
representava de forma satisfatoria as analises desses sistemas. Portanto, conhecer com
exatidao a resposta ao desbalanceamento de sistemas rotativos complexos, as formas modais e
as velocidades criticas era necessario. Esse problema foi resolvido por Prohl (1945) por meio
da criacdo de um método numérico que futuramente foi denominado método das matrizes de
transferéncia. Myklestad (1944) desenvolveu a mesma técnica, contudo aplicou a analise a
asas de avido. Prohl conduziu o método apenas para 0 uso em sistemas rotativos, levando em
conta, portanto, a influéncia das inércias rotativas.

Com o surgimento dos computadores, 0 MEF passou a ser a principal ferramenta para
as investigagOes vibracionais tanto de estruturas quanto de maquinas rotativas. Booker e Ruhl

(1972) foram os primeiros a realizar o estudo de elementos finitos para rotores. A formulagdo
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de elementos finitos utilizada nesse trabalho foi realizada com base nos trabalhos de Archer
(1963), dedicado a turbomaquinas apoiadas em mancais flexiveis, para a obtencéo da resposta
ao desbalanceamento e estabilidade do sistema. Os resultados foram comparados ao método
das matrizes de transferéncia, constatando-se, entéo, sua superioridade computacional.

Somente a energia elastica de deformacdo do sistema e a energia cinética de translacédo
eram consideradas nos elementos de Booker e Ruhl (1972). Atributos relevantes para a
dindmica de sistemas rotativos como cisalhamento, amortecimento interno, momentos
giroscopicos e a inércia rotacional ndo eram levados em conta. Os momentos giroscopicos e a
inércia de rotacdo foram considerados nos elementos de Thorkildsen (1972).

McVaugh e Nelson (1976), fundamentando-se no elemento de viga de Rayleigh,
implementaram o emprego de elementos finitos com o objetivo de investigar as nogdes
béasicas e o0 aperfeicoamento da equacdo de movimento de um elemento de eixo rotativo finito.
O elemento representava o sistema de equacdes, no referencial local e inercial e os efeitos da
carga axial de flexdo, momento giroscopico e de inércia rotacional foram acrescentados. Zorzi
(1977) e Nelson (1980) adicionaram novos propositos ao elemento como o torque axial e o
amortecimento histerético e interno viscoso. O elemento finito de eixo fundamentado no
elemento de viga de Timoshenko, que admitia o cisalhamento oriundo do movimento
transversal, para obter as frequéncias naturais e velocidades criticas do sistema, foi
desenvolvido por Nelson (1980).

O emprego do MEF para a analise da dindmica de rotores estava definitivamente
estabelecido, deste entdo. As andlises foram, e ainda sdo empregadas por meio dos elementos
desenvolvidos por Nelson (1980) na sua maioria. Autores como Ozguven e Ozkan (1984),
Edney et al. (1990), Qin e Mao (1996), Ku (1998) seguiram a adicionar diferentes impactos
ou gerar diferentes variedades de elementos de eixo, entretanto, apenas para situagoes
especificas.

2.2 Mancais do Tipo Hidrodindmicos

A partir dos trabalhos de Stodola (1925) e Hummel (1926), que possuiam como meta

aperfeicoar a obtencdo da velocidade critica de maquinas rotativas, notou-se que a dinamica



30

de vibracdo de sistemas rotativos encontrava-se diretamente relacionada a aplicabilidade dos
mancais. Contudo, os trabalhos relacionados a mancais e suas consequéncias iniciaram-se no
decorrer da revolucédo industrial e permanecem até a atualidade. Pinkus (1987), em celebracao
ao centenério da equacdo de Reynolds realizou uma abrangente recapitulacdo a respeito da
lubrificacdo hidrodinamica.

Primeiramente, o atrito era um dos relevantes inconvenientes vistos nos mancais, 0 que
causava elevacdo da temperatura de funcionamento desses componentes e reduzia a
efetividade dos equipamentos. Para superar este obstaculo, a colocacdo de lubrificante entre
as partes moveis e estaticas foi avaliada. A mecanica da lubrificacdo hidrodinamica como é
hoje conhecida, é proveniente de trés trabalhos independentes entre si, cujos autores Sao
Petrov (1883), Tower (1885) e Reynolds (1886).

Os estudos sobre a lubrificacdo, cujo principal objetivo era na &rea do atrito foram
iniciados por Nicolai Petrov (1883). Em 1883, pressupds que o0 atrito ndo era essencialmente,
determinado pela densidade e sim pela viscosidade. Adicionalmente, inferiu que o atrito
gerado em um mancal ndo era proveniente do contato entre as superficies, mas sim do
cisalhamento viscoso do fluido entre as mesmas. Portanto, Petrov (1883) sugeriu a
caracteristica hidrodindmica do atrito em mancais. Petrov (1883) em seus estudos ndo faz
nenhuma mencdo a respeito da habilidade dos mancais de suportar carregamento, o que foi
evidenciado por Tower (1885).

Muitas publicagdes sobre atrito foram conduzidas, apds as descobertas feitas por Petrov.
Tower entre 0s anos de 1883 e 1885 produziu diversos testes em mancais ferroviarios
observando a existéncia de pressdo hidrodinamica no filme de 6leo. A entrada do 6leo no
mancal testado por Tower era realizada por meio de furacdo na parte superior do mancal.
Tower (1885) notou que o Gleo era transportado para o exterior do mancal com o inicio do
movimento de rotagdo do eixo. Portanto, uma rolha foi inserida no orificio, com o intuito de
impedir o vazamento, porém esta foi ejetada a uma certa rotacdo. Contudo, observou-se que 0
filme de lubrificante, que isolava o eixo do compartimento, era submetido a elevadas
pressdes. Dessa forma, nasceu a teoria de lubrificagéo hidrodinamica.

Os conceitos criados por Petrov e Tower foram materializados em resultados
experimentais. As comprovagdes teoricas foram realizadas paralelamente por Osborne
Reynolds (1886), que desenvolveu a equacao diferencial, que é uma ferramenta primordial até

hoje, tendo em vista que reproduz as bases matematica e fisica da tribologia. A formulacéo
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trouxe a teoria de que a acdo hidrodindmica precisa de uma secdo geomeétrica convergente
para a geracao das pressdes, em adicdo das decorréncias relacionadas a compressao do filme
de dleo.

A equacdo de Reynolds ¢ de dificil solucdo analitica, pois possui coeficientes variaveis
e é uma equacdo diferencial parcial ndo homogénea. Desde entdo, diversos esfor¢os foram
envidados para sua solucdo. A consideracdo de mancal com comprimento axial infinito € uma
das possiveis solucfes dessa equacdo, sendo esta hipdtese assumida, inclusive pelo préprio
Reynolds, contudo, sem éxito. Sommerfeld (1904) efetuou essa consideracdo de mancais
infinitamente longos e, ao contrario de Reynolds (1886), conseguiu obter a expressao analitica
evidente para carga, campo de pressao, coeficiente de atrito e lugar geométrico do eixo.

Entretanto, a resolucdo para mancais infinitamente longos tinha geracdo de pressdo
antissimétrica, o que ndo condizia com os fatos. Isso aumentava a capacidade de
carregamento do mancal e mantinha o angulo de equilibrio fixo em 90°. A partir de entdo,
investigacOes para solucdo de mancal infinitamente curto foram realizadas, porém somente
Dubois e Ocvirk (1953) forneceram uma resolucdo robusta e precisa para o caso de mancais
curtos. De acordo com Pinkus (1987), essa proposta era mais compreensivel, consistente e
sofisticada que a proposta para mancais longos.

Muitos dos avancos cientificos alcancados pela industria militar foram utilizados, ap6s
os periodos das guerras mundiais, pela sociedade, tornando-se o computador, por exemplo,
uma ferramenta indispensavel.

Pinkus (1956) conseguiu, com a utilizacdo de computadores, solucionar a equacdo de
Reynolds completa, utilizando de hipbteses apropriadas, empregando métodos numeéricos para
mancal cilindrico. Os mancais elipticos e trilobulares também foram estudados por Pinkus,
respectivamente em 1956 e 1958.

Em funcédo das adversidades em solucionar a equacéo de Reynolds algumas suposic¢oes
e condi¢bes de contorno relacionadas as técnicas de criacdo de pressdo e mudanca das
caracteristicas do fluido, foram sugeridas, criando diversas solucdes para a solucéo da referida
equacdo diferencial com aplicagdes especificas. Dowson (1962) demonstrou a equacdo de
Reynolds de maneira geral. Essa equagdo generalizada advinda das equacgdes imprescindiveis
da hidrodindAmica com o minimo de cenarios restritivos e possibilitava a mudanga das

caracteristicas fundamentais do fluido, como a densidade e a viscosidade, do filme de 6leo.



32

Adicionalmente, no final de seu trabalho, utilizou as restri¢des classicas para fluido isoviscoso
e incompressivel, encontrando a solugéo original de Reynolds.

A abordagem mais tradicional para incluir os efeitos dos mancais hidrodindmicos na
dindmica de rotores é a partir da consideracdo do filme de 6leo como um sistema equivalente
de molas e amortecedores. Lund (1964, 1978, 1987) foi um dos primeiros a trabalhar na
obtencdo de coeficientes lineares. Esses coeficientes lineares demonstravam o amortecimento

e a rigidez dos mancais.

2.3 Balanceamento de Maquinas Rotativas

O balanceamento de rotores é fundamental para assegurar uma operacao estavel deste
tipo de maquinario. O balanceamento € o ato de acrescentar, ou retirar, baixas quantidades de
massa, em uma ou mais localizagbes angulares e axiais, de maneira a colaborar com o
equilibrio das forcas rotativas do sistema.

A obtencdo de um balanceamento adequado abrange uma gama de particularidades
como: quantidade de planos de balanceamento, peso das massas de correcdo, posi¢do angular
correta e modos a serem balanceados. Um levantamento assertivo com respeito ao
balanceamento de maquinas rotativas foi elaborado por Darlow (1989) e Foiles et al. (1998),
onde as metodologias aplicadas e seus respectivos conceitos fisicos foram apresentados. Racic
e Hidalgo (2007) também contribuiram para descrever o estado da arte.

O balanceamento de turbinas era realizado na pratica, anteriormente aos trabalhos
desenvolvidos por De Laval e do conceito matematico postulado por Jeffcott. Martinson
construiu, por volta de 1870, provavelmente, o primeiro aparato que balanceava maquinas
rotativas. O eixo era instalado em cima de molas suaves e posto para rotacionar nesse aparato.
A coordenada com maior deflexdo era assumida como a posicdo da maior massa
desbalanceada, e era registrada pelo avanco gradativo de um fragmento de giz.

A néo disponibilidade para o emprego de instrumentos para obter as medicOes de
vibragcbes vitais com exatiddo limitou a efetividade dos métodos primordiais de
balanceamento, aliados a escassez de conhecimento tedrico prévio. Apds surgimento dos

vibro-estroboscopios no ano de 1930 essa situacdo comecou a se alterar. Por meio do uso de
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“unidades de movimento”, Rathbone (1929) elaborou uma técnica de balanceamento para
diminuir as vibracdes nas bordas do sistema rotativo. A aplicacdo de um desbalanceamento
conhecido resultava nas “unidades de movimento” que eram o movimento eliptico das
extremidades. A partir disso, Rathbone diminuia a vibracdo nas bordas do rotor utilizando
uma técnica iterativa grafica. Esse foi o inicio do surgimento do método dos coeficientes de
influéncia.

Thearle (1934) desenvolveu uma técnica semi-gréafica para balanceamento de rotores, na
qual a resposta era obtida analiticamente, em vez de ser um processo reiterado como proposto
por Rathbone (1929). Nos dias atuais essa metodologia é classificada como balanceamento de
maquinas rotativas em dois planos.

Até os anos 50, essa técnica foi amplamente empregada, tendo em vista que os trabalhos
eram efetuados em sua maioria em rotores rigidos. Os eixos, com o passar todo tempo,
ficaram mais flexiveis e as condi¢des de funcionamento mais adversas, devido ao elevado
crescimento do uso das turbinas a vapor. Portanto, os métodos de balanceamento existentes
ndo eram eficazes.

Uma discussdo sobre as técnicas de balanceamento correntes, que normalmente eram
utilizadas em rotores rigidos e efetuadas a pequenas revoluc@es, foi realizada por Bishop e
Gladwell (1959). De acordo com esses apontamentos, essas técnicas ndo eram plausiveis para
maquinas rotativas flexiveis, que operavam em revolugbes supercriticas, pois 0
balanceamento realizado podia ser danoso para casos em que a maquina rotativa ndo se
comportava como rigida.

Em continuidade, estes autores apresentam um método, designado balanceamento
modal, onde cada modo teria que ser balanceado de maneira a ndo prejudicar o balanceamento
do modo predecessor, até o enésimo modo obtido pelo equipamento. O efeito de
empenamento e da massa do rotor foi analisado nesse procedimento.

No caso do desenvolvimento do balanceamento, também é nitido que o surgimento dos
computadores avancados e o aperfeicoamento da instrumentacdo foram essenciais para 0s
avangos necessarios. A técnica dos coeficientes de influéncia, por exemplo, necessitava da
resolucdo de enormes sistemas lineares.

Goodman (1964) introduziu de forma prética a técnica dos coeficientes de influéncia em
seu trabalho. Um procedimento para maquinas rotativas flexiveis submetidas a velocidades de

rotacOes e cargas variaveis foi desenvolvido por este autor. A solugédo era computada de forma



34

direta quando havia uma quantidade de medicGes igual ou inferior que a quantidade de planos
de balanceamento. Um processo de otimizacdo teria que ser aplicado, caso a totalidade de
medicgdes fosse superior que a totalidade de planos de balanceamento. Uma vibracao residual
minima era gerada por meio da aplicacdo das técnicas dos minimos quadrados e minimos
quadrados ponderados para o alcance das intensidades e fases do balanceamento.

Algumas melhorias ao método apresentado por Goodman foram adicionadas por Lund e
Tonnesen (1972). Experimentalmente, eles investigaram a eficacia e exatiddo da técnica dos
coeficientes de influéncia no alcance das massas de reparacdo. Adicionalmente, foi constatada
a relevancia de se empregar dois ou trés planos de reparacdo e de inimeros instrumentos para
a aquisicdo das medicGes de vibragdes. Portanto, verificou-se que a técnica dos coeficientes
de influéncia era robusta e exata e que as medicGes poderiam ser coletadas pelos sensores a
disposicdo no mercado naquele tempo, uma vez que calibrados adequadamente, e que
havendo medi¢des em quantidades necessérias, o balanceamento era efetuado com éxito para
casos com mais de dois planos de balanceamento.

Contudo, os pesquisadores da época ndo tinham exatiddo quanto a definicdo da
quantidade de planos de balanceamento. Kellenberger (1972) trouxe a tona o debate da
quantidade de planos de balanceamentos que eram necessarios para um balanceamento modal.
Naquela época a regra era aplicar a quantidade de planos igual a quantidade de modos (N) que
se almejava balancear. Em seus estudos Kellenberger evidenciou que mais duas equacdes,
afetas aos modos de corpo rigido, teriam que ser adicionadas no sistema linear que
determinava a obtencdo das massas de reparacdo. As vibracdes residuais seriam diminuidas
consideravelmente, com a utilizacdo de um total de N+2 planos no balanceamento modal.

Darlow (1982) preocupado também com a quantidade de planos de balanceamentos a
serem empregados, elaborou uma técnica para a caracterizagdo e remocdo de planos
dependentes, para a técnica dos coeficientes de influéncia. Os planos ndo independentes
geravam um mau condicionamento da matriz empregada para a obtencdo dos coeficientes de
influéncia, criando massas de reparacOes ilogicas, nesse caso. Tal procedimento, portanto
deveria, ser efetuado antes do calculo dos coeficientes, de maneira a garantir a utilizacdo de
apenas planos que criassem um sistema de equacdes linearmente ndo dependentes.

