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SOUSA Jr, M. S.. Andlise Do Comportamento Dindmico De Rotores Embarcados. 2017.
51 f. Dissertacao de Mestrado - Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia, MG.

RESUMO

Este trabalho apresenta uma investigacdo numerica e experimental sobre o comporta-
mento dindmico de um sistema rotativo submetido a uma excitagao pela base. Na area de
aplicagdes aeronduticas, o motor de uma aeronave é considerado um tipico rotor embarcado,
no qual seu comportamento dindmico é afetado pela excitagdo da base. O modelo matematico
do rotor é obtido a partir das equacdes de Lagrange e do método de elementos finitos, consi-
derando as energias de deformacgao e cinética do eixo e as energias cinéticas do disco e da
massa desbalanceada. A base do sistema rotativo é considerada rigida. As equa¢des de mo-
vimento do sistema sao utilizadas para determinar as respostas de vibragao do rotor a partir
das excitagdes devido ao desbalanceamento e ao movimento da base. Na analise numérica
foi investigada uma maquina rotativa composta por um eixo horizontal flexivel contendo dois
discos e apoiada em suas extremidades. As diferencas entre o comportamento de rotores de
base fixa e em movimento foram exploradas. Uma maquina rotativa composta por um eixo
horizontal flexivel apoiada em suas extremidades e um disco rigido foi utilizada na validagao
experimental do modelo adotado. As respostas de vibracdo do modelo matematico construido
e medidas experimentalmente foram comparadas. Diferentes analises foram realizadas nos
dominios de tempo e da frequéncia, onde foram obtidos fung¢des de resposta em frequéncia,
orbitas, respostas ao desbalanceamento e o diagrama de Campbell. Os resultados obtidos

representam adequadamente o comportamento do sistema.

Palavras Chave: Dindmica de Rotagédo, Rotores Embarcados, Método de Elementos Finitos,

Respostas de Vibragcéo, Investigagdo Numérica e Experimental.
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ABSTRACT

In the present work, a numerical and experimental investigation regarding the dynamic
behavior of a rotating machine subjected to a base excitation is presented. Regarding the aer-
onautical applications, the aircraft engine is considered a typical onboard rotor which has its
dynamic behavior influenced by base excitations. The mathematical model of the rotor is de-
rived from the Lagrange’s equation and the finite element method, which is obtained by con-
sidering the strain and kinetic energies of the shaft, and the kinetic energy of the discs and
mass unbalance. In this case, the base of the rotor system is considered as being rigid. The
resulting differential equations are used to provide information about the vibration responses
of the rotor under base and unbalance excitations simultaneously. In the numerical analysis a
rotating machine composed by a horizontal flexible shaft containing two rigid discs and sup-
ported by two ball bearings was investigated. The differences between the dynamic behavior
of a fixed base and onboard rotors were explored. A rotating machine is composed by a hori-
zontal flexible shaft, one rigid disc, and two self-aligning ball bearings was used in the experi-
mental validation of the adopted model. The vibration responses of the mathematical model
and the experimental results were compared. Different analyses were performed both in the
time and frequency domains, as generated by the orbits, unbalance response, and Campbell

diagram. The obtained results adequately represent the behavior of the system.

Keywords: Rotordynamics, Onboard Rotors, Finite Element Method, Vibration Responses

and Numerical Investigation, Experimental Investigation.
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CAPITULO |

Introducgao

1.1. Contextualizagiao

Segundo relatos de Ishida e Yamamoto (2012), as pesquisas em dindmica de rotagao
tém mais de 140 anos de histéria. Seu inicio foi marcado com o trabalho de W. J. Macquorn
Rankine, Rankine (1869), onde erroneamente foi concluido ser impossivel para as maquinas
rotativas operarem acima de uma determinada velocidade. Esta velocidade foi posteriormente
denominada por Dunkerley (1894) como velocidade critica.

Fundamentos simplificados acerca da dindmica de rotagao foram apresentados por
Jeffcott (1919). Logo ap6s o trabalho de H. H. Jeffcott vieram outras pesquisas imprescindiveis
para o desenvolvimento da teoria de rotores, como € o caso de Wilfred Campbell, da General
Electric Co. (criagdo do diagrama de Campbell; CAMPBELL, 1924). Métodos mais eficientes
de balanceamento foram propostos e o comportamento de rotores suportados por mancais
hidrodindmicos foi investigado com maior rigor, levando ao projeto de maquinas mais leves
operando em velocidades mais altas. Conjuntamente, a necessidade de representar matema-
ticamente os fendbmenos fisicos especificos de maquinas rotativas foi crescendo com a exi-
géncia do aumento do desempenho dessas maquinas. O desenvolvimento do método dos
elementos finitos para a dindmica de rotagdo é consequéncia do avancgo da ciéncia, cabendo
lembrar que este método foi originalmente dedicado para a analise estatica de estruturas
(RADE, 2008).

Ishida e Yamamoto (2012) comentam que foram Nelson e MacVaugh (1976) os res-
ponsaveis por incluir os efeitos de inércia de rotacdo, momento giroscopico e forga axial, no
método dos elementos finitos. Antes da popularizagdo do método dos elementos finitos, utili-
zava-se geralmente o chamado método das Matrizes de Transferéncia, considerando o sis-
tema como sendo continuo, conforme o trabalho realizado por Lallement; Lecoanet; Steffen

Jr (1982). Assim, chegamos a nossos dias, onde os sistemas rotativos atuais sdo empregados



nos mais diversos setores industriais, como € o caso de motores aeronauticos, um equipa-
mento de alta responsabilidade e elevado custo que possui componentes fabricados a partir
de materiais compostos (Fig. 1.1). Os motores que garantem a propulsdo de navios, os tur-
bocompressores automotivos, as unidades de energia auxiliar de aeronaves, as maquinas
responsaveis pela geracao de energia elétrica, as ultracentrifugas sdo alguns exemplos de
aplicagdes no contexto industrial. Deve-se salientar que alguns destes rotores funcionam ins-
talados sobre uma base mével. O motor aeronautico de propulséo a jato é considerado um
tipico rotor embarcado, uma vez que o seu comportamento dindmico é diretamente influenci-

ado pelas excitacdes externas.

Figura 1.1- Motor aeronautico CFM LEAP-X (GE Aviation, 2016).

Um modelo matematico capaz de representar o comportamento dinamico de rotores
embarcados ¢é obtido considerando diversos subsistemas, como segue: em primeiro lugar, os
subsistemas que podem ser definidos pela sua geometria, tais como o eixo (tipicamente mo-
delado pelo método dos elementos finitos), discos e acoplamentos; depois, os subsistemas
que sao dependentes da frequéncia e/ou deslocamentos laterais e da velocidade de rotacéo,
tais como mancais hidrodindmicos. Por ultimo o efeito giroscépico os esforcos aplicados no
sistema através da sua base.

O modelo matematico de rotores de base fixa é derivado de dois eixos de referéncia,
ou seja, o referencial inercial e um referencial movel fixo ao disco (LALANNE; FERRARIS,
1998). Diferentemente, as equagdes do movimento que regem o comportamento dinamico de
rotores embarcados sao obtidas considerando um sistema de referéncia adicional que é fixado
a base do rotor. Portanto, a formulacdo matematica de sistemas embarcados requer um refe-

rencial inercial, outro fixo a base do rotor e por fim um referencial fixo aos discos (DUCHEMIN;



BELIOZ; FERRARIS, 2006).

Atualmente, na literatura € pequeno o nimero de contribuigbes cientificas relacionadas
com a analise de maquinas rotativas quando sujeitas a excitagées na base. Dessa forma, este
trabalho se propde a realizar um estudo abrangente, apresentando a metodologia adotada na
modelagem matematica do sistema embarcado, bem como uma validagdo experimental do

modelo construido.

1.2. Contribui¢ées do estudo

Nos ultimos anos, as pesquisas realizadas na area de dindmica de maquinas rotativas
vém crescendo na Faculdade de Engenharia Mecanica da Universidade Federal de Uberlan-
dia (FEMEC-UFU). O Laboratério de Mecanica de Estruturas “José Eduardo Tannus Reis”
(LMEst) € um dos responsaveis por diversificar os estudos nesta area dentro da instituicao.

Simdes (2006) utilizou atuadores piezelétricos tipo pilha (piezeletric stack actuator)
para controlar os niveis de vibracao de rotores flexiveis. Estes atuadores foram instalados em
um dos mancais da maquina rotativa e empregou-se o método de elementos finitos para as
analises numéricas. Os resultados obtidos durante o trabalho do autor foram satisfatérios,
com comprovagao experimental.