Um aperfeicoamento na técnica de balanceamento de Gash e Drechsler (1978) foi
apresentado por Gnielka (1983), aplicando-o em maquinas rotativas com empenamento e

suportadas por multiplos mancais. O método de balanceamento modal proposto nao utiliza
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massas de triagem para obter dados da méaquina rotativa. A partir dos modos obtidos
teoricamente, da massa modal, e aquisi¢cdes de vibracdo efetuadas em revolugdes proximas as
velocidades criticas, era viavel caracterizar o desbalanceamento por meio da técnica de
minimos quadrados.

Ambos o0s métodos dos coeficientes de influéncia e modal tem pontos positivos e
negativos. O balanceamento modal tem limitacbes com relacdo a utilizacdo de mancais
hidrodindmicos devido a dependéncia dos autovetores com respeito a velocidade, enquanto 0s
coeficientes de influéncia tém a inconveniéncia de precisar de um elevado nimero de massas
de testes. Portanto, o procedimento denominado como método unificado de balanceamento
tenta conjugar os pontos positivos de ambos os métodos e remover 0s pontos negativos. Dessa
feita, massas de testes sdo empregadas em velocidades de revolucdo que estimulam
preponderantemente 0 modo a ser balanceado, criando assim coeficientes de influéncia para o
modo em analise. Um manual em balanceamento de rotores flexiveis no qual sdo apresentadas
as metodologias a serem aplicadas nesses trés métodos, além de fazer uma correlagéo pratica
entre os mesmos, foi publicado por Darlow (1987).

Uma técnica para encontrar o estado de desbalanceamento de um rotor utilizando
medicBes oriundas dos pedestais, assumindo-se que se a modelagem matemaética do
equipamento fosse minimamente robusta o desbalanceamento podia ser encontrado direto das
informacBes de vibracGes mensuradas na caixa dos mancais, foi apresentada por Lees e
Friswell (1997). Sem a consideragdo de amortecimento, o sistema rotativo foi modelado a
partir de parametros modais e a forca oriunda dos mancais era encontrada por meio da lei de
Hooke com rigidez fixa. Para uma modelagem, que possuia somente um grau de liberdade de
translacdo, foi plausivel encontrar bons valores para a amplitude do desbalanceamento,
contudo ndo ocorreram estimativas adequadas para a fase devido a falta de precisdo no
modelo dos mancais, comprovando que o método era robusto somente para mancais rigidos.

Este mesmo grupo de pesquisadores seguiu com a identificacdo desse tipo de falha nos
anos posteriores, devido a relevancia de se encontrar o desbalanceamento e, na sequéncia,
realizar o balanceamento em rotores como uma forma de evitar falhas ndo previstas e
inesperadas do equipamento.

Uma nova técnica para obter os coeficientes de influéncia foi desenvolvida por Yu
(2004). Um grupo de massas de teste utilizadas paralelamente aos planos de balanceamento

foi considerado nesse método. Os coeficientes de influéncia obtidos em bhalanceamentos
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posteriores podiam ser utilizados para a obtencdo dos novos. Entretanto, havia a necessidade
de que a quantidade de rodadas experimentais fosse, pelo menos, igual a quantidade de planos
de balanceamento que ainda ndo haviam sido empregados em balanceamentos anteriores.
Uma boa reducdo de vibracdo foi obtida em testes realizados por meio dessa técnica em uma
turbina a vapor de geracdo de energia elétrica.

Untaroiu et al. (2008) propdem a técnica de balanceamento 6timo min-max LMI, para
considerar as limitagcOes nas amplitudes de vibracgdes residuais e a intensidade das massas de
reparacdo. Por meio da minimizacdo da norma infinita das medigdes de vibracdo nas
localizagBes mais criticas do sistema rotativo, 0 método calcula os coeficientes de influéncia.
Um sistema linear de inequacGes € aplicado as restricdes. Com a utilizacdo de dois exemplos
numéricos os autores validaram teoricamente o novo método. Uma performance melhor em
comparacdo ao método tradicional que aplica os minimos quadrados foi evidenciada pelos
autores.

Tiwari e Chakravarthy (2009) fundamentando-se em sinais temporais adquiridos por
meio da resposta “run-down” e ao impulso fizeram a identificagdo concomitante dos
parametros dindmicos de mancais de uma maquina rotativa rigida e do desbalanceamento
residual. Os resultados, obtidos por meio da resposta ao impulso, tanto experimental quanto
tedrico, foram contrapostos aos alcangados pelo “run-down”, indicando que os dois métodos
representavam satisfatoriamente o desbalanceamento atuante no sistema e 0s mancais.

Magquinas rotativas apoiadas em mancais hidrodindmicos e com uma jungao flexivel de
conexao entre dois eixos flexiveis, particularmente para diagndéstico e predicao de falhas que
frequentemente acontecem nestes sistemas (desbalanceamento e desalinhamento) foram
estudados por Camargo et al. (2010). Foi empregado um algoritmo genético para analisar
individualmente cada funcdo objetivo, estabelecendo assim um limite de Pareto 6timo de
respostas, com o intuito de detectar os parametros de falha ndo conhecidos. Contudo, o
dispéndio computacional exigido para impedir minimos locais no método de busca e a
aleatoriedade dos métodos evolutivos, foram limitantes.

A caracterizacdo de desbalanceamento rotativo empregando o método da minimizagéo
das forcas equivalentes foi realizada por Sudhakar e Sekhar (2011). Por meio de uma matriz
modal de transferéncia as vibragdes coletadas por meio de experimentos nas estacdes de
medicdo eram estendidas para todo sistema. Por meio de um modelo exato do MEF do

sistema rotativo, a resposta do sistema era inserida possibilitando obter a posicdo e a
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magnitude das for¢as que ocasionavam a falha. Essas forcas na sequéncia eram associadas as
forcas encontradas em uma modelagem tedrica variando-se a localizacdo, intensidade e fase
do desbalanceamento e procurando minimizar a diferenca. Por meio de experimentos o
método evidenciou boa concordancia com as massas aplicadas.

Um balanceamento modal para reparar um desbalanceamento distribuido na extenséo de
um sistema rotativo com empenamento foi utilizado por Deepthikumar et al (2013). Por meio
de uma matriz de transferéncia para mové-lo para o sistema global o sistema rotativo foi
modelado pelo MEF e o deshalanceamento foi desenvolvido como uma curva polinomial para
cada elemento. O método foi analisado teoricamente e experimentalmente para o primeiro
modo de um sistema rotativo na vertical somente em um plano de balanceamento e uma
rodada teste, mostrando-se vantajoso.

A deteccdo de desbalanceamento empregando uma maquina rotativa modelada por
elementos com ndo linearidades oriundas de um atuador magnético foi proposta por Morais et
al. (2014). Os parametros do sistema como amortecimento proporcional do rotor,
amortecimento dos mancais e rigidez sdo definidos por meio de experimentos pela funcao
resposta em frequéncia (FRF) e da aplicagdo do método estocastico “particle swarm”, num
primeiro momento. Depois de caracterizados os parametros do sistema, a modelagem ¢é
empregada para a caracterizacdo do desbalanceamento, aplicando novamente o método
“particle swarm” para minimiza¢do da fun¢do objetivo. O método foi analisado
experimentalmente e numericamente, para casos de linearidade e ndo-linearidade, obtendo
amplitudes aceitaveis de vibracao.

O formato das orbitas provenientes dos mancais tem influéncia direta da localizacdo na
qgual o desbalanceamento esta posicionado no rotor. Esse fato pode ser empregado como
maneira de caracterizar os parametros do desbalanceamento existentes no sistema. Um
modelo de sistema rotativo com anisotropia nos mancais e massas concentradas foi adotado
como uma solucdo dindmica harmonica, fundamentando-se em coeficientes que calculavam a
diferenca entre os formatos das 6rbitas encontradas com excitacdo posicionada em todos 0s
nos do sistema rotativo, por Lang et al. (2015). A partir da resposta orbital experimental
empregou-se a técnica para detectar o desbalanceamento em uma turbomaquina de geracéao de
energia elétrica.

Knopf et al (2015) apresentaram uma abordagem estendida da norma 1SO 11342 que é

adequada para reproduzir exatamente o comportamento vibracional nos planos de medigéo,
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geralmente localizados préximos aos mancais. Essa abordagem foi baseada em coeficientes
de influéncia fisicos para a estimativa dos desbalanceamentos residuais fora da condicdo de
ressonancia, na faixa de velocidade operacional de um rotor flexivel.

A metodologia mostra que dois desbalanceamentos residuais Sdo necessarios para
condicdes de operacdo fora de ressonancia, por exemplo, para o caso de velocidades
operacionais, que geralmente estdo entre duas velocidades criticas. Ao olhar para os planos de
medicdo, as amplitudes e fases de vibracdo podem ser representadas exatamente com a
aproximacéo de dois deshbalanceamentos residuais.

Uma técnica de identificacio de desgaste em mancais pelas respostas ao
desbalanceamento em coordenadas direcionais (componentes retrograda e direta) foi
apresentada por Machado e Calvalca (2016). Para a modelagem de desgaste apresentada, 0s
parametros identificados foram extensdo do desgaste, posicao circunferencial e profundidade.
As respostas numéricas foram comparadas com os dados experimentais, tendo uma
equiparacdo aceitavel. Mendes et al. (2017) aperfeicoaram o método para uma avaliagédo pelo
emprego da FRF, alcancando resultados satisfatorios, em trabalhos posteriores.

Yao et al. (2018) propuseram dois métodos para a identificacdo das caracteristicas do
desbalanceamento: o primeiro é baseado na expansdo modal combinada com o uso de
algoritmos de otimizacdo para um sistema rotativo com um disco, enquanto o segundo se
refere ao uso da técnica de expansdo modal aplicada ao problema inverso para um rotor com
dois discos.

Tanto as simulagbes quanto os resultados experimentais demonstraram a eficacia dos
métodos. O primeiro método de identificacdo proposto permite, além de detectar a localizacdo
do desbalanceamento, estimar também seus parametros caracteristicos. O Segundo método
proposto superou a limitacdo das aplicacfes de problemas inversos de Ultima geracdo no
campo, que dependem do conhecimento prévio da localizacdo axial do desbalanceamento.
Além disso, a comparacdo entre 0 método que combina expansdo modal e otimizacéo e aquele
com expansdo modal integrada/problema inverso/otimizacdo mostra que os resultados
identificados usando esta ultima metodologia s&o mais precisos no caso de um sistema
rotativo com dois discos. Para identificar os parametros de desbalanceamento, diferentes
algoritmos de otimizacdo foram utilizados para otimizar a funcgdo objetivo (Antlion (ALO),
Simulated annealing (SA) e fly fruit algorithm (FOA).
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Um novo método de identificacdo de cargas desbalanceadas usando o MEF do rotor
combinado com algoritmos de filtro de Kalman aumentado (AKF) foi proposto por Zou et al.
(2019). Sua precisao de identificacdo foi estudada por simulagéo e experimento e demonstrou
a exatiddo do método proposto.

Este método € um método deterministico-estocastico, no dominio do tempo e ¢é
insensivel a erros de medicdo e modelagem. Os resultados da pesquisa mostraram que 0
método proposto pode identificar os parametros de desbalanceamento online e em tempo real.
Enquanto isso, os erros do modelo dindmico e do sinal de medi¢do podem ser considerados e
efetivamente filtrados em tempo real, melhorando assim a precisdo da estimativa do
desbalanceamento.

Alves et al. (2019) propdem o uso de aceleracdes provenientes dos mancais com a
utilizacdo de coeficientes de influéncia e verificam experimentalmente que o balanceamento
pode ser bem-sucedido também em condi¢fes de altas ndo linearidades para mancais
hidrodindmicos.

Primeiro, as caracteristicas ndo lineares do filme de 6leo sdo introduzidas por meio de
um modelo analitico simples. Em seguida, diferentes comportamentos foram investigados
experimentalmente por meio de um rotor de bancada de testes apoiado em trés mancais
hidrodinamicos, projetado para suportar os efeitos ndo lineares do filme de 6leo. Os efeitos
ndo lineares sdo quantificados através de desvios em relacdo ao comportamento linear e
desenvolvimento de harménicas superiores na resposta do filme de dleo. E mostrado que
esses efeitos podem afetar seriamente a possibilidade de balanceamento com o uso de
coeficientes de influéncia. Por fim, verificou-se experimentalmente que o balanceamento com
0 uso da aceleracdo do mancal para célculo dos coeficientes de influéncia teve sucesso,
conforme o esperado.

Yao et al. (2020) desenvolveram um método de balanceamento dindmico para rotores
flexiveis suportados por rolamentos de rolos usando varias velocidades para otimizacdo de
objetivo duplo (DOM). O método foi utilizado para superar as deficiéncias que o método
classico de coeficiente de influéncia (CI) com minimos quadrados (LSM), pode induzir ao
gerar vibragOes residuais excessivas em velocidades especificas do rotor quando um rotor
flexivel é balanceado dinamicamente.

A técnica descrita pelos autores envolve duas etapas de otimizagdo consecutivas.

Durante a primeira etapa, um peso de correcdo Otimo da populacdo de parametros €
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identificado usando um algoritmo genético (GA) aplicado a uma funcdo objetivo feita a partir
da soma dos quadrados das vibracdes residuais. Esta primeira etapa de otimizacéo é executada
varias vezes para obter um conjunto de pesos de corre¢do otimizados. Um segundo processo
de otimizacéo é entdo realizado minimizando o valor maximo da vibrag8o residual do rotor.
Cada peso de correcdo pertencente ao primeiro conjunto de otimizagdo é incorporado a uma
equacdo que representa a vibracdo residual para obter o peso de correcdo ideal final. A
validade do método proposto foi verificada por meio de simulagdes e experimentos
relacionados a um sistema rotativo com dois discos. Os resultados mostram que o DOM
fornece uma estratégia de balanceamento mais eficaz do que aquela obtida usando GA e LSM
classico para o balanceamento dindmico de um sistema rotativo com maultiplas velocidades. O
namero de velocidades considerado durante o balanceamento dinamico também tem um
impacto significativo no efeito geral do balanceamento. Os experimentos mostram que trés
velocidades sdo necessérias, simultaneamente, para um balanceamento dindmico eficiente em
um rotor flexivel contendo a primeira velocidade critica no regime operacional.

Um algoritmo hibrido de salp swarm—Nelder—Mead (SSA-NM) foi proposto por Abbasi
et al. (2022), onde a funcéo objetivo foi considerada como a diferenca ponderada ao quadrado
entre a resposta ao desbalanceamento analitica e predita neste estudo. Pardmetros de
otimizacdo foram ajustados sistematicamente usando os métodos de design de experimentos
de Taguchi para comparacao dos resultados. Além disso, foi feita a comparacdo da eficiéncia
computacional do algoritmo proposto com os algoritmos de otimizacéao recentes, como: whale
optimization algorithm (WOA), grasshopper optimization algorithm (GOA), salp swarm
algorithm (SSA), and Harris hawk optimization (HHO).

A metodologia foi demonstrada em um sistema rotativo com disco unico e dois discos.
A precisdo do método proposto foi superior do que os outros algoritmos considerados neste
estudo de caso. Além disso, este estudo mostrou que a metodologia proposta pode identificar
0s parametros do desbalanceamento com precisdo para diferentes velocidades do rotor na
presenca de diferentes niveis de ruido. Adicionalmente, um experimento foi conduzido para
verificar o método proposto. O algoritmo proposto foi capaz de detectar as caracteristicas de
desbalanceamento com preciséo aceitavel.

Mian et al. (2022) desenvolveram um método para identificacdo do desalinhamento e

desbalanceamento aplicando Machine Learn com medicdo de vibracdo e imagem térmica
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infravermelha (cAmera termografica) e compararam os resultados com trés algoritmos: Naive
Bayes (NV), k-Nearest Neighbor (k-NN), e Support Vector Machine (SVM).

Um classificador Naive Bayes trabalha com modelos probabilisticos usando o teorema
de Bayes. O algoritmo k-Nearest Neighbor usa a similaridade e procura uma classe vizinha
com base no termo chamado distancia euclidiana O algoritmo SVM funciona com base no
principio de busca em um hiperplano e maximizando o intervalo entre as classes.

Os resultados alcangados com o algoritmo SVM foram melhores que os obtidos pelos
demais algoritmos e o diagndstico de falha por imagens térmicas infravermelhas tiveram
precisdo superior do que aqueles utilizando medi¢bes de vibracdo, demonstrando ser um
método promissor.

O tema e o0s métodos utilizados nesse trabalho sdo recentes e constituem uma
continuagdo do trabalho desenvolvido por Alves (2018) e Alves e Cavalca (2021) para o
balanceamento, em um plano, que ndo empregava massas de triagem e pode ser aplicado
apenas em uma rotacao da maquina para balancear o primeiro modo.

Portanto, o presente trabalho utilizara os coeficientes lineares e a expansao do método
de balanceamento sem necessidade de massas de triagem para mais de um plano de
balanceamento. A proposta é expandir este método para o balanceamento em 2 e 3 planos,

utilizando sistemas rotativos compostos por 2 e 3 discos.
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3 TEORIA E MODELAGEM MATEMATICA

A modelagem numérica necessaria para obtencdo da resposta dindmica do sistema
rotativo linear, assim como para o balanceamento do sistema rotativo, é apresentada nesse
capitulo. O modelo do rotor por meio do MEF, caracterizado pela montagem de matrizes
globais de rigidez, amortecimento e inércia, oriunda do somatério exclusivo das matrizes
elementares é evidenciada na se¢édo 3.1.

A secdo 3.2 discorre sobre 0s mancais, onde a equacdo de Reynolds é apresentada. Esta
equacdo € primordial para obtermos das forcas hidrodindmicas. Adicionalmente, o mancal
sera representado pela linearizacdo dos coeficientes de amortecimento e rigidez.

A secdo 3.3 mostra a resolucdo da equacdo de movimento no dominio da frequéncia
para Funcdo Resposta ao Desbalanceamento (FRD) e no dominio do tempo com a utilizacdo
do espaco de estados, empregando o algoritmo de Runge-Kutta disponivel na funcdo odel5s
do programa Matlab®.

Por derradeiro, o subitem 3.4 introduz a técnica de identificacdo utilizada para
caracterizagdo do desbalanceamento, assim como as técnicas de otimizacdo dinamica

essenciais para este propdsito.

3.1 Modelo do Sistema Rotativo pelo Método dos Elementos Finitos

Uma maquina rotativa é composta por elementos tipicos tais como, os eixos, o0s selos, 0s
mancais e a estrutura de suporte ou fundacdo. A Figura 1 ilustra uma configuracéo tipica, na
qual também sdo evidenciados os sistemas de coordenadas empregados para a montagem das
equacOes de movimento que representam a dindmica do sistema.

O referencial XYZ (I) mostrado é o inercial, no qual X é o eixo axial, Y é o eixo
transversal horizontal e Z o eixo transversal vertical. O sistema xyz (L) é o referencial
rotacional, sendo que este referencial segue o giro do sistema rotativo, considerando que 0s

eixos X e x s@o semelhantes com a linha neutra do sistema rotativo sem deformacéo. Portanto,
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assumindo w como a velocidade de revolugdo de precessdo, 0s eixos transversais, em cada um
dos referenciais, estardo espacados de um angulo wt entre si

E concebivel adotar os deslocamentos angulares (B, I') na pratica colineares com 0s
eixos (Y, Z) de modo respectivo, quando se admitem pequenas deformacfes transversais.
Supondo Q como a velocidade de giro préprio da méaquina rotativa, o angulo de rotacao

particular ¢, para deformacao torcional desprezivel, é dado por ©t.

Figura 1: Sistema de coordenadas utilizado por McVaugh e Nelson (1976).

Tomando como base o modelo demonstrado por Tuckmantel (2010) e Alves (2018), um
sistema continuo é discretizado pelo método dos elementos finitos em um grupo de elementos
que serdo adotados como continuos individualmente, sendo que cada elemento é conectado
aos seus adjacentes por meio de nés. O MEF possibilita a conexdo inercial, de rotacdo e
translacdo, entre os elementos do sistema, pela matriz de massa, fato que ndo ocorre em
modelagens simplistas como a de parametros concentrados, tornando esse método mais eficaz
na resolucdo das equacdes de movimento, de acordo com Adams (2010). O método dos
elementos finitos, conforme Childs (1993) possibilita também a juncédo do efeito giroscopico
entre o0s elementos, que € essencial para o estudo de maquinas rotativas. O enrijecimento do
sistema devido a insercdo de discos de inércia pode ser reproduzido somente com a aplicacédo
do método dos elementos finitos, conforme evidenciam Lalanne e Ferraris (1998).

As energias, cinética (Ti) e de deformagdo (Ui) e o trabalho das forcas néo

conservativas (Ri) de cada elemento i, em funcdo dos movimentos dos nds em sua
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extremidade, sdo calculados em funcdo dessa propriedade. Portanto, para uma estrutura com
N elementos, a energia total do sistema € obtida pelo somatoério das energias individuais de
cada elemento, ou seja:

T = Z{V=1 T;, U= Zév=1 Ui, R = 2?’:1 R;. (1)

A energia cinética, a energia de deformacdo e o trabalho das forcas ndo conservativas

globais segundo McVaugh e Nelson (1976), sdo apresentados da seguinte maneira:

1 1
T = EqTMq - Q¢TGq += 1,97,

2
1

U=2q"Kq, (2)
1

R==47cq.
54 Cq

Para obtencdo da equacdo de movimento do sistema completo, aplica-se a equacdo de

Lagrange (Equagéo 3), conforme (Kramer, 1993; Lalanne e Ferraris, 1998; Genta, 2005):

d (0T oT ou OR .
E(a_ql)_a_cu-l_a_cu-l_ a_q'l_Fi’ para i =1,2,...,N, (3)

na qual, gi é a i-ésima coordenada generalizada e Fi é a componente generalizada da forca
agindo na direcdo da i-ésima coordenada generalizada.
Substituindo-se as respectivas derivadas das Equacdes (2) na equacdo de Lagrange,

obtém-se a equacao de movimento do sistema completo:

[MI{g(®©)} + ([€1+ al6D{q(®)} + [KH{q®)} = {f (D)}, (4)

em que, [M], [C], [G] e [K] s&o de modo respectivo as matrizes globais de massa, de
amortecimento, giroscopica e de rigidez, {q(t)} é o vetor dos graus de liberdade e {f(t)} € 0
vetor de forcas externas. Adicionalmente, a matriz de amortecimento pode ser calculada

proporcional as matrizes de massa e rigidez dos elementos. Desse modo:
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[C] = a[M] + BIK]. ()

Entretanto, de acordo com Weiming e Novak (1996) e Santana (2009) o valor de «a
para eixos de material metalicos pode ser considerado praticamente nulo.

As equagOes de movimento utilizando elementos de viga de Timoshenko e de disco
rigido, conforme demonstradas por McVaugh e Nelson (1976) e Nelson (1980), serdo as
empregadas na modelagem por elementos finitos. A deformacéo de um elemento é dada pelas
translacdes nodais V e W, respectivamente nas direcdes Y e Z do referencial inercial e a
direcdo do elemento é fornecida pelas rota¢cdes nodais B e 7" em torno dos eixos Y e Z do
referencial inercial, de acordo com o demonstrado na Figura 1. Portanto, o vetor de

coordenadas generalizadas € dado por:

{a} ={v; W, B;I;}. (6)

A fundacéo e os mancais hidrodindmicos ainda precisam ser modelados para obtermos o
sistema rotativo completo. A fundacdo serd adotada rigida neste trabalho, pois a bancada
experimental do Laboratério de Maquinas Rotativas (LAMAR), utilizada como parametro
para essa modelagem possui 10 fixadores que limitam a transmissibilidade de vibracao,

conforme evidencia a Figura 2.

A modelagem do filme de 6leo levarda em conta as singularidades geométricas do
mancal e a forca empregada no sistema rotativo, ou até mesmo, a localizacdo do eixo dentro

do mancal, para os mancais do tipo hidrodindmicos. Desta forma, é viavel calcular as presses
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hidrodinamicas e, por conseguinte, a forca oriunda do mancal. A secdo 3.2 trata

exclusivamente sobre os mancais.

3.2 Modelo de Mancais do Tipo Hidrodinamicos

Mancais, em geral, sdo elementos de méaquinas de apoio, cuja fungdo é conectar a parte
movel a parte fixa de um rotor, permitindo movimento relativo entre as mesmas. O papel do
mancal é delimitar os graus de liberdade do eixo, dissipando o minimo de energia e, em
alguns casos, contribuir com o amortecimento do sistema. No caso de mancais a lubrificacdo
hidrodindmica, o eixo é suportado por um filme de 6leo no interior de um compartimento, ou
folga, com geometria curva cilindrica, eliptica ou multilobular, que caracterizam contatos
conformes, a saber, quando o filme lubrificante envolve a superficie do eixo.

Com o inicio da rotacdo do eixo, sdo geradas tensdes de cisalhamento, responsaveis pela
circulacdo do lubrificante no entorno do eixo, e tensdes de esmagamento, que pressionam o
6leo lubrificante na parte convergente da folga do mancal. Tais efeitos fisicos promovem uma
pressdo hidrodindmica que leva a sustentacdo do carregamento da maquina rotativa (Wm).
Uma consequéncia desse mecanismo de operacdo é a presenca de contato metal-metal
(causada pela falta do filme de 6leo) no comeco e no final da operacdo do sistema rotativo, de
acordo com o notado na Figura 3.

Win W

‘ \ ) distribuicio
de pressio

{

Parado Partida Em Operacio

Figura 3: Principio de Funcionamento de um Mancal Hidrodinamico (Mendes, 2011).
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Outra influéncia particular a esse tipo de mancal é a tendéncia a auto centragem do eixo.
Com a elevacdo da velocidade de revolugédo (€2), ocorre o acréscimo da pressao de 0leo e, por
conseguinte, da espessura minima do filme de dleo; o que conduz a centralizagdo do eixo no
interior do mancal, de acordo com o notado na Figura 4. A Curva de Guembel € representada
na cor vermelha, e significa a localizacdo estatica do centro do eixo, conforme a mudanca de
sua velocidade de giro.

Nota-se que, que na velocidade nula, o eixo esta posicionado na parte inferior do
mancal, enquanto que em rotacdo infinitamente elevada, tende a se posicionar na parte central
do mancal.

As Orbitas encontradas para esse tipo de mancal acontecem a volta do ponto “C”,
demonstrado na Figura 4 da Curva de Guembel equivalente a velocidade de revolucdo do

eixo. Esse ponto tem a designacédo de “Locus”, na dinamica de rotores.

>y

- \\J
Q=0 ou W=«

Figura 4: Curva de Guembel e Locus.

A fundamentacdo da teoria classica da lubrificacdo hidrodindmica é a equacdo de
Reynolds. Por meio do uso combinado das equacdes da conservacdo da massa para um fluido
viscoso e de conservacdo de quantidade de movimento é possivel chegar a equacdo de
Reynolds. A resolucdo desta equacdo gera o campo de pressdo no 0Oleo, quando utilizada na
andlise do filme de 6leo de mancais. O conhecimento essencial para a solu¢do da maioridade
das adversidades comuns no estudo de mancais hidrodindmicos é o campo de pressao.

A equacdo de Reynolds, apds a adogdo de medidas simplificadoras, de acordo com

Dowson (1962); considerando o estado incompressivel e isoviscoso, densidade invariavel
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com o tempo e demais hipdteses pertinentes de velocidades do fluido é apresentada na
Equacdo (7):

O [paoe] . 2 [peop] = o oh

a0 [h ae] t oo [h 6x] = ou (V ae) +12u at’ (7)
em que, X, 6 e z sdo, de modo respectivo, as coordenadas axial, circunferencial e vertical do

mancal, p é a pressdo, V é a velocidade do lubrificante na direcdo 6, x é a viscosidade do

lubrificante, p é a densidade e h é a espessura do filme lubrificante apresentada na Equacéo

8)e % é a evidenciada na Equacéo (9).
h = Cgr + ysin(0) + zcos(6), (8)

sendo, Cr a folga radial do mancal.

2 = ysin(6) — zcos(6). (9)

Como a equacao de Reynolds é uma equacdo diferencial parcial de segunda ordem, sua
solucdo analitica integral ndo é obtida algebricamente. Contudo, Sommerfeld (1904) e Dubois
e Ocvirk (1953), por meio de hipoteses que supunham o mancal infinitamente longo, ou
infinitamente curto, de modo respectivo, alcancaram solucGes analiticas unidimensionais.

Dentre essas aproximacfes, a mais empregada € a consideracdo de mancal curto, que

reduz a Equacédo de Reynolds (7) para a expressao:

5] = on (V) (10)
Segundo Kramer (1993), para um mancal curto, a mudanca de pressdao na direcdo
circunferencial € pequena no que concerne a mudanca de pressao na dire¢do axial. Assim, na
Equacdo de Reynolds (7), pode-se, com razoavel aproximacdo para Lm/2Rm < %, remover o
primeiro termo, tal como, mostrado na Equacdo (10).
Dubois e Ocvirk no ano de 1953 obtiveram a resolugéo da equacdo de Reynolds para

mancais curtos, assumindo que p=pa=0, para x=Lm/2 e x=-Lm/2 e considerando z=R#:
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3epsin(0) (Lm2

_ fm_ .2
p (6,x) = RmCr?*(1+¢£cos(6))3 x ) + pa, (11)

4

na qual: Rm e Ly sd0 respectivamente, o raio e comprimento do mancal e € é a excentricidade
adimensional.

Estimado o campo de pressdo, é factivel analisar as forcas atuantes no filme de
lubrificante. Com essa finalidade, é necessario integrar numericamente a distribuicdo de
pressdo, alcancando a forca hidrodindmica Equacédo (12), que também é decomposta em forca
tangencial (f;) e forca radial (fr).

Lm
g
fo = J Sy (6, x) dORdx. (12)
2
bm g
fi = f_f_m glzp(H,x) sin(6) dORdx, (13)
2

L
-m 0,

fr = f LZ f p(6,x) cos(0) dORdx.
0

A solucdo da Equacédo (13) resulta na Equacdo (14). Fazendo o balanco de forcas nas
direcOes z e y, conforme Figura 5, obtém-se a Equacdo (15). Resolvendo-se a Equacdo (15)

encontra-se o angulo de atitude @ em funcdo apenas da excentricidade adimensional €.

Figura 5: Representacgéo das forgas.

F, = UQRL3 ( e ) ’ (14)

Cr? \4(1-£2)3/2

FT=MQRL3( g2 )

Cr? \(1-€2)2




50

W = F, sin(@) + E, cos(9), (15)
0 = F; cos(®) — E.sin(®),

na qual W é a carga estatica aplicada ao mancal.

TV1—¢g2

tan(@) = .

- (16)
A abordagem mais tradicional para incluir os efeitos dos mancais hidrodindmicos na
dindmica de rotores é a partir da consideracdo do filme de 6leo como um sistema equivalente

de molas e amortecedores, como notado na Figura 6.

Oleo

b T

f_ﬁ_’).\' Etxo é}\ v
i

Figura 6: Representacdo linear do mancal hidrodinamico.