Seguindo a mesma linha de pesquisa de controle de vibragdo em rotores, Saldarriaga
(2007) prop6s uma metodologia de controle de vibragdo com absorvedores viscoelasticos nos
apoios dos mancais do sistema. Os niveis de vibragdo da maquina foram reduzidos, mas as
rétulas usadas para o acionamento dos absorvedores introduziram efeitos n&o lineares ao
problema.

Morais (2010) em sua tese de doutorado avaliou o efeito de n&o-linearidades em roto-
res. As nao-linearidades foram causadas por trincas transversais no eixo da maquina e por
atuadores eletromagnéticos que apresentam fungdes de deslocamento de carater ndo-linear.

Cavalini Jr (2013) investigou duas técnicas de monitoramento da integridade estrutural
(SHM — Structural Health Monitoring). Neste trabalho, as respostas de vibragao foram utiliza-
das como base para monitorar a condigéo estrutural do rotor, com o objetivo de identificar
trincas transversais no eixo. O primeiro método proposto é baseado no comportamento nao-
linear da trinca, sendo capaz de determinar a posi¢ao e a profundidade da trinca no eixo da
maquina rotativa. O segundo método é baseado na impedancia eletromecénica.

Koroishi (2013) estudou o controle ativo de vibragdes em maquinas rotativas utilizando
um mancal hibrido. Neste caso, foram utilizados atuadores eletromagnéticos para o controle

ativo de vibragdes. Outra pesquisa realizada na area de controle foi feita por Alves (2015).



Nesse caso, o controle foi realizado por aquecimento de fios confeccionados com ligas de
memoria de forma conectados aos mancais.

Oliveira (2015) avaliou o comportamento de uma bancada experimental que possui
mancais magnéticos ativos. Foi desenvolvido um modelo robusto para uma futura aplicagcao
de técnicas de controle na bancada de testes utilizada como referéncia. Os resultados encon-
trados neste trabalho foram satisfatorios segundo o autor. Borges (2016) apresentou todas as
etapas envolvidas no projeto de um controlador robusto com base na técnica de atribuicdo de
auto estrutura utilizando multiplos modelos.

Neste contexto, o presente trabalho contribui para a expansao das linhas de pesquisa
em maquinas rotativas do LMEst. Percebe-se que ao longo desses anos os trabalhos realiza-
dos pelo grupo tém diversificado bastante. E importante ressaltar que este é o primeiro traba-

Iho realizado no LMEst sobre o tema de rotores embarcados.

1.3. Objetivos do Estudo

O presente trabalho tem os seguintes objetivos:

1. Expandir as linhas de pesquisa em maquinas rotativas do LMESst;

2. Analisar o comportamento dinAmico de uma maquina rotativa considerando excitacbes

oriundas de sua base;

3. Apresentar de forma clara e abrangente o0 modelo matematico do sistema rotativo, de-

rivado a partir das equagdes de Lagrange e do método de elementos finitos;

4. Validar experimentalmente os resultados obtidos com o0 modelo em elementos finitos

adotado para diferentes condicdes de operacgao do rotor e excitacdo da base.

1.4. Organizagao do Trabalho

Além deste primeiro capitulo que contextualiza o problema abordado no presente tra-
balho, os assuntos tratados nesta dissertagéo foram divididos em outros cinco capitulos.

No Capitulo Il € apresentada uma revisao bibliografica sobre rotores embarcados e as
diferentes analises encontradas na literatura acerca do tema. No Capitulo Ill sdo descritas as

etapas do desenvolvimento do modelo de elementos finitos aplicado aos rotores embarcados.



O Capitulo IV mostra os resultados numéricos obtidos. No Capitulo V é apresentada a valida-
¢ao experimental dos resultados encontrados. As conclusdes acerca do trabalho realizado e

perspectivas de trabalhos futuros sao apresentadas no Capitulo VI.
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CAPITULO II

Revisao Bibliografica

De acordo com Duchemin; Berlioz; Ferraris (2006), varios fendmenos dinamicos rela-
tivos a maquinas rotativas vém sendo estudados ao longo dos anos. Nesse sentido, as con-
tribuicbes de A. Muszynska, B.E. Bently, N. Bachschmid, D. Childs, D. Ewins, Y. Ishida, G.
Kirk, M. Lalanne, R. Markert, C. Nataraj, H.D. Nelson, R. Nordman, J.S. Rao, J. Vance e outros
especialistas forneceram informagdes importantes sobre modelos matematicos de maquinas
rotativas e seus sistemas associados. Portanto, o comportamento dindmico dos chamados
rotores de base fixa (ou seja, sistemas para 0s quais 0s mancais sao fixados em bases iner-
ciais ou quase inerciais) tém sido amplamente estudados.