Essa demonstracéo é plausivel ao se linearizar as forcas hidrodindmicas, ampliando-as
em uma série de Taylor de primeira ordem em torno do ponto de equilibrio estético, a cada
velocidade de rotacdo, de acordo com Lund (1987). Portanto, para qualquer velocidade de

revolucdo do eixo tem-se:

fy = fyo + Kyy By + Kypo Bz + Cpy Ay + Cyyp. A2, (17)
fo = fao + Koy By + Ky Az + Cpyo Ay + Cyp Dz,

em que, os coeficientes sdo as derivadas parciais das forcas analisadas na posicdo de

equilibrio:



o1

af af
Cyz =775 Kyz =525 (18)

e sdo obtidos como os coeficientes dindmicos de amortecimento e de rigidez do mancal.

Desta forma, as forcas hidrodindmicas podem ser reproduzidas de maneira linear,
empregando a teoria de coeficientes lineares (Equagéo 17).

Os coeficientes de amortecimento e de rigidez equivalentes ao atrito viscoso no filme de
lubrificante e a flexibilidade, utilizados neste trabalho sdo os definidos por Kramer (1993),

apresentados na Equacéo (19).

w w
Kix =Yik o Cix = Bix e (19)

Para o calculo dos coeficientes equivalentes, usam-se as seguintes variaveis auxiliares,

de acordo com Kréamer (1993):

Y = [2r% + (16 —?)e?] A(e), (20)
m m? —2m%e? — (16 — m?)et
Yiz =7 T A(e),
e(1—¢g2)2
n w4+ (32+7n%)e? + (32— 2m?)et
Y21 = 2 1 A(e),
e(1—¢g?2)2
%+ (32 + m?)e? + (32 — 2m?)e*
Y22 = 1— 82 A(S),
m (1 — g2)1/2
pus =2 L2 2+ an? — 16) 7)),

Biz = Bo1 = —[2m** (4m* — 32) £2]A(e),
m mw?+ (48 —2m?)e? + miet
2 e(1—g2 )%
4
[m2 + (16 — m2)e2]3/2"

Baz = A(e),

A(e) =
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3.3 Solucdo da Equacéo de Movimento

3.3.1 Dominio da Frequéncia

A anélise da resposta do sistema completo no dominio da frequéncia é plausivel com o
auxilio de Funcdo Resposta em Frequéncia que relaciona os deslocamentos (saidas)
resultantes da aplicacdo de forcas (entradas) ao sistema ou com o auxilio de Funcdo Resposta
ao Desbalanceamento (FRD) que, por sua vez, considera a aplicacdo de um tipo especifico de
forga, o desbalanceamento, conforme sera exemplificado no subitem 3.4.

Partindo da Equacdo (4), que é a equagdo dinamica global do sistema, assumem-se
todos os graus de liberdade do rotor com N nés.

[MI{g(D)} + ([C]+ Ql6D{g®} + [Kl{q()} = {f(0)}. (4)

Adotando-se as forcas de excitacdo f(t) e o vetor deslocamento do sistema q(t) oscilando

de maneira senoidal como tempo, tem-se:

()} = {fo}e! ™D = {fo}(e/Vt /). (21)
{a(®©)} = {qo}e’". (22)
em que fo e 0 séo as amplitudes e fases do vetor {f} das forcas de excitacdo no tempo, de
modo respectivo e {q} é o vetor deslocamento da resposta do sistema.

Substituindo-se a primeira e segunda derivadas de q(t), relativamente ao tempo, na

equacdo 4, chega-se na equacdo de movimento no dominio da frequéncia.

(—Q% [M] + jQ(c] + Q[6]) + [K1){qo} = {fo}e’®. (23)

A resolucédo do conjunto de equacdes lineares implica no vetor dos deslocamentos.
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3.3.2 Dominio do Tempo

A resolucdo da equacdo de movimento do sistema rotativo € efetuada empregando uma
representacdo das coordenadas generalizadas em espago de estados, decrescendo a ordem da
equacéo diferencial.

{q;ze} = [Aee]{qee} + {fee}f (24)
na qual,

_ [0] [1]
[Aeel = [—[M]—1 [K] —[M]'[C+ QG ]]’

et = (a1 1}

(Qee} ={VWBTVWBIY,

(25)

(e} =(VWBIFVWEBFY.
[I] é a matriz identidade.

A obtencdo da resposta temporal é dada pela resolucdo da equacdo de movimento,
Equacdo (4), com a aplicagdo da técnica de espaco de estados por meio do programa
Matlab®, empregando o algoritmo de Runge-Kutta disponivel na funcdo odel5s.

3.4 Método de Balanceamento Proposto

O principal causador de vibragdo em um rotor € o desbalanceamento de massa. Essa
forca advém da forga de inércia resultante de uma parcela de massa distanciada do centro de
rotacdo. Esta forga pode ser representada como:

V2

fa=m", (26)
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na qual m é a massa desbalanceada, V = @ X r € a velocidade tangencial linear da massa e r é
a distancia da massa ao centro de rotacdo. Desdobrando a forca de excitacdo no referencial
inercial y-z e renomeando o vetor r de excentricidade (e), a forca de desbalanceamento é

reproduzida como:

fay = mew? cos(wt + §), (27)

faz = mew? sin(wt + §),

em que ¢ € 0 angulo de fase. Na equacdo de movimento em suas localiza¢bes devidas, essas
forgas devem ser colocadas no vetor de forgas externas.

Sao necessarias técnicas de otimizacao de sistemas para obter o melhor arranjo da falha
nos métodos de diagnose de falhas fundamentados em modelos. Conforme Luenberger et al.
(2008) a analise de otimizacdo abrange a escolha de valores para uma quantidade de variaveis
correlacionadas, onde estes valores tem que satisfazer uma condigdo imprescindivel e hébil
para a resolugdo da funcdo objetivo, ou funcBes objetivos no caso de uma otimizacdo de
maultiplos objetivos, que regem o problema.

Portanto, para montagem da funcéo objetivo € preciso pegar os elementos primordiais
do problema; ha diversas maneiras de se atingir estes elementos para tal funcdo. Neste
trabalho, primeiramente, obtém-se as vibracdes do sistema por meio da modelagem
matematica sugerida, no qual as informacdes do desbalanceamento (posicdo axial no rotor, X,
angulo de fase, 6 e momento de desbalanceamento, me) sdo as incognitas do problema. Dessa
forma, a funcédo objetivo é montada pela diferenca entre a vibracdo calculada e, na auséncia de
dados experimentais, a mesma vibracdo calculada com adi¢do de ruido.

Por meio do dominio da frequéncia com utilizacdo da FRD as informacgdes de vibracao
sdo obtidas. Portanto, utilizando-se a técnica dos minimos quadrados, seguindo a metodologia

proposta por Alves (2018), obtém-se:

fO) =llg(me,8,2) —ql3, (28)

na qual, q € a amplitude de vibragdo adicionada de ruido, e y € o vetor com as informacdes do

deshalanceamento.


https://www.sinonimos.com.br/imprescindivel/
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Dessa forma, a caracterizacdo do desbalanceamento passa a ser um problema que busca
a minimizacdo das diferencas entre as vibracGes tedricas e as vibragbes experimentais
emuladas numericamente com adicdo de ruido, e pode ser evidenciada de maneira exata

como:

( min = £ ()

{s.a.h(){)=0

g =<0’
XES

(29)

em que, h(y) é o vetor de restri¢cdo de igualdade, g(x) é o vetor de restricdo de desigualdade e
S é o conjunto factivel de y. Para o caso especifico do desbalanceamento tem-se:

([ min -0 =5llq00) - gl

S.a. 0 S mend S memax Tld = 1) ---)p! (30)
| 0 < 6nd <2
\ 0 <xpg <L,

sendo, L,- o comprimento do rotor, nd o contador para o p-ésimo desbalanceamento atuante no
sistema e memax € 0 valor méximo determinado para 0 momento de desbalanceamento.
Contudo, o problema de otimizacdo mostrado na Equacdo (30) contém adversidade
extra, tendo em vista que na modelagem numérica, a posicdo axial do desbalanceamento sé
pode ocupar valores relacionados aos nds do rotor discretizado por meio do MEF. Portanto, a
variavel da posicdo axial deve ser analisada como uma varidvel discreta. No caso em que
algumas variaveis sdo valores inteiros e a funcao objetivo e/ou as restrigdes sdo constituidas
por funcdes ndo lineares o0 caso é conhecido como Programacdo N&o Linear Misto-Inteiro
(“Mixed-Integer Nonlinear Programming”, MINLP). Para esta classe de problema de
otimizacdo devem ser utilizadas técnicas especiais para caracterizacdo do desbalanceamento.
E necessario particionar o MINLP em dois subproblemas, sendo um de Programagio
N&o Linear (NLP) e outro de Programagdo Linear Misto Inteiro (MILP). As técnicas
normalmente utilizam a relaxacdo das variaveis inteiras para a criacdo de subproblemas,
podendo essas, entdo, serem qualquer valor real no interior de um intervalo determinado.
Desta feita, 0 MINLP se torna um problema de Programagdo Nao Linear (“Nonlinear

Programming”, NLP), onde a solucdo 6tima para esse subproblema cria um limite inferior
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para a funcdo objetivo, se confrontado com os valores que podem ser alcancados a comegar
da regido factivel original.

Uma funcdo objetivo néo linear pode ser transformada em uma funcéo objetivo linear
pela inser¢do de uma variavel auxiliar, », contudo, essa varidvel auxiliar deve ser maior ou
igual ao valor da funcdo objetivo original, seguindo os principios da linearizacdo. Adotando a
metodologia usada por Alves (2018) o MILP é entdo equacionado com a utilizacdo do
Método de Outer Approximation (OA) e emprega-se 0 método de Branch and Bound e o
algoritmo simplex para obter a solucéo 6tima da Equagdo (31).

( min -1
saa. £ (x®) + 7F(x®) (x— x9) <n, vx® ek
0 <meyy < mepgx
0<6,4 <2m,nd=1,..,p
0 <xpq <L,
X = }121 zj coord (j)

(31)

z;<1, j=1,...,nnos
L nezi=1,ze [01]

O método de OA preconiza que um problema MINLP pode ser expresso
correspondentemente, como um caso de Programacdo Linear Misto-Inteiro (“Mixed-Integer
Linear Programming”, MILP) de tamanho limitado. O MILP ¢ desenvolvido por meio de
linearizagBes da funcdo objetivo e das funcbes de restricdo nas vizinhancgas da resposta étima
de um subproblema NLP fixado.

Defini-se K como o grupo de todos os valores 6timos alcancados por meio dos

subproblemas NLP fixados, para todas as variaveis inteiras factiveis, de maneira que:
K = {x© € S: x® resolve 0 i — ésimo problema de otimizago }, (32)

e, tendo em vista que S é um conjunto fechado, ha uma quantidade finita de pontos que as
variaveis inteiras podem assumir.

O método OA sugere a resolucdo revezada de subproblemas NLP fixados e de MILPs
associados. Inicialmente, soluciona-se um subproblema NLP fixado para um ponto de partida

x(i) = x(0) (Equacdo 30). Na sequéncia gera-se um MILP associado, entretanto substituem-se
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as linearizacbes efetuadas no conjunto K por linearizacdes efetuadas em um subconjunto x®
c K que detém as respostas 6timas dos subproblemas NLP fixados solucionados até este
instante.

Calculando-se o MILP associado, é plausivel obter outro valor para a variavel inteira e
gerar outro subproblema NLP fixado. Dessa forma, a nova resposta 6tima do NLP é
acrescentada ao subconjunto (i) e um novo MILP é gerado. O processo € iterativo até que a
solucéo encontrada pelo MILP associado, que cria um limite inferior para a funcdo objetivo, e
a melhor solucdo alcancada por um dos subproblemas NLP fixados, que cria um limite

superior para a funcdo objetivo, estejam em concordancia com uma dada tolerancia.

3.4.1 Solugéo do Problema de Programacéo N&o Linear (NLP)

Estabelecido o subproblema NLP fixado é preciso soluciona-lo para se alcancar a nova
resposta 6tima a ser empregada no aperfeicoamento do MILP associado. Os problemas de
otimizacdo reais em sua maior parte estdo sujeitos a restricbes, que sdo valores prescritos,
sejam por fungdes restritivas, sejam por conjuntos restritos, para as variaveis de interesse. O
problema de identificacdo do desbalanceamento (Equacdo 30) segue esta metodologia.

Portanto, é necessario empregar uma metodologia que aproxima casos de otimizacdo
restritos em casos de otimizacdo irrestritos. Essa aproximacdo pode ser alcancada por meio do
Método das Penalidades, Método do Lagrangiano Aumentado e do Método das Barreiras. No
Método das Penalidades é acrescentado um item de penalizacdo na funcdo objetivo para
qualquer violacdo das restri¢fes, criando uma sequéncia ndo factivel de pontos na busca pela
solucdo 6tima. O método do Lagrangiano Aumentado tem principio de funcionamento similar
ao Método das Penalidades, contudo utiliza as condi¢Ges de Karush-Kuhn-Tucker (KKT) e
multiplicadores de Lagrange para solucdo do problema de otimizacdo. No Método das
Barreiras, um item é acrescentado a funcao objetivo para garantir que as variaveis respeitem
as restricbes impostas, criando, dessa maneira, uma sequéncia factivel de pontos,

caracterizando o que se conhece como algoritmos de ponto interior.
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Levando em conta que os valores da variavel axial devem ser somente valores factiveis,
para a caracterizacdo do desbalanceamento sera empregado o Método das Barreiras, por meio
da funcdo fmincon do software Matlab® com o algoritmo do ponto interior.

O problema de otimizacdo com barreira pode ser estabelecido como:

min -r(xy,c) = f(x) + cB(x)
s.a.g(x) <0 , (33)

XES xi-x"
sendo, ¢ o0 parametro que quantifica a proximidade do problema irrestrito em relacdo ao
problema restrito (por meio da intensidade aplicada a penalizagdo) e B(y) é a fungdo barreira.

Luenberg et al., 2008, define esta fungdo como:

B(x) = = XL In[-g,;00], (34)

na qual, m é a totalidade de restrices.

Portanto, é esperado que a funcdo B(x) seja nula dentro do conjunto S e infinita em sua
fronteira, assegurando que apenas a regido factivel seja utilizada. Contudo, essa técnica criaria
descontinuidade da funcdo B(y), e por isso, emprega-se a fun¢do mostrada na Equacgéo
(34) que se aproxima do infinito quando y se aproxima da borda, que é continua no
interior do conjunto S e ndo negativa. Adicionalmente, a funcdo objetivo r(y, c) se
aproxima da fungdo objetivo original f(y) quando ¢ — 0, e nessa situagcdo y pode se
aproximar do contorno de S. Maiores informagdes a respeito do método, bem como das
condicbes de otimalidade que casos de otimizacdo restritos devem respeitar, podem ser
encontrados em Nocedal (1999), Bazaraa (2006) e Luenberg et al. (2008).

Determina-se uma sucessao de valores para ¢ decrescentes e tendendo a zero, sendo que
paracadal,ondel=1, 2, ..., cl >0ecl+l <cl, para a resolu¢do do problema de otimiza¢édo com
barreira. A Equacdo (33) é resolvida por meio de métodos de otimizacao irrestrita, para cada cl
até que r(y, c/+1) = r(x, cl).

Utilizou-se 0 método de otimizacao irrestrita de quase-Newton para obtengdo da matriz
hessiana, pela Formula de Broyden (1970), Fletcher (1970), Goldfarb (1970) e Shanno (1970) -
(BFGS), tem-se:
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t t t
DkSk Sk Dk
Dy, =D, + 22k _ , 35
k+1 k Y}tcsk S}tc Dy sk ( )
em que:
S = X1 — X (36)

Vie = Af (Xpep1) — Af(xi),
e para k=1, D=I; e Af(x}) € o gradiente da func&o.

Uma direcdo de descida é aquela em que a funcdo objetivo ira diminuir para um valor de
passo, conforme Equacéo (37). E possivel imaginar que se o gradiente aponta na direcdo de
crescimento da funcdo, entdo um plano perpendicular ao gradiente serd um divisor entre as

direcoes de crescimento e as direces de decrescimento.

di = —Di". Af (). 37)

Na busca do melhor desempenho do sistema de otimizacdo determina-se 0 passo o a ser
dado no sentido da direcdo de descida de maneira que f(yk). > f(yx+1). Portanto, yk+1 €

alcancado a partir da direcdo de descida como:

Xk+1 — Xk + adk. (38)

O passo «a é calculado com interpolacdo quadratica seguindo as condi¢des de Wolfe.

Em geral, os programas e fungdes retornam um minimo local, pois eles utilizam apenas
uma bacia de atracdo (basins of attraction) do ponto de partida inicial xo. O resultado pode ser
um minimo global, mas ndo ha garantia de que seja. O método das barreiras combinado com
guase-Newton descrito anteriormente, encontra o ponto de minimo local que pode ser ou nédo
ser global. O intuito desse trabalho é encontrar o ponto de minimo global e, portanto para
assegurar tal fato, foi utilizada a funcdo GlobalSearch do programa Matlab® (Mathworks,
2022).
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Otimizacdo € o processo de encontrar o ponto que minimiza uma fungdo. Mais
especificamente:

- Um minimo local de uma funcgdo é um ponto onde o valor da fungdo é menor ou igual
ao valor em pontos proximos, mas possivelmente maior que em um ponto distante; e

- Um minimo global é um ponto onde o valor da funcdo é menor ou igual ao valor em

todos 0s outros pontos viaveis.

minimo global

minimo local
Figura 7: Ponto de minimo.

A funcdo GlobalSearch contém propriedades que permitem executar repetidamente
solucionadores locais para encontrar o ponto de minimo global. Quando executado, o
solucionador tenta localizar uma solugdo que tenha o menor valor da funcéo objetivo. Tal fato
ocorre, pois o solucionador é projetado para pesquisar em mais de uma bacia de atracao.
Inicialmente a GlobalSearch gera varios pontos de partida. Estes, entdo, usam um
solucionador local para encontrar os 6timos nas bacias de atracdo dos pontos de partida
iniciais.

A GlobalSearch contém informacdes sobre um minimo local, incluindo localizacéo,
valor da funcdo objetivo e ponto inicial ou pontos que levam ao minimo. A partir disso é
criado um vetor com as informacGes dos pontos de minimos. O vetor é ordenado pelo valor da
funcéo objetivo, do menor (melhor) ao maior (pior). A GlobalSearch combina as solucGes que
coincidem com solucdes previamente encontradas dentro das tolerancias estipuladas.

Se uma funcdo objetivo f(x) € suave, o vetor —If(x) aponta na direcdo de descida em

que f(x) diminui mais rapidamente. A equacédo da direcdo descida mais ingreme, ou seja,

T2 = -vf(x®), (39)

dt
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produz um caminho x(t) que vai para um minimo local a medida que t aumenta. Geralmente,
0s valores iniciais Xo que estdo proximos uns dos outros fornecem caminhos de descida mais
ingremes que tendem ao mesmo ponto de minimo. A bacia de atracdo para descida mais
ingreme € o grupo de valores iniciais que conduzem ao mesmo minimo local.

A Figura 8 mostra dois minimos unidimensionais. A figura mostra diferentes bacias de
atracdo com diferentes estilos de linha e mostra as dire¢cdes de descida mais ingremes com as
setas. Para esta figura, os pontos pretos representam os minimos locais. Todo caminho de
descida mais ingreme, comegando em um ponto Xo, se dirige ao ponto preto na bacia contendo

Xo.

—_ . " - X

Figura 8: Bacias de atracdo (Mathworks, 2022).

Maiores detalhes do algoritmo da funcdo GlobalSearch podem ser encontrados em

Mathworks website e em Ugray et al. (2007).

3.4.2 Considerac0es Finais

A fim de garantir que o ponto de minimo seja global é utilizada a funcdo GlobalSearch
do software Matlab®, empregando, portanto mais de uma bacia de atracdo de solucionadores
locais que convergem para o ponto de minimo global.

O problema é equacionado, por meio dos métodos das barreiras e quase-Newton para
minimos quadrados, restringindo-se o valor da variavel inteira, x, definida no ponto
inicial. A partir do ponto 6timo encontrado desse subproblema NLP, é crivel montar o

MILP associado pelo método de “Outer-Approximation”, apresentado na Equacéao 31.
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Portanto, monta-se o0 MILP associado e emprega-se 0 méetodo de “Branch and Bound” e
o algoritmo simplex para obter a solugdo 6tima e, por conseguinte, geram-se valores novos
para as variaveis inteiras, e, portanto, cria-se outro subproblema NLP. A metodologia é entéo
repetida até a convergéncia.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

As ferramentas necessarias para a solucdo da equagdo de movimento, nos dominios da
frequéncia e do tempo e, de sistemas rotativos sustentados por mancais hidrodinamicos, foram
apresentadas nos capitulos anteriores. Portanto, este capitulo tem por objetivo apresentar e
discutir os resultados alcangados com o modelo proposto.

A modelagem de rotores foi desenvolvida pelo MEF, onde a fungéo para resolucdo dos
mancais, que sdo do tipo hidrodinamicos cilindricos, emprega a teoria de mancal curto
desenvolvida por Dubois e Ocvirk (1953) para resolucdo da equagdo de Osborne Reynolds
(1886), baseando-se em coeficientes lineares, conforme Kramer (1993).

Adicionalmente, foram implementados computacionalmente os programas para a
resolucdo de sistemas rotativos no dominio da frequéncia com a FRD para a identificacdo
do desbalanceamento.

Para adicdo do ruido foi utilizada a funcdo awgn (Add White Gaussian Noise) do

programa Matlab®.

q = awgn (y, snr, signal power), (40)

em que, {y} é o vetor de vibracdo numérico abrangendo os graus de liberdade dos mancais;
SNR é a proporc¢do entre a poténcia do sinal e a poténcia do ruido em decibéis, especificada
como um escalar; e signal power é a poténcia do sinal, especificada como 'medida’, portanto,
o nivel de sinal de y é calculado para determinar o nivel de ruido apropriado com base no
valor de SNR.

A funcédo de adicdo do ruido gaussiano branco (awgn) é um modelo de ruido simples
que representa o movimento do elétron em radio frequéncia fronte final de um receptor. Como
o nome indica, o ruido ¢ adicionado ao sinal. O ruido ¢ chamado de “branco” porque possui
espectro plano em toda a largura de banda de amostragem. Analogamente, a cor branca
contém niveis de poténcia espectral iguais em todas as frequéncias do espectro de luz visivel.
O ruido € gaussiano porque sua amplitude pode ser modelada com uma distribuicdo de
probabilidade normal.

A secdo 4.1 apresenta a solucdo de resposta em frequéncia para uma maquina rotativa

composta por um disco com a adi¢éo de ruido awgn, variando de 40 a 65 com passo de 5. Os
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casos analisados contam com massas de desbalanceamentos nos nos possiveis do disco, de
forma a gerar varias condicdes de vibracdo para realizacdo do balanceamento e verificar a
convergéncia do modelo, resultando em duas possibilidades por disco.

Na se¢do 4.2, é desenvolvido um sistema rotativo composto por 2 discos com momentos
de desbalanceamentos defasados de 180° e 90° e na mesma fase com a adicdo de ruido awgn
variando de 40 a 65 com passo de 5 para todas as combinacdes de nos possiveis nos discos,
similar a secéo 4,1, atingindo 4 possibilidades.

Aumentando o nivel de complexidade do sistema rotativo, na se¢do 4.3 é modelado um
sistema rotativo com 3 discos com a adicdo de ruido awgn variando de 40 a 65 com passo de
5 para todas as combinacfes de nos possiveis nos discos, analogamente as secdes 4,1 e 4.2,
alcancando 8 possibilidades.

Adicionalmente, a secdo 4.4 demonstra o emprego de momentos de desbalanceamento
ao longo do eixo fora dos discos e verifica-se a eficicia do procedimento ao efetuar o

balanceamento pelo método proposto no presente trabalho.

4.1 Sistema Rotativo composto por 1 disco

Inicialmente, um modelo de rotor Laval foi simulado para identificacdo do
desbalanceamento. Apesar de simples, esse representa a pluralidade dos efeitos da dindmica
de sistemas rotativos. Detalhes da geometria e propriedades utilizadas sdo mostrados na
Figura 9 e Tabela 1. O sistema rotativo é formado de um eixo de ago, com p = 7850 kg/m3e E
= 200 GPa, com comprimento de 700 mm e didmetro de 12 mm, particionado em 14
elementos de viga cilindrica, um elemento de disco, de aco, localizado no n6 9 e sustentado
por dois mancais hidrodindmicos iguais, posicionados nos nés 3 e 13, cujas informacfes sdo
visualizadas na Tabela 2. A viscosidade do filme de 6leo é adotada como invariavel. A
fonte de excitacdo é o desbalanceamento rotativo, posicionado no né do disco. Foi
considerada uma massa desbalanceada com m=3,2 g, situada a 37 mm do centro do disco,
com posicdo angular de 300° em relacdo a horizontal, acompanhando a direcdo e o sentido
estabelecidos pelo circulo trigonométrico. O coeficiente de proporcionalidade para o
amortecimento em relagdo a rigidez do eixo, neste caso, foi # = 1,5x10*. Destaca-se que 0

valor de p utilizado, foi baseado em dados experimentais obtidos por Alves 2018.
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Figura 9: Sistema rotativo composto por um disco.

DISCO-1

MANCAL-2

Tabela 1 — Detalhes do Sistema rotativo composto por um disco

Numero do Tipo de Diametro Diametro Comprimento

Elemento Elemento interno [mm] | externo [mm] [mm]
1,14 Viga 0 12 40
3,4,12, 13 Viga 0 31 10
4,5,6,7 Viga 0 12 93,5
8,9 Viga 0 13,25 23,5
10,11 Viga 0 12 79,5
15 Disco 13,25 94,7 47

Tabela 2 — Pardmetros dos mancais do Sistema rotativo composto por um disco.

Diametro do Mancal (D) 31 mm
Comprimento do mancal (L) | 20 mm
Folga radial do mancal (Cg 90 um

Viscosidade do lubrificante (x ) | 65 mPa.s

A primeira velocidade critica é 147 rad/s (23,40 Hz), conforme mostra a Figura 10,
sendo essa velocidade empregada para a analise, tendo em vista que, nessa condicdo, o
sistema rotativo tem maiores niveis de amplitudes de vibragao.

Salienta-se que na velocidade critica a inércia predomina, resultando em niveis de
amplitudes similares nas diregdes y e z. Devido as escalas das figuras, os niveis de vibraces
nas direces y e z aparentam iguais, contudo, enfatiza-se que sdo diferentes nas respectivas

direcdes, conforme observado nas variacdes de fase do sistema rotativo.
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Figura 10: Funcéo resposta ao desbalanceamento do Mancal 1 (né 3).
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Figura 11: Funcdo resposta ao desbalanceamento do Disco (né 9).

O Diagrama de Campbell apresentado na Figura 12, mostra as frequéncias naturais do

sistema rotativo e seus respectivos modos de corpo rigido e flexao.
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Figura 12: Diagrama de Campbell

Foram impostos momentos de desbalanceamentos para os nés 8 e 10, separadamente
(Figura 9), para a faixa de ruido de 40 a 65 awgn com passo de 5 e os resultados foram
satisfatorios.

Desta forma, apenas os resultados obtidos para identificagdo do desbalanceamento para
awgn-40 e seus respectivos erros serdo apresentados na Tabela 3. A FRD com adi¢éo de ruido
¢ exibida apenas para o caso dos parametros do desbalanceamento impostos no né 8 do

sistema rotativo.
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Figura 13: Funcéo resposta ao desbalanceamento com awgn-40 para o mancal 1 e disco.



Tabela 3 — Valores encontrados e erros para 0s nés 8 e 10 com awgn-40.
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Esperado No6 8 Errond 8 N6 10 Erroné 10
Me01 1,184E-04 | 1,181E-04 -0,221% 1,184E-04 -0,032%
Fase01 5,236 5,231 -0,104% 5,233 -0,052%
N6l 8/10 8 0,000% 10 0,000%
Fval 1,834E-08 1,781E-08

Ressalta-se que mesmo para SNR elevado de awgn-40, 0 modelo proposto convergiu

corretamente, com erro maximo de -0,221% para 0 momento de desbalanceamento do noé 8,

sendo que neste caso, a amplitude maxima € a aproximadamente o triplo da amplitude sem

adicdo de ruido.

A partir de awgn-55 0s erros sao praticamente nulos, uma vez que o sinal é

preponderante sobre o ruido.

O sistema rotativo também foi resolvido do dominio do tempo por espaco de estados,

pelo algoritmo de Runge-Kutta disponivel na funcdo odel5s do programa Matlab®.
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Figura 14: Orbitas do Mancal 1 (n6 3) para velocidades de 50, 90, 147 e 250 rad/s.

As 6rbitas do mancal 1 para todos os casos, inclusive para a velocidade critica de 147

rad/s, respeitam a folga radial do mancal e tem um comportamento coerente em relacdo a

auto centragem do eixo no interior do mancal, com o acreéscimo da velocidade de rotacao.
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Figura 15: Orbitas do Disco (n6 9) para velocidades de 50, 90, 147 e 250 rad/s.
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Figura 16: Resposta temporal de Translagdo em 2D do mancal 1 (n6 3) e Disco (n6 9) para
147 rad/s.

Os movimentos de translacdo do mancal e disco para velocidade critica de 147 rad/s
estabilizam na amplitude maxima em cerca de 1,0 segundo, como pode ser verificado na

Figura 16.

4.2 Sistema Rotativo composto por 2 discos

Este modelo considera dois discos, e estes estdo distanciados a 140,1mm de cada
mancal. A Figura 17 e a Tabela 4 demonstram as informacdes da modelagem pelo MEF

desse novo arranjo.
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O sistema rotativo é formado de um eixo de aco, com p = 7850 kg/m3 eE = 200
GPa, com comprimento de 700 mm e didmetro de 15 mm, particionado em 18 elementos
de viga cilindrica, dois elementos de disco manufaturados de aco, localizados nos nos 7 e
13 e sustentado por dois mancais hidrodindmicos iguais posicionados nos nos 3 e 17, cujas
informagdes séo visualizadas na Tabela 5.

A viscosidade do filme de 6leo € assumida como invariavel. As fontes de excitacdes
sdo os desbalanceamentos rotativos localizados nos nés dos discos. Foram consideradas
massas desbalanceadas com m=3,2 g, situadas a 37 mm do centro de ambos os discos,
defasadas de 180° e 90° e na mesma fase em relacdo a horizontal. O coeficiente de
proporcionalidade para amortecimento do eixo em funcdo da rigidez, neste caso, foi g =
1,5x10*, novamente, levando em consideracdo o valor obtido experimentalmente por Alves
(2018).

7 13
1 i 10 i 19
[ +no [ . + # [] ) [) [ + 4 [X) ; [}
1= 4 8 11 15 = 18
Mancal 1 Mancal 2
Disco 1 Disco 2

Figura 17: Modelo de sistema rotativo contendo dois discos (Alves, 2018).

Tabela 4 — Detalhes do modelo de sistema rotativo contendo dois discos (Alves, 2018).

NUmero do Tipo de Diémetro Diametro | Comprimento
Elemento Elemento interno [mm] | externo [mm] [mm]
1,18 Viga 0 15 40

2,3,16,17 Viga 0 31 10
4,5,8,11, 14, 15 Viga 0 15 53,3
9,10 Viga 0 15 83,1
6,7,12,13 Viga 0 23,5 23,5
19e 20 Disco 23,5 94,7 47
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Tabela 5 — Pardmetros dos mancais do modelo de sistema rotativo contendo dois discos
(Alves, 2018).