Hoje em dia, a atencao de varios pesquisadores esta se voltando para maquinas rota-
tivas sujeitas a excitagdes pela base. Os motores de navios, os turbocompressores automoti-
vos, as unidades de energia auxiliares de aeronaves e 0s proprios motores de aeronaves sao
exemplos de rotores que operam em uma base moével. O motor aeronautico é considerado
um tipico rotor embarcado, uma vez que seu comportamento dinamico é diretamente influen-
ciado por excitagdes externas. Além disso, a excitacédo pela base em maquinas rotativas pode
ocorrer quando o sistema é instalado em locais propensos a abalos sismicos (EL-SAEIDY;
STICHER, 2010).

Como mencionado, é pequeno o numero de contribui¢cdes cientificas relacionadas a
analise de maquinas rotativas flexiveis quando sujeitas a excitagbes de base (DAKEL;
BAGUET; DUFOUR, 2014a). De acordo com El-Saeidy e Sticher (2010), os trabalhos em ro-
tores embarcados sao geralmente restritos a eixos rigidos. Os autores afirmam que os estu-
dos sobre rotores embarcados podem ser divididos em aqueles com excitagdes do tipo sis-
mica e os que sofrem deslocamentos e rotagdes aplicados na base devido a sua vizinhanga
com outros tipos de maquinas e equipamentos ou ainda instalados em veiculos.

Um dos primeiros trabalhos que estudou o comportamento dindmico de um rotor com
excitagdo na base foi o de Kim; Yang; Lin (1986). Neste trabalho, os autores analisaram a
resposta de vibragdo de uma maquina rotativa com eixo flexivel submetida a aceleragoes

aleatdrias (sismicas) na sua base. O sistema analisado contém um disco rigido e um eixo



flexivel, modelado de acordo com a teoria de viga de Timoshenko. Foram utilizados uma apro-
ximacgao do vetor de Markov usando a equacéo de Ito e os procedimentos de média de Stra-
tonovich para analise numérica do sistema. Os resultados foram comparados com a simula-
¢ao de Monte Carlo. Os autores encontraram grande dificuldade em obter as respostas ana-
liticas do sistema, uma vez que nao existia na literatura métodos eficazes para a solugao do
problema.

Um modelo de Jeffcott é usado com frequéncia no estudo de maquinas rotativas em-
barcadas. Contudo, a formulacéo € limitada por ndo considerar o efeito giroscopico. Hori e
Kato (1990) analisaram a resposta sismica de um rotor do tipo Jeffcott suportado por mancais
hidrodindmicos. Esta investigacdo abordou a andlise de estabilidade do sistema.

Ryan (2000) na sua tese de doutorado estudou o comportamento de um rotor embar-
cado com mancais magnéticos ativos. Foi construido um equipamento de teste que permitiu
excitar o sistema com grandes amplitudes. Os resultados obtidos a partir dos experimentos
foram comparados com modelos lineares comumente usados.

Kasarda et al. (2000) analisou uma bancada de rotor embarcado considerando dife-
rentes coeficientes de rigidez e amortecimento associados ao mancal magnético do sistema.
Os resultados encontrados evidenciaram comportamentos linear e néo linear. Os testes tam-
bém revelaram os niveis requeridos de rigidez e amortecimento do mancal para a operagao
eficaz do rotor submetido a excitagdes na base.

O método de elementos finitos € amplamente utilizado na modelagem de rotores. Du-
chemin (2003) avaliou o comportamento dindmico de uma maquina rotativa com excitagdes
na base utilizando o método dos elementos finitos. O autor considerou que a base possui 6
graus de liberdade (3 translacdes e 3 rotagdes). Diferentes configura¢des do rotor (simétrico
e assimétrico) fizeram parte das analises do trabalho. A instabilidade do sistema também foi
um ponto abordado pelo autor. Os resultados numéricos obtidos foram validados a partir de
testes experimentais.