Diametro do Mancal (D) 31 mm
Comprimento do mancal (L) | 20 mm
Folga radial do mancal (Cg, 90 um

Viscosidade do lubrificante (« ) | 28 mPa.s

4.2.1 Sistema Rotativo composto por 2 discos com massas desbalanceadas defasadas de
180°

As duas primeiras velocidades criticas do sistema rotativo sdo aproximadamente 217 e
649 rad/s, conforme aponta a Figura 18. As massas desbalanceadas foram simuladas
posicionadas a 45° no disco 1 e 225° no disco 2, em relacdo a horizontal. Primeiramente,
calcularam-se os pardmetros do desbalanceamento apenas com a velocidade critica de 649
rad/s sem adicdo de ruido para 0s n6s 6 e 12 e os valores encontrados e seus respectivos erros
foram satisfatorios, sendo o maior erro de -1,563% para 0 momento de desbalanceamento no

disco 1, conforme indica a Tabela 6.
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Figura 18: Funcdo resposta ao desbalanceamento do Mancal 1 (n6 3) — fases a 180°.

Verifica-se que com as massas desbalanceadas de 180° a amplitude da segunda

velocidade critica prevalece sobre a primeira, conforme ilustra a Figura 18.
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Figura 19: Funcdo resposta ao desbalanceamento do Disco 1 (né 7) — fases a 180°.
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A Figura 20 novamente apresenta o Diagrama de Campbell, onde € possivel observar

as frequéncias naturais para 0s modos de corpo rigido e os trés primeiros modos de flex&o.

4000 r

3500 -

Frequéncia Natural [rad/s]

Tabela 6 — Valores encontrados e erros para 0s nds 6 e 12 sem adicionar o ruido.
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Figura 20: Diagrama de Campbell

Esperado No 6-12 Erro nés 6-12
Me01 1,184E-04 | 1,166E-04 -1,563%
Fase01 0,785 0,794 1,146%
N6l 6 6 0,000%
Me02 1,184E-04 | 1,167E-04 -1,478%
Fase02 3,927 3,919 -0,206%
N62 12 12 0,000%
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Contudo, a fim de melhorar os resultados, foram simulados os parametros do

desbalanceamento utilizando as duas velocidades criticas supracitadas para todas as

combinacBes de nos possiveis do sistema rotativo com a adi¢do de ruido awgn de 40 até 65

com passo de 5. Os resultados obtidos melhoram consideravelmente. Os maiores erros foram

alcancados para awgn-40, sendo -0.598% para fase do disco 1 na combinacéo dos nos 6 e 14

e para a massa desbalanceada do disco 2, combinacdo dos ndés 8 e 14 com o valor de -
0,625%, de acordo com Tabela 7.

Os demais resultados alcancados para identificagdo do desbalanceamento e seus

respectivos erros foram satisfatorios. A FRD com adicdo de ruido é mostrada apenas para o

caso dos parametros do desbalanceamento impostos nos nos 6 e 12 para awgn-40.
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2000

Tabela 7 — Valores encontrados e erros para as combinacdes de nds 6-12, 8-12, 6-14 e 8-14

para awgn-40 - fases a 180°.

Esperado | Nos 6-12 gr{cz) NOS 1 N6s 8-12 Eré?lr;os NGs 6-14 Eré?lr;os NGs 8-14 Erg)lr;os

Me01 | 1,184E-04 | 1,184E-04 | 0,000% | 1,183E-04 | -0,051% | 1,184E-04 | 0,000% | 1,184E-04 | -0,042%
Fase0l1| 0,785 0,788 0,267% 0,785 -0,025% 0,781 -0,598% 0,784 -0,178%
No1 6/8 6 0,000% 8 0,000% 6 0,000% 8 0,000%
Me02 | 1,184E-04 | 1,184E-04 | 0,000% | 1,184E-04 | 0,000% | 1,184E-04 | 0,000% | 1,177E-04 | -0,625%
Fase02 | 3,927 3,931 0,097% 3,922 -0,132% 3,926 -0,036% 3,926 -0,023%
N62 12/14 12 0,000% 12 0,000% 14 0,000% 14 0,000%
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Ressalta-se que, mesmo para sinal de ruido de awgn-40, o modelo proposto logrou
éxito. Para os parametros de desbalanceamento da combinacdo dos nos 6 e 12 a amplitude
méaxima também é maior do que a amplitude sem adic&o de ruido.

Contudo, sabe-se que para mancais hidrodindmicos a velocidade média do fluido é
aproximadamente a metade da velocidade de rotacdo do eixo. Este fato ocasiona que, ao
dobrar a velocidade de rotacéo do eixo o fluido atinge a velocidade critica do sistema rotativo
0 que ocasiona na instabilidade fluido induzida. Os rotores ficam instaveis e ndo operam a
partir da faixa de rotacdo que causa essa anomalia. No caso deste sistema rotativo, em
aproximadamente 402 rad/s, o fator de amortecimento modal torna-se negativo

impossibilitando uma operagédo segura do rotor, assim como pode ser observado na Figura 22.

Figura 22: Fator de amortecimento modal do sistema rotativo composto por dois discos.

Em mancais de rolamentos, por exemplo, ndo ha o inconveniente da instabilidade fluida
induzida e, se as amplitudes de vibracdo ndo forem danosas ao correto funcionamento do
equipamento, ndo ha problemas em trabalhar com todas as velocidades criticas na montagem
da funcdo objetivo.

Entretanto, em uma andlise experimental envolvendo mancais a lubrificacdo
hidrodinamica, ndo seria possivel trabalhar com a segunda velocidade critica de 649 rad/s,
uma vez que a mesma se encontra acima da velocidade da instabilidade fluido induzida.
Destaca-se que a primeira velocidade critica respeita o limite de deslocamentos de cerca de

40% da folga radial do mancal e novas simulagcbes com velocidades abaixo, na primeira
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critica e acima desta velocidade foram adicionadas na busca da melhor solucéo que respeite as
condicdes de contorno do problema, inicialmente, sem adi¢éo de ruido.

Rotores rigidos geralmente trabalham abaixo da primeira velocidade critica e
consequentemente sdo balanceados em uma Unica velocidade de rotagdo. Contudo, rotores
flexiveis que trabalham acima da primeira velocidade critica necessitam ser balanceados em
varias velocidades de rotacdo, de acordo com norma ISO 21940-12. Neste caso o0 rotor €
balanceado sucessivamente na base modal numa série de velocidades de balanceamento, uma
a cada vez. Em outras palavras, cada modo com sua respectiva velocidade critica dentro de
sua faixa de velocidades de operacdo, deve ser balanceado em turnos até atingir o modo que
contém a mais alta velocidade de balanceamento. As velocidades de balanceamento podem
ser selecionadas proximas das velocidades de ressonancia, dentro da faixa de operacdo do
rotor. A norma ISO 21940-12 ndo tem informacgfes de rotores que s&o influenciados
significantemente a partir do terceiro modo de balanceamento.

Utilizando as diretrizes da referida norma, primeiro foram testadas velocidades
préximas da primeira critica, tanto superiores como inferiores, as quais foram aumentadas e
decrescidas, respectivamente e, na primeira velocidade critica, na busca dos menores valores
de funcdes objetivos. Sendo que o limite superior de operacao do sistema rotativo é limitado a
401 rad/s, conforme Figura 22. As combinacgdes das velocidades 217 e 270 rad/s e 190, 240 e
270 rad/s obtiveram os menores valores de funcdes objetivos e, portanto, foram selecionadas
para adicdo de ruido e verificacdo dos parametros do desbalanceamento.

Nestas duas combinagfes supracitadas, foi adicionado o ruido awgn-40 para todas as
combinagbes de nos possiveis dos discos e todos 0s casos convergiram satisfatoriamente,
sendo o maior erro encontrado de -4,337% para 0 arranjo dos nés 6-14, nas velocidades 217 e
270 rad/s, para 0 momento de desbalanceamento do disco 2, de acordo com a Tabela 9.
Destaca-se que nestas duas combinagdes o sistema rotativo obteve um balanceamento teérico

efetivo, conforme demonstram as Figuras 23 a 26.



76

Tabela 8 — Valores encontrados e erros para as combinacdes de nos 6-12, 8-12, 6-14 e 8-14

para awgn-40 - fases a 180° para as velocidades de 190, 240 e 270 rad/s.

Esperado | Nos 6-12 Eré?lgos NGs 8-12 Eré?lgos NGs 6-14 Erg?l’los NGs 8-14 Eré?lzos
MeO1 | 1,184E-04 | 1,145E-04 | -3.275% | 1,140E-04 | -3,694% | 1,145E-04 | -3.300% | 1,180E-04 | -0.354%
FaseO1| 0785 | 0779 |-0752%| 0785 |-0.114%| 0784 |-0220%| 0,785 |-0,023%
NoL | 68 6 | 0,000% 8 0,000% 6 0,000% 8 0,000%
Me02 | 1,184E-04 | 1,154E-04 | -2,498% | 1,140E-04 | -3.712% | 1,145E-04 | -3.275% | 1,179E-04 | -0,386%
Fase02 | 3927 | 3923 |-0098% | 3926 |-0024% | 3925 |-0046%| 3927 | 0,012%
NG2 | 12714 12 | 0000% | 12 | 0000% | 14 | 0000% | 14 | 0,000%
Fval 4,733E-11 3,628E-11 3,502E-11 1310E-11

Tabela 9 — Valores encontrados e erros para as combinagdes de nos 6-12, 8-12, 6-14 e 8-14

para awgn-40 - fases a 180° para as velocidades de 217 e 270 rad/s.

Esperado | Nos 6-12 Ergf’lgos NGs 8-12 Erg_)lgos NGs 6-14 Eré‘_)lzos Nés 8-14 Eréf’lzos
MeOL | 1,184E-04 | 1,147E-04 | -3,110% | 1,150E-04 | -2,912% | 1,133E-04 | -4,324% | 1,156E-04 | -2,359%
FaseO1| 0,785 0,787 0,002 0,783 |-0,257% | 0785 | -0,001 0,785 | -0,009%
N61 6/8 6 0,000% 8 0,000% 6 0,000% 8 0,000%
Me02 | 1,184E-04 | 1,157E-04 | -2,311% | 1,150E-04 | -2,896% | 1,133E-04 | -4,337% | 1,148E-04 | -3,050%
Fase02| 3,927 3929 | 0,050% | 3925 |-0055% | 3926 |-0015% | 3925 |-0,042%
N62 | 12/14 12 0,000% 12 0,000% 14 0,000% 14 0,000%
Fval 3,525E-11 2,386E-11 3,350E-11 2,931E-11

Observa-se, que apo6s a realizacdo do balanceamento teérico a amplitude no mancal 1 e

disco 1 diminuiram, 96,89% (Figura 23) e 96,95% (Figura 24), respectivamente, com a

utilizacdo das velocidades de 217 e 270 rad/s na montagem da fungéo objetivo.
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Figura 23: FRD do Mancal 1 (n6 3) — N&s 6-12 (velocidades de 217 e 270 rad/s). Figura

(a) sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.
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Figura 24: FRD do Disco 1 (n6 7) - N6s 6-12 (velocidades de 217 e 270 rad/s). Figura (a)

sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.

Por outro lado, com a realizagcdo do balanceamento tedrico utilizando as velocidades de
190, 240 e 270 rad/s na montagem da funcdo objetivo, a amplitude no mancal 1 e disco 1
decresceram, 97,08% (Figura 25) e 97,06% (Figura 26 ), de modo respectivo. Pontua-se que
Yao et al. (2020) obtiveram os melhores resultados em um balanceamento dinamico para
rotores flexiveis, compostos por dois discos e suportados por mancais de rolamentos na
montagem de uma funcdo objetivo, com a utilizagdo de uma velocidade abaixo da primeira

critica e duas velocidades entre a primeira e segunda criticas.
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Figura 25: FRD do Mancal 1 (né 3) — Nés 6-12 (velocidades de 190, 240 e 270 rad/s).

Figura (a) sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.
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Figura 26: FRD do Disco 1 (n6 7) - N6s 6-12 (velocidades de 190, 240 e 270 rad/s).

Figura (a) sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.

4.2.2 Sistema Rotativo composto por 2 discos com massas desbalanceadas defasadas de
90°

As massas desbalanceadas foram simuladas posicionadas a 45° no disco 1 e 135° no

disco 2, em relacdo a horizontal, seguindo a mesma metodologia descrita nos subitens 4.2 e
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4.2.1 apenas para as duas velocidades criticas, a fim de verificar a robustez do modelo

proposto.

Destaca-se que com as massas desbalanceadas a 90°, as amplitudes da primeira e

segunda velocidades criticas sdo igualmente excitadas, conforme ilustra a Figura 27.

Figura 27: Funcdo resposta ao desbalanceamento do Mancal 1 (né 3) - fases a 90°.

Figura 28: Funcdo resposta ao desbalanceamento do Disco 1 (né 7) - fases a 90°.
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Os maiores erros ocorreram na situacdo de awgn-40 para a combinacao de nés 8 e 12,
sendo 0,607% para fase do disco 1 e -0,485% para massa desbalanceada do disco 2, de

acordo com Tabela 10.

Os demais resultados alcancados para identificagdo do desbalanceamento e seus

respectivos erros foram satisfatorios. A FRD com adi¢do de ruido € mostrada apenas para o
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caso dos parametros do desbalanceamento impostos para 0s nos 6 e 12 dos discos para awgn-
40.

%1070 FRD para o n6 do mancal 1 - awgn40 %107 FRD para o né do disco 1 awgn 40
T T T T T T T T T T T T T T

o

NO7- Deslocamento, uido Y’
No7- Deslocamento, uido Z

T
N6 3- Deslocamento uido Y
N&3- Deslocamento uido Z

X:213
Y:0.0002597

X: 214
Y: 4.885e-05

]

Amplitude [m]

Amplitude [m]

o

I | I . . . . . . . . . .
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000 0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000
Velocidade Angular Q [rad/s] NG 3 - FASE uido Y Velocidade Angular  [rad/s]

Né3- FASE uido Z
N6 7- FASE uido Y
No7- FASE uidoZ |

200

200

100 100

Fase []
=3
Fase [°]
o

-100 -100

-200

L I L L L L L L I 200 L L L L L L L L L
0 200 400 8OO 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000 o 200 400 8O0 8OO 1000 1200 1400 1600 1800 2000

Velocidade Angular (2 [rad/s] Velocidade Angular 2 [rad/s]

Figura 29: FRD com awgn-40 para o mancal 1 e disco 1- fases a 90°.

Tabela 10 — Valores encontrados e erros para as combinacgdes de nos 6-12, 8-12, 6-14 e 8-14

para awgn-40 - fases a 90°.

Esperado | No6-12 | =00 | Nos-12 | SO0 | Neeaa | FTON | Nosaa | FTODCS
MeO1 | 1,184E-04 | 1,183E-04 | -0,113% | 1,178E-04 | -0,475% | 1,183E-04 | -0,049% | 1,183E-04 |-0,090%
Fase0l| 0785 | 0786 |0026% | 0790 | 0,607% | 0787 | 0202% | 0786 | 0,118%
NoL | 68 6 |0000%| 8 0,000% 6 0,000% 8 0,000%
Me02 | 1,184E-04 | 1,178E-04 | -0,473% | 1,178E-04 | -0,485% | 1,183E-04 | -0087% | 1,184E-04 |-0,014%
Fase02| 2356 | 2,35 |-0017%| 2,355 | -0,071% | 2356 | -0,003% | 2,359 | 0,132%
N6z | 12/14 12 |0000% | 12 | 0000% | 14 | 0000% 14 | 0000%

Salienta-se que mesmo para SNR de awgn-40, o modelo proposto manteve seu
desempenho. Para os parametros de desbalanceamento da combinacdo dos nds 6 e 12 a
amplitude maxima é 42,50% maior do que a amplitude sem adicao de ruido.

O sistema rotativo também foi resolvido do dominio do tempo pelo algoritmo de
Runge-Kutta disponivel na funcdo odel5s do programa Matlab®, com a utilizagdo da técnica
de espaco de estados.
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Figura 30: Orbitas do Mancal 1 (n6 3) para velocidades de 50, 120, 160, 217, 260 e 314 rad/s.

Nota-se, como previsto, que com o acréscimo da revolucdo do eixo, 0s centros das

Orbitas se movimentam para 0 centro geométrico do mancal, tendo em vista que para cada

revolucdo a distribuicdo de pressbes se altera para balancear as cargas que estdo sendo

impostas no mancal.
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Figura 31: Orbitas dos Discos (n6s 7 e 13) para as velocidades de 50, 120, 160, 217, 260 e

314 rad/s.
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Figura 32: Resposta temporal de Translacdo em 2D do mancal 1 (né 3) e Discos (nés 7 e 13)
para 217 rad/s.

Os movimentos de translagdo do mancal 1 (n6 3) e discos 1 e 2 (n6s 7 e 13,
respectivamente) para velocidade critica de 217 rad/s, convergem para suas amplitudes

méaximas antes de 0,5 segundos, como pode ser verificado na Figura 32.

4.2.3 Sistema Rotativo composto por 2 discos com massas desbalanceadas na mesma

fase

As massas desbalanceadas foram simuladas posicionadas a 45° no disco 1 e 45° no
disco 2, em relagdo a horizontal, seguindo a mesma metodologia descrita nos subitens 4.2,
4.2.1 e 4.2.2, apenas para as duas velocidades criticas, novamente com intuito de verificar a
acuracia do método proposto.

Destaca-se que com as massas desbalanceadas na mesma fase, a amplitude da primeira

velocidade critica prevalece sobre a segunda, conforme apresenta a Figura 33.
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Figura 33: Funcdo resposta ao desbalanceamento do Mancal 1 (n6 3) — fases a 0°.
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Figura 34: Funcdo resposta ao desbalanceamento do Disco 1 (né 7) - fases a 0°.

Os maiores erros foram obtidos para awgn-40, sendo -0.499% para a massa
desbalanceada do disco 2 e 0,463% para fase do disco 1 na combinacdo dos nos 6 e 12, de
acordo com Tabela 11.

Os demais resultados alcancados para identificacdo do desbalanceamento e seus
respectivos erros também foram consistentes. A FRD com adicdo de ruido é mostrada apenas
para o caso dos parametros do desbalanceamento impostos para 0s n6s 6 e 12 dos discos para
awgn-40.
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Tabela 11 — Valores encontrados e erros para as combinacgdes de nés 6-12, 8-12, 6-14 e 8-14

para awgn-40 - fases a 0°.

Esperado | N6 6-12 Eré‘_’lgos NG 8-12 Eré‘_’lgos NG 6-14 Eré‘_)lzos NG 8-14 Erg‘_)lzos
me01 | 1,184E-04 | 1,184E-04 | -0,005% | 1,179E-04 | -0,454% | 1,180E-04 | -0,329% | 1,183E-04 |-0,112%
FaseO1| 0785 | 0789 |0463% | 0784 |-0,198% | 0785 | -0,098% | 0,785 | 0,000%
nol | 608 6 | 0,000% 8 0,000% 6 0,000% 8 0,000%
me02 | 1,184E-04 | 1,178E-04 | -0,499% | 1,184E-04 | -0,011% | 1,184E-04 | -0,003% | 1,182E-04 |-0,138%
Fase02| 0785 | 0785 |-0067%| 0787 | 0242% | 0789 | 0422% | 0,786 | 0,091%
o2 | 12114 12 [0000% | 12 0,000% 14 0,000% 14 | 0,000%

Analogamente, para SNR de awgn-40, o modelo proposto manteve-se robusto.

Novamente, para parametros de desbalanceamento da combinacdo dos nés 6 e 12, a

amplitude maxima é maior do que a amplitude sem adicéo de ruido.

Nos casos simulados no subitem 4.2, o modelo de identificacdo do desbalanceamento

sem massas de triagem mostrou-se consistente e efetivo, pois obteve sucesso em todos os

casos analisados. O maior erro encontrado foi de -0,625%, na combinagdo de nés 8 com 14

para a massa desbalanceada do disco 2, com massas desbalanceadas defasadas de 180° para

os célculos com apenas as velocidades criticas.

Levando em consideracdo a instabilidade fluido induzida, o modelo também se

manteve eficaz e obteve um balanceamento satisfatorio nas simulagdes numéricas acrescidas

de ruido, e com erros aceitaveis para 0s parametros do desbalanceamento.
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4.3 Sistema Rotativo composto por 3 discos

Este sistema possui trés discos e as informac6es do modelo por elementos finitos desse
arranjo sao visualizadas na Figura 36 e Tabela 12.

O sistema rotativo é formado de um eixo de aco, com p = 7850 kg/m3 e E = 200 GPa,
com comprimento de 1021 mm e didmetro de 13 mm, dividido em 22 elementos de viga de
Timoshenko cilindrica, trés elementos de disco de aco, localizados nos ndés 7, 12 e 17 e
sustentado por dois mancais hidrodinamicos iguais posicionados nos nos 2 e 22, sendo suas
informacgdes visualizadas na Tabela 13. A viscosidade do filme de 6leo é adotada como
invariavel. As fontes de excitacdes sdo os desbalanceamentos rotativos localizados nos nés
dos discos. Foram consideradas massas desbalanceadas com m=3,2 g, situadas a 37 mm em
todos os discos, em relacdo a horizontal. Na auséncia de dados experimentais para o
coeficiente de proporcionalidade de um sistema rotativo composto por 3 discos, foram
simulados alguns valores de B, sendo o valor de = 1,0x10-4 selecionado para realizacdo das

simulagBes numéricas.

DISCO-1 DISCO-2 DISCO-3

Figura 36: Modelo de Rotor com 3 discos pelo MEF.

Tabela 12 — Detalhes do modelo de sistema rotativo contendo trés discos.

Numero do Tipo de Diametro Diametro Comprimento
Elemento Elemento interno [mm] | externo [mm] [mm]
1,2,21,22 Viga 0 30 10
3,4,5,8,9,
10,13, 14, 15, 18,
19, 20 Viga 0 13 70
6,7,11, 12, 16,
17 Viga 0 23,5 23,5
23,24, 25 Disco 23,5 94,7 47
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Tabela 13 — Pardmetros dos mancais do sistema rotativo com 3 discos.

Diémetro do Mancal (D) 30 mm
Comprimento do mancal (L) | 20 mm
Folga radial do mancal (Cr, 90 um

Viscosidade do lubrificante («) | 51 mPa.s

As trés primeiras velocidades criticas do sistema rotativo séo aproximadamente 57, 231
e 510 rad/s, conforme evidencia a Figura 37. As massas desbalanceadas foram posicionadas a
135° no disco 1, 225° no disco 2 e 45° no disco 3, em relacdo a horizontal.
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Figura 37: Funcdo resposta ao desbalanceamento do Mancal 1 (n6 2).
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Figura 38: Funcéo resposta ao desbalanceamento do Disco 1 (n6 7).

O comportamento geral do sistema também pode ser observado no Diagrama de
Campbell, apresentado na Figura 39.
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Figura 39: Diagrama de Campbell

Inicialmente, calcularam-se os parametros do desbalanceamento apenas com uma das

velocidades criticas e os erros encontrados apresentaram ordem muito elevada para 0s nés 6,

11 e 16. Posteriormente, os calculos com a combinacdo de duas velocidades criticas também

foram realizados sem a adicdo de ruido para os mesmos nos e os resultados obtidos foram

satisfatorios para as combinacdes de velocidades 57/510 rad/s e 231/510 rad/s, conforme

apresenta a Tabela 14.

Tabela 14 — Valores encontrados e erros para o nés 6, 11 e 16 sem adicao de ruido, para as
combinac6es das velocidades 57/510 rad/s e 231/510 rad/s.

Esperado Vel_Cri57e | Erro Vel _Cri57e | Vel_Cri231 | Erro Vel_Cri
510 rad/s 510 rad/s e510rad/s | 231 e 510 rad/s

Me01 1,184E-04 1,175E-04 -0,726% 1,164E-04 -1,706%

Fase01 2,356 2,345 -0,458% 2,356 -0,021%
No1 6 6 0,000% 8 0,000%
Me02 1,184E-04 1,182E-04 -0,211% 1,181E-04 -0,253%

Fase 02 3,927 3,928 0,033% 3,953 0,670%
No2 11 11 0,000% 11 0,000%
Me03 1,184E-04 1,170E-04 -1,199% 1,182E-04 -0,203%

Fase03 0,785 0,794 1,031% 0,765 -2,597%
NO3 16 16 0,000% 16 0,000%
Fval 5,764E-11 7,388E-10
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Adicionalmente, com o intuito de aperfeicoar o modelo de balanceamento proposto,
foram simulados os parametros do desbalanceamento utilizando as trés velocidades criticas
supracitadas para todas as combinagdes de nds possiveis dos discos do sistema rotativo com a
adicdo de ruido awgn de 40 até 65 com passo de 5. Os resultados obtidos apresentaram boa
convergéncia. Os erros maximos para awgn-40 foram: -0.541% para 0 momento de
desbalanceamento e -0,369% para a fase, ambos do disco 3 na combinacéo dos nos 6, 13 e 18

de acordo com a Tabela 15.
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Figura 40: FRD com awgn-40 para o0 mancal 1 e disco 1, nds 6-11-16.

Novamente, para SNR de awgn-40 o modelo proposto foi eficaz.

Para a combinacdo de nds 6-13-16, 0 método proposto ora encontrava como solucédo
Otima os nos 6-13-16 e ora 0s nds 6-11-18. Tal fato ocorre, por que as posicdes axiais do
desbalanceamento para insercdo ou remocdo de massas estdo associadas com os nos das faces
dos discos e a distancia entre as faces do disco é 47 mm o que esta sujeito a menor influéncia
devido a rigidez do disco, do que os valores de momento de desbalanceamento (me) e fases
(o) calculados pelo modelo numérico. Em outras palavras, qualquer combinacdo de nds
possiveis dos discos seria suficiente para providenciar um balanceamento tedrico efetivo.
Com o intuito de verificar se 0 balanceamento seria efetivo para estas duas solugdes 6timas
encontradas, foram inseridos estes pardmetros junto a condicdo de desbalanceamento
encontrada, contudo com angulo defasado de 180°. Conforme mostram as Figuras 41 a 44, o
sistema rotativo foi balanceado nos dois casos, mostrando novamente que método de

balanceamento é promissor.
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Tabela 15 — Valores encontrados e erros para as combinacgdes de nos 6-11-16, 8-13-18, 6-11-

18 e 6-13-16, 6-13-18, 8-11-16, 8-11-18 e 8-13-16 para awgn-40.

Esperado N6 6-11- | Erronés | N6 8-13- | Erronds | N6 6-11- | Erronds | N6 6-13- | Erro nés

16 6-11-16 18 8-13-18 18 6-11-18 16 6-13-16

MeO1 |1,184E-04 |1,183E-04 |-0,051% |1,184E-04 | 0,000% |1,183E-04 | -0,110% |1,184E-04 |-0,042%
Fase01 2,356 2,356 |-0,004% | 2,357 0,021% 2,358 0,085% 2,356 | -0,008%
No1 6/8 6 0,000% 8 0,000% 6 0,000% 6 0,000%
Me02 |1,184E-04 | 1,183E-04 |-0,051% | 1,183E-04 | -0,051% |1,183E-04 | -0,059% | 1,183E-04 | -0,059%
Fase02 3,927 3,924 |-0,069% | 3,924 -0,074% 3,925 -0,046% 3,925 |-0,061%
N602 11/13 11 0,000% 13 0,000% 11 0,000% 13 0,000%
Me03 |1,184E-04 | 1,182E-04 |-0,203% | 1,183E-04 | -0,110% |1,184E-04 | -0,025% |1,182E-04 |-0,203%
Fase03 0,785 0,785 |-0,025% | 0,785 -0,038% 0,783 -0,344% 0,785 |-0,051%
No63 16/18 16 0,000% 18 0,000% 18 0,000% 16 0,000%
Esperado N6 6-13- | Errondés | N6 8-11- | Erron6s | N6 8-11- | Erronds | Nos 8-13- | Erro nés

18 6-13-18 16 8-11-16 18 8-11-18 16 8-13-16

Me01 |1,184E-04|1,181E-04 |-0,296% | 1,182E-04 | -0,160% |1,182E-04 | -0,203% |1,183E-04 |-0,076%
Fase01 2,356 2,356 |-0,030% | 2,361 0,204% 2,356 -0,017% 2,357 0,034%
No1 6/8 6 0,000% 8 0,000% 8 0,000% 8 0,000%
Me02 |1,184E-04|1,181E-04 |-0,287% | 1,182E-04 | -0,211% |1,183E-04 | -0,076% | 1,183E-04 | -0,068%
Fase02 3,927 3,928 0,018% 3,923 -0,104% 3,928 0,015% 3,927 0,010%
N602 11/13 13 0,000% 11 0,000% 11 0,000% 13 0,000%
Me03 |1,184E-04|1,178E-04|-0,541% | 1,183E-04 | -0,110% | 1,181E-04 | -0,228% | 1,183E-04 | -0,051%
Fase03 0,785 0,783 |-0,369% | 0,783 -0,331% 0,784 -0,216% 0,785 |-0,089%
No63 16/18 18 0,000% 16 0,000% 18 0,000% 16 0,000%

Para a solucdo o0tima encontrada da combinagéo de nos 6-13-16, nota-se que amplitude

no mancal 1 e disco 1 diminuiram, respectivamente 99,81% (Figura 41) e 99,71% (Figura

42).
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Figura 41: FRD do Mancal 1 (n6 2) — N@s 6-13-16. Figura (a) sistema desbalanceado e

figura (b) sistema balanceado.
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Figura 42: FRD do Disco 1 (n6 7) - N6s 6-13-16. Figura (a) sistema desbalanceado e

figura (b) sistema balanceado.

Para a solucdo 6tima encontrada da combinacéo de nos 6-11-18, nota-se que amplitude

no mancal 1 e disco 1 reduziram, respectivamente 99,87% (Figura 43) e 99,52% (Figura 44).
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Figura 43: FRD do Mancal 1 (né 2) — Nés 6-11-18. Figura (a) sistema desbalanceado e

figura (b) sistema balanceado.
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figura (b) sistema balanceado.

Os demais resultados alcancados para identificacdo do desbalanceamento e seus

respectivos erros foram satisfatorios para faixa de ruido de awgn 45 até 65 em todas as

combinac@es de nds dos discos possiveis.

O sistema rotativo também foi solucionado do dominio do tempo pelo espaco de estados

pelo algoritmo de Runge-Kutta processado na funcdo odel5s do programa Matlab®.
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Figura 45: Orbitas do Mancal 1 (n6 2) para velocidades de 30, 57, 90 e 110 rad/s.

Observa-se novamente, conforme esperado, que com a elevacao da revolucdo do eixo,

os centros das Orbitas se movimentam para 0 centro geométrico do mancal, tendo em vista

que para cada revolucéo a distribuicdo de pressdes se ajusta para balancear as cargas que estdo

sendo impostas no mancal.
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Figura 46: Orbitas dos Discos (n6s 7,12 e 17) para as velocidades de 30, 57, 90 e 110 rad/s.
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Figura 47: Resposta temporal de Translacdo em 2D do mancal 1 (n6 2) e Discos (n6s 7, 12 e
17) para 57 rad/s.

O movimento de translacdo em y e z nos discos e mancal 1, estabiliza apos cerca de 13
e 5 segundos, respectivamente, para velocidade critica de 57 rad/s, como pode ser verificado
na Figura 47.