Cavalca; Cavalcante; Okabe (2004) analisaram a influéncia da estrutura dos mancais
no comportamento dindmico do rotor. A validagao experimental da metodologia proposta foi
apresentada.

Por outro lado, Zhao (2005) estudou a resposta dindmica do rotor de um helicoptero
durante um voo com manobra. Ele propés um novo modelo dindmico de rotor que leva em
conta diferentes efeitos que nédo foram considerados nos trabalhos anteriores, como por
exemplo a manobra do helicoptero durante o voo. Os resultados obtidos na analise numérica
foram comparados com dados experimentais do UH-60 Black Hawk.

Marx e Nataraj (2007) mostraram um novo procedimento de controle étimo com uma

combinacao de controle de feedback convencional, proporcional e diferencial para atenuar as



excitagdes provenientes da base aplicadas em um eixo rotativo suportado por mancais mag-
néticos.

O fendbmeno de whirl em um rotor do tipo Jeffcott foi investigado por Al-Wedyan; Tahat;
Mutasher (2008). Foram utilizadas as equacdes de energia cinética, potencial e de dissipagao
para a modelagem do problema. A excitagao foi inserida como uma vibragéo aleatoéria na base
do mancal do tipo hidrodindmico. As equacdes do movimento foram obtidas pelas equacdes
de Lagrange e utilizou-se o Simulink® do software Matlab® para simular o comportamento
dindmico do rotor. A influéncia de diferentes valores de massa do eixo e disco, e dos coefici-
entes de rigidez e amortecimento dos mancais foi avaliada. Além disso, a estabilidade do rotor
foi analisada matematicamente.

Das; Dutt; Ray (2010) usaram um atuador eletromagnético para controlar as vibragdes
laterais de uma maquina rotativa embarcada. Uma abordagem ativa do controle de vibragao
foi aplicada no eixo flexivel do sistema.

Tian; Wang; Peng (2011) estudaram a influéncia das vibragbes originadas em motores
onde turbocompressores estao instalados. Foi criado um modelo de elementos finitos do tur-
bocompressor, que é suportado por mancais hidrodindmicos. Os resultados mostraram que o
desbalanceamento do turbocompressor influencia a resposta do motor para baixas velocidade
de trabalho. Em altas velocidades, este efeito € minimizado pelas vibragdes subsincronas
dominantes, que também mascaram o surgimento de um estado cadtico. Para velocidades
baixas, as excitacdes induzidas pelos motores mudaram o comportamento dindmico da ma-
quina rotativa. Para velocidades muito altas, as vibragdes subsincronas mantem o comporta-
mento do sistema embarcado préximo de um sistema sem excitagcido do motor.

Han e Chu (2013) avaliaram a resposta dindmica de um rotor com trinca submetido a
movimentos de base dependentes do tempo. Trés movimentos tipicos de uma aeronave foram
avaliados durante o trabalho: rolling, pitching e yawing. No modelo de trincas transversais os
casos de breathing e open crack sdo considerados. Os autores desenvolveram um modelo de
elementos finitos para a avaliagdo das respostas do rotor. Os coeficientes de rigidez, o efeito
giroscépico e as excitagdes da base foram considerados dependentes do tempo. A influéncia
dos tipos de movimento da base, frequéncia e amplitude das excitacbes empregadas e pro-
fundidade da trinca foram avaliadas no comportamento dindmico da maquina rotativa anali-
sada.

Maquinas rotativas com excitagbes de base sdo considerados sistemas complexos e
de dificil analise por possuirem caracteristicas ndo lineares. Em geral, adota-se uma solugao
linear a fim de simplificar o sistema tornando possivel obter a resposta do rotor. Dakel; Baguet;
Dufour (2014b) investigaram o comportamento dindmico nao-linear de um rotor embarcado

com mancais hidrodindmicos. O modelo de elementos finitos proposto pelos autores levou em
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conta a geometria do eixo e do disco (simétrico ou assimétrico), os 6 graus de liberdade da
base (3 translacoes e 3 rotagdes) e o comportamento nao-linear do filme de 6leo do mancal.
Foi utilizado um integrador de Newmark para resolver as equagdes do movimento que sdo
dependentes do tempo. Os efeitos ndo-lineares do sistema foram observados através do dia-
grama de bifurcagao, das 6rbitas do rotor e dos mapas de Poincaré.