Novamente, é necessario considerar os efeitos da instabilidade fluido induzida. No caso
deste sistema rotativo em aproximadamente 141 rad/s o fator de amortecimento modal torna-

se negativo impossibilitando uma operagéo segura do rotor, conforme Figura 48.
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Figura 48: Fator de amortecimento modal do sistema rotativo composto por trés discos.
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Portanto, em uma analise experimental ndo seria possivel trabalhar com as segunda e
terceira velocidades criticas, pois ambas estdo acima da velocidade da instabilidade fluido
induzida. Destaca-se que a primeira velocidade critica respeita o limite de deslocamentos de
cerca de 40% da folga radial do mancal e novas simulagdes com velocidades abaixo, na
primeira critica e acima desta velocidade foram testadas na busca da melhor solucdo que
respeite as condi¢des de contorno do problema sem adicéo de ruido previamente.

Seguindo a recomendacdo da norma ISO 21940-12, realizou-se primeiro o0
balanceamento com a primeira velocidade critica de 57 rad/s e, em seguida, diversas
combinacgbes de velocidades foram simuladas similar ao realizado na secdo 4.2, na busca da
menor funcdo objetivo que minimize o desbalanceamento, sendo que os melhores resultados
foram alcancados para os arranjos das velocidades 32, 57 e 90 rad/s e 30, 57, 90 e 110 rad/s e,
portanto, foram escolhidas para adicdo de ruido e verificagdo dos parametros do
desbalanceamento.

Na velocidade critica de 57 rad/s para awgn-40, para 0s nos 6-11-16, nota-se que 0
primeiro modo foi efetivando balanceado com uma reducéo de vibracao de 98,11% no mancal
1 e de 99,53% no disco 1. O segundo modo para a velocidade critica de 231 rad/s teve uma
reducdo de cerca de 10% tanto para o mancal 1 quanto disco 1. Porém, o terceiro modo na
velocidade critica de 510 rad/s teve um acréscimo de cerca de 8% nos deslocamentos do
mancal 1 e disco 1.
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Figura 49: FRD do Mancal 1 (n6 2) — N6s 6-11-16 para velocidade de 57 rad/s. Figura (a)

sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.
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Figura 50: FRD do Disco 1 (n6 7) - Nés 6-11-16 para velocidade de 57 rad/s. Figura (a)
sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.

Nas velocidades de 32, 57 e 90 rad/s com SNR awgn-40, para 0s nos 6-11-16, observa-
se que o primeiro modo foi balanceado satisfatoriamente com um decréscimo de vibracdo de
99,20% no mancal 1 e de 99,96% no discol. O segundo modo para a velocidade critica de
231 rad/s teve uma diminuicédo de cerca de 51,00% tanto para o0 mancal 1 quanto disco 1 e no
terceiro modo, na velocidade critica de 510 rad/s, a amplitude no mancal 1 e disco 1
reduziram, respectivamente, 8,16% (Figura 51) e 10,43% (Figura 52).
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Figura 51: FRD do Mancal 1 (n6 2) — Nés 6-11-16 para velocidade de 32, 57 e 90 rad/s.
Figura (a) sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.
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Figura 52: FRD do Disco 1 (n6 7) - Nés 6-11-16 para velocidade de 32, 57 e 90 rad/s.

Figura (a) sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.

Na utilizacdo das velocidades 30, 57, 90 e 110 rad/s com ruido awgn-40, novamente
para 0s nos 6-11-16, o primeiro modo foi balanceado adequadamente com um decrescimento
de vibracdo de 99,45% no mancal 1 e de 99,88% no discol. O segundo modo para a
velocidade critica de 231 rad/s teve uma diminuicdo de 75,12% para o mancal 1 e 76,16%
para o disco 1. No terceiro modo, na velocidade critica de 510 rad/s, a amplitude no mancal 1
e disco 1 reduziram, respectivamente, 7,15% (Figura 53) e 11,93% (Figura 54).
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Figura 53: FRD do Mancal 1 (n6 2) — N0s 6-11-16 para velocidade de 30, 57, 90 e 110

rad/s. Figura (a) sistema desbalanceado e figura (b) direita sistema balanceado.
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Figura 54: FRD do Disco 1 (n6 7) - Nés 6-11-16 para velocidade de 30, 57, 90 e 110

rad/s. Figura (a) sistema desbalanceado e figura (b) sistema balanceado.

A utilizacdo das velocidades criticas na funcdo objetivo garante um efetivo
balanceamento do sistema rotativo em toda faixa de velocidade com erros aceitaveis para
todas as combinagdes de nos e ruidos testados. Contudo, em mancais hidrodindmicos, a
instabilidade fluido induzida limita a operacdo dos rotores a partir de aproximadamente o
dobro da primeira velocidade critica.

Seguindo as diretrizes da norma ISO 21940-12 o modelo foi eficiente na realizacdo do
balanceamento tedrico e, com o aumento do valor das velocidades da funcdo objetivo até os
limites de operacdo, os resultados melhoram gradativamente, proporcionando um decréscimo
significativo nos deslocamentos do segundo modo. Para o terceiro modo houve um pequeno
decréscimo nos deslocamentos, mas essa otimizacdo é limitada pelo fato das velocidades
utilizadas para realizacdo do balanceamento tedrico estarem muito abaixo da terceira
velocidade critica. Destaca-se que este sistema rotativo ndo deve operar acima de 140 rad/s e,
portanto, a faixa de velocidade operacional é efetivamente balanceada pelo modelo proposto.

Adicionalmente, destaca-se que o método de balanceamento proposto foi efetivo em

todos os casos analisados e apresentou boa convergéncia, mostrando-se promissor.
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4.4 Sistema Rotativo composto por 3 discos com parametros do desbalanceamento ao

longo do rotor, fora dos discos

O sistema rotativo e a metodologia utilizada para adicdo de ruido e montagem do vetor
de vibracdo da funcdo objetivo sdo os mesmos apresentados na se¢do 4.3. Contundo, 0s casos
a seguir tem em consideragé@o a restricdo imposta pela instabilidade fluido induzida. Assim
sendo, séo utilizadas as velocidades 30, 57. 90 e 110 rad/s na montagem na fungéo objetivo,
pois foi com essa combinacédo de velocidades que o método obteve os melhores resultados no
item 4.3. Os momentos de desbalanceamento e fases utilizados também s&o 0os mesmos da

secédo 4.3.

4.4.1 Sistema Rotativo com parametros do desbalanceamento nos nos 4, 14 e 19

Foi adicionado o ruido apenas para awgn-40 e a solucdo 6tima encontrada foi para a

combinacéo dos nés 8-13-16, de acordo com Tabela 16.

Tabela 16 — Pardmetros do desbalanceamento nos nés 4, 14 e 19 para awgn-40.

Parametros de Valores
Desbalanceamento impostos encontrados
Me01 1,184E-04 7,004E-05
FaseO1 2,356 2,793
No61 4 8
Me02 1,184E-04 6,734E-05
Fase02 3,927 4,343
NG62 14 13
Me03 1,184E-04 3,479E-05
Fase03 0,785 1,176
No3 19 16
Fval 1,804E-09

Observa-se que o primeiro modo foi balanceado efetivamente com um decrescimento de

vibracéo de 78,65% no mancal 1 e de 99,60% no discol. O segundo modo, para a velocidade
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critica de 231 rad/s, teve uma diminuicéo de 77,11% para o mancal 1 e 65,39% para o disco 1.
No terceiro modo, a amplitude no mancal 1 e disco 1 reduziram, respectivamente 48,07%
(Figura 55) e 39,84% (Figura 56).
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Figura 55: FRD do Mancal 1 (n6 2) — N&s 4-14-19. Figura (a) sistema desbalanceado e

figura (b) sistema balanceado.
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Figura 56: FRD do Disco 1 (n6 7) - Nés 4-14-19. Figura (a) sistema desbalanceado e

figura (b) sistema balanceado.
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Figura 57: FRD para o mancal 1 e disco 1 - Nos 4-14-19 awgn-40.

Com a adicéo de ruido para awgn 40, houve um de aumento de cerca de 1,5 vezes na
amplitude do mancal 1, conforme notado na Figura 57.

4.4.2 Sistema Rotativo com parametros do desbalanceamento nos nés 9, 10 e 15

Neste caso foi acrescentado o ruido de awgn-40, e a solucdo Otima foi obtida para a

combinacédo de nds 6-11-18, conforme Tabela 17.

Tabela 17 — Pardmetros do desbalanceamento nos nés 9, 10 e 15 para awgn-40.

Parametros de Valores
Desbalanceamento impostos encontrados
Me01 1,184E-04 1,044E-04
Fase01 2,356 2,927
No61 9 6
Me02 1,184E-04 6,700E-05
Fase02 3,927 3,173
No62 10 11
Me03 1,184E-04 1,084E-04
Fase03 0,785 0,699
N63 15 18
Fval 1,651E-08
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Nota-se, que o primeiro modo foi balanceado efetivamente com uma reducdo de
vibracéo de 99,84% no mancal 1 e de 99,78% no discol. O segundo modo, para a velocidade
critica de 231 rad/s, teve um decréscimo de 74,42% para o0 mancal 1 e 74,70% para o disco 1.
No terceiro modo, na velocidade critica de 510 rad/s, a amplitude no mancal 1 e disco 1
diminuiram, de modo respectivo 11,37% (Figura 58) e 24,07% (Figura 59).
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Figura 58: FRD do Mancal 1 (n6 2) — Nds 9-10-15. Figura (a) sistema desbalanceado e

figura (b) sistema balanceado.
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Figura 60: FRD para o mancal 1 e disco 1 - Nos 9-10-15 awgn-40.

Com a adicédo de ruido para awgn 40, houve um sutil aumento na amplitude do mancal

1, de acordo com o observado na Figura 60.

4.4.3 Sistema Rotativo com parametros do desbalanceamento nos nos 10 e 16

O sistema rotativo é o0 mesmo da secdo 4.3, contudo foram adicionados 2 (dois) novos
nos ao MEF, com o intuito de colocar os parametros do desbalanceamento exatamente nas
distancias médias entre os discos.

As informac6es do modelo por elementos finitos dessa disposi¢do séo visualizadas na
Figura 61 e Tabela 18.

Foram consideradas massas desbalanceadas com m=3,2 g, situadas a 37 mm nos nos

10 e 16, posicionadas respectivamente a 135° e 225°, em relacdo a horizontal.
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Figura 61: Modelo de Rotor com 3 discos por elementos finitos com parametros do
desbalanceamento nos nos 10-16.



desbalanceamento nos nés 10-16.

Tabela 18 — Detalhes do modelo de sistema rotativo contendo trés discos com parametros do

NUmero do Tipo de Diametro Diametro | Comprimento

Elemento Elemento interno [mm] | externo [mm] [mm]

1,2,23, 24 Viga 0 30 10
3,4,5,20,21,22 Viga 0 13 70
8,9,10,11, 14, .

15, 16.17 Viga 0 13 52,5
6.7, 1211913’ 18, Viga 0 23,5 23,5

25, 26, 27 Disco 23,5 94,7 47

O ruido adicionado foi de awgn-40 e a solucdo 6tima foi obtida para a combinacdo de
nos 8-12-20, conforme Tabela 19.

Tabela 19 — Pardmetros do desbalanceamento nos nés 10 e 16 para awgn-40.

Parametros de Valores
Desbalanceamento impostos encontrados
Me01 1,184E-04 7,488E-05
FaseO1 2,356 2,206
\[oX 10 8
Me02 1,184E-04 8,599E-05
Fase02 3,927 3,298
NG62 16 12
Me03 - 7,451E-05
Fase03 - 3,831
N63 - 20
Fval 7,341E-11

Percebe-se, que o primeiro modo 1 foi balanceado adequadamente com uma reducgéo de
vibracdo de 99,84% no mancal 1 e de 99,97% no discol. O segundo modo, para a velocidade
critica de 231 rad/s, teve um decréscimo de 89,52% para 0 mancal 1 e 89,69% para o disco 1.
No terceiro modo, na velocidade critica de 510 rad/s, a amplitude no mancal 1 e disco 1
diminuiram, relativamente 14,91% (Figura 62) e 25,41% (Figura 63).
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Figura 64: FRD para o mancal 1 e disco 1 - Nos 10-16 awgn-40.

Com a adicédo de ruido para awgn 40, também nota-se um aumento sutil na amplitude
do mancal 1, conforme Figura 64.

Adicionalmente, destaca-se que o método de balanceamento proposto foi efetivo em
todos os casos analisados, apresentou boa convergéncia e erros aceitaveis, mostrando-se
promissor.

A efichcia do modelo é diretamente correlacionada com a faixa de velocidade
operacional do sistema rotativo. Quando se trabalha com velocidades abaixo da primeira
velocidade critica e entre a primeira e segunda velocidades criticas € possivel obter bons
resultados para o balanceamento do primeiro e segundo modo. Utilizando todas as
velocidades criticas os resultados sdo excelentes e todos 0s modos sdo teoricamente passiveis

de balanceamento.
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5 CONCLUSAO

O presente trabalho realiza o balanceamento de um sistema rotativo apoiado por
mancais hidrodindmicos para varios planos de balanceamento sem a necessidade de massas de
triagem. A Metodologia apresenta boa convergéncia e erros aceitaveis para todos 0s casos
analisados, para proporcdo entre sinal e ruido (awgn-40), demonstrando que o método €
promissor para aplicacdes praticas.

Realiza-se a modelagem de sistemas rotativos sustentados por mancais hidrodindmicos.
Com esse intuito, o sistema rotativo foi discretizado pelo MEF e as forcas oriundas dos
mancais foram calculadas pelos coeficientes lineares de amortecimento e rigidez.

A busca dos parametros do desbalanceamento foi realizada pela minimizacdo da
diferenca entre a vibracdo obtida na simulagcdo numérica adicionada pelo ruido, emulando
uma medicdo experimental, e a vibracdo calculada numericamente pelo modelo.

A utilizacéo das velocidades criticas para obtencdo do vetor de vibracdo que contém os
graus de liberdade dos mancais na formulacdo da funcéo objetivo é essencial no calculo dos
parametros do desbalanceamento. Isto demonstra que a analise modal combinada com o
método dos minimos quadrados para minimizar a funcdo objetivo é efetiva na realizacdo do
balanceamento proposto para N planos de balanceamento.

Destaca-se que a utilizacao de velocidades abaixo da primeira velocidade critica, nesta e
acima desta para montagem do vetor de vibracdo que contém os graus de liberdade dos
mancais na formulacdo da funcdo objetivo proporciona a realizagdo de um balanceamento
tedrico efetivo para o primeiro e o segundo modo.

Mancais hidrodindmicos tém uma limitacdo da faixa de velocidade operacional causada
pela instabilidade fluido induzida, o que limita o balanceamento tedrico efetivo apenas para o
primeiro e o segundo modo. Contudo, seguindo as diretrizes da norma I1SO 21940-12, o
modelo foi eficiente na realizagdo do balanceamento.

A proépria norma ISO 21940-12 ndo tem informagdes de rotores que séo influenciados
significantemente a partir do terceiro modo de balanceamento, o que deixa nitido que a

operacdo de sistemas rotativos acima da terceira velocidade critica ndo é trivial.
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Destaca-se que este método de balanceamento é uma continuacdo do trabalho
desenvolvido por Alves (2018) e Alves e Cavalca (2021), onde se constatou a efetividade para
realizacdo do balanceamento a partir de andlise experimental para um plano de
balanceamento. Tendo em vista que 0 método se mostrou satisfatorio para o balanceamento
em varios planos de balanceamento por meio de modelagem numérica, 0 proximo passo a ser
dado é a realizacdo de analise experimental em sistemas rotativos com N planos de
balanceamento e expansdo para anélise de sistemas rotativos suportados por outros tipos de

mancais, tais como mancal de rolamento.
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