Lei e Yushu (2014) apresentaram a simulacdo dindmica de um sistema rotativo n&o-
linear considerando como excitacdo uma manobra de voo conhecida como Herbst, que foi
formulada usando os parametros de uma aeronave. Uma abordagem de controle de vibragéo
foi incorporada ao sistema. Os resultados fornecem uma melhor compreensao do efeito da
manobra sobre o comportamento dindmico do rotor.

Han e Chu (2014) estudaram o comportamento dindmico de um sistema de engrena-
gens com excitagdes aplicadas na base. O modelo leva em conta 3 movimentos de rotagao
da base (rolling, pitching e yawing). Foi utilizado um método numérico para obter as respostas
laterais e torcionais do sistema de engrenagens. O movimento de rolling apresentou maior
impacto no comportamento dindamico do sistema, quando comparado com os outros dois tipos
de movimento (pitching e yawing).

Liu et al. (2016) investigaram a influéncia da excitacao pela base nas forcas de sus-
tentacdo geradas em um mancal hidrodinamico. O modelo de elementos finitos do rotor apre-
sentado levou em conta um eixo flexivel, um disco rigido e dois mancais hidrodindmicos.
Nesse trabalho, foi proposto um novo modelo para os esforgos do mancal, permitindo consi-
derar a velocidade da base em movimento. As respostas temporais, respostas espectrais,
orbitas e mapas de Poincaré foram analisados, comparando o modelo de mancal proposto
com o convencional. A influéncia da amplitude e frequéncia do movimento da base no com-
portamento dindmico do sistema foi investigada. Os resultados obtidos mostram que a veloci-
dade da base nao deve ser ignorada em alguns casos para determinar as forcas de susten-
tacdo geradas nos mancais.

Recentemente os efeitos nao-lineares de maquinas rotativas embarcadas foram estu-
dos por Chen et al. (2017). Os autores desenvolveram um modelo genérico do rotor baseado
no método dos elementos finitos. Foi observado que as excitagdes da base geram nao-linea-
ridades ao sistema. Para a verificagdo do modelo proposto, foi construida uma bancada de
testes capaz de simular excitagbes harménicas na base do rotor. Os efeitos de parametros
como a amplitude do deslocamento da base, a frequéncia de excitagdo e a velocidade de
rotagéo do eixo foram avaliados e discutidos a partir das respostas de vibragdo da maquina
rotativa.

Neste contexto, este trabalho de mestrado tem como objetivo analisar o comporta-

mento dindmico de uma magquina rotativa flexivel considerando excitagdes provenientes da
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base. O modelo matematico do rotor € obtido pelo método de elementos finitos. As equacoes
diferenciais resultantes sao usadas para fornecer informacdes sobre as respostas de vibragao
do rotor considerando excitagbes de desbalanceamento e da base, simultaneamente. Os re-
sultados experimentais deste trabalho contribuem para os estudos na area de dinamica de
maquinas rotativas embarcadas. Vale ressaltar que o modelo matematico que sera apresen-

tado neste trabalho é baseado no trabalho de Duchemin (2003).
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CAPITULO Il

Modelo Matematico de Rotores Embarcados

Este capitulo apresenta os conceitos associados ao modelo de elementos finitos de
rotores embarcados. Desta forma, serdo utilizadas as equagdes de Lagrange e o método de
elementos finitos para obter as equacdes diferenciais capazes de representar adequadamente

o0 comportamento dindmico de rotores embarcados.
3.1 Energias Cinética e Potencial

A Fig. 3.1 mostra a representacdo esquematica de um rotor embarcado na qual trés
eixos de referéncia sdo utilizados (DUCHEMIN; BERLIOZ; FERRARI, 2006). Neste

caso, Ro (xo, Yo, Z0) € o sistema de coordenadas inercial, Rs (Xs, ¥s, Zs) € 0 referencial movel

fixo na base do rotor, e R (X, y, z) é o sistema de referéncia mével fixo ao disco.

Xo

Figura 3.1 — Representacao esquematica de um rotor embarcado (DUCHEMIN, 2003).

O movimento do referencial R em relagéo ao sistema de coordenadas Rs € descrito
pelos angulos v, 6 e ¢. A orientagéo de R é obtida a partir de uma rotagdo w em torno de
Zs, levando assim a um referencial intermediario R1 (x1, y1, z1); uma rotagéo ¢ em torno da di-
recao x1 é realizada na sequéncia, resultando em um referencial intermediario Rz (x2, y2, 22);

e uma rotagdo ¢ é finalmente realizada em torno de y, sendo que y // y», como apresenta a
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Fig. 3.2 (LALANNE; FERRARIS, 1998). Na Fig. 3.2, Q é a velocidade de rotagéo do rotor, € ¢
=Qt.

Figura 3.2 — Transformacgéo de coordenadas do referencial Rs ao referencial R.

A partir das transformacées mostradas, a velocidade instantanea de rotacédo do sis-

tema de coordenadas R com relacdo a Rs € dada pela Eq. (3.1).

0 0 0 0 cos ¢ —yrcosdsing
b —Jot +dol +igl = b +ysing 3.1)
v (0. 10, dsing + yr cos O cos ¢

2

onde [ " ] indica a derivada temporal da variavel [ ].

O movimento do referencial Rs em direcdo ao sistema de coordenadas Ro € descrito
pelos angulos «a, /5 e y, conforme mostra a Fig. 3.3. A orientagdo de Rs é obtida a partir de uma
rotacdo a em torno de zs, que resulta no sistema de coordenadas Rs (xs, y3, Z3); uma subse-
quente rotagdo f em torno da nova diregdo xs, levando ao referencial R4 (s, ya, z4); € final-
mente uma rotacéo de y em relagdo ao eixo y, sendo que y / ys.

A partir das transformacgdes mostradas, a velocidade angular do sistema de coordena-

das Rs com relagdo a Ro é dada pela Eq. (3.2).

0 B 0 [cosy —acos fBsiny s
Om =J0!l +i0!l +{yl = y+asinp =155 (3:2)
al, |0].  |0], |Bsiny+acospeosy| — |7s]g
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Zs 20

X3’

Xs

Figura 3.3 — Transformacao de coordenadas do referencial Ry ao referencial Rs.

Consequentemente, o vetor que define a velocidade angular do referencial R em rela-

¢ao a Ry é dado pela Eq. (3.3).

Qg°:Q2°s+Qgs: Bst +10b +10F +{4! =
}./S l/./ Rs 0 R O R

Rs

(dscosy + B siny +6)cosg — ((cs siny — B cosy )siné + (75 +y7 )cos b )sing
~(ars siny — Bs cosy )cos O + (s +y7 )sinb + ¢

(s cosy + B siny +6)sing + ((ds siny — B cosy )siné + (js +y7 )cos6 )cosg

(3.3)

A posicao da base do rotor (vetor O/I)Fig. 3.1) em relagao ao referencial Ry € definida
pelas coordenadas x4, ya € za, como mostra a Eq. (3.4). As coordenadas X, Y e Z descrevem
a posicéo deste mesmo vetor em relacédo ao referencial Rs. E importante ressaltar que a trans-
formacao de Ry para Rs é realizada a partir das mesmas rotagdes utilizadas para formular a

Eq. (3.2).



16

X, X
m: yA = Y =
Z, g, Z Re

3.4
(Xxac08a+y,sina)cosy —[z,co8 S +(x,sina—y,cosa)sinf]siny (3-4)

z,sinf —(x,sina—y,cosa)cosf
(Xacosa+y,sina)siny +[z,cos B +(X,sina—y,cosa)sinf|cosy | .

—>
A posicao do ponto C (vetor AC; Fig. 3.1) em relacao ao referencial Rs é definido pela
—>
Eq. (3.5). Desta forma, o vetor OC em relacéo ao referencial Rs é descrito como mostra a Eq.
(3.6).

[uD)
AC={ y (3.5)
w(y.t)] g,
X+ u(y,t)
OC=0A+AC={ Y+y (3.6)
Z+w(y,t)] g

onde a vibragao lateral do eixo no ponto C é descrita pelas translacdes u e w ao longo das
direcdes xs e zs, respectivamente. Os deslocamentos u e w sdo variaveis, enquanto que y é
constante. Destaca-se que 6 e y fornecem as rotagdes ao longo do eixo em torno das diregdes
Xs € Zs, respectivamente.

Neste contexto, a energia cinética Tp do disco € obtida a partir da Eq. (3.7).
1 —Ry \2 1R, =R
T, = 5mD(vC ) + 5 OR pCr (3.7)

Ro
onde mp é amassa do disco, V.  é a velocidade de translacdo do disco expressa em Rs com
relacdo a Ry (Eq. (3.8)), ﬁﬁ" € o vetor de velocidade angular (Eq. (3.3)) e Ip € o tensor de mo-

mentos de inércia de massa (Eq. (3.9)).
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v (298] -[95E] vafix(oc)
o Rs

dt ). | dt Rs
X+0+Bs(Z+w)-ps(Y+y) Ug (3.8)
=1 Y+ys(X+u)-as(Z+w) =4 Ve

Z+w+as(Y+y)-Bs(X+u)| e g

Iy, 0 0
Ib=| 0 Ip, 0 (3.9)
0 0 I,

onde Ipy, Ipy € Ip; sdo os momentos de inércia da massa do disco associados com as dire-
¢cbes x, y e z, respectivamente (referencial R; veja a Fig. 3.1). wx, @y € w; sdo as velocidades
angulares definidas na Eq. (3.3).

As expressbes da energia cinética para o eixo e para a massa desbalanceada m, sdo

dadas por:

L L
T = 5S{(62 +02 +1i2 )dy + 5 pf[ 0f + 1,05 + 1. 02 |dy
0 0
(3.10)
1 R \?
To=gm (%)

onde Ts e T, sdo as energias cinéticas do eixo e da massa de desbalanceamento, respecti-
vamente. As velocidades de translacdo Ug, V: e W sdo derivadas a partir de uma formula-
cao semelhante a apresentada na Eq. (3.8) em relacao a qualquer posi¢cao y ao longo do eixo
(veja a Fig. 3.1). Iy, I, e I; s&o os momentos de inércia de area do eixo de acordo com as dire-
¢des x, y e z, respectivamente. p é a densidade do material, S é a area da secg¢ao transversal
do eixo e L é o comprimento do eixo. Adicionalmente,

- :[d@] _[d(TD

D T i = T] +ﬁ§§x(7D)R

Rs

X +U0+dQcosQt + fs(Z+w +dQcosQt) -y (Y +y) (3.11)
=1 Y +5(X+u+dQsinQt) - ég(Z +w +dQcosQt)
Z +w —dQsinQt + ég (Y +y) - fs (X +u—dQsinQt) i
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—Ro .
onde V, é a velocidade de translacdo do ponto D expressa em Rs em relacéo ao referen-
cial Rq (ver Fig. 3.4) e d é a distancia da massa de desbalanceamento m, a partir do centro

geométrico do eixo na posicéo C.

Zs
my A
D
Ot
d
w
C

Xs € U A

Figura 3.4 — Massa de desbalanceamento.

—>
Neste caso, a posi¢ao do ponto D (vetor OD; ver a Fig. 3.1 e Fig. 3.4) em relagao ao

referencial Rs é definida pela Eq. (3.12).

X +u(y,t)+dsinQt
OD=0C +CD = Y+y (3.12)
Z+w(y,t)+dcosQt Rq

E importante ressaltar que a energia de deformacéo U do eixo ndo é modificada pelo
movimento da base do rotor (DUCHEMIN, 2003). Isso ocorre porque a energia de deformacgéao
depende apenas das restricbes adotadas (mancais). Assim, a deformacgao do eixo néo de-
pende do movimento da base. Nesta formulacdo, as deformacdes devido a flexao do eixo sao
levadas em conta enquanto que os efeitos de cisalhamento sdo desconsiderados. A Eq. (3.13)

apresenta a energia de deformacéao U do eixo.

L

2,,\2 2,,,\2
El | (5_“J +[5_Wj ]dy I ZIXZIZ (3.13)

1
U=+
2 "5 Loy? oy?

onde E é o médulo de Young do eixo.
Os mancais sao representados por coeficientes de rigidez e amortecimento (k e c,
respectivamente), introduzidos nas equacdes do movimento do rotor embarcado (referencial

Rs) a partir do trabalho virtual das forcas de sustentacido que atuam no eixo. A disposicao dos
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coeficientes de rigidez (kxx, Kxz, kzx € Kzz) € amortecimento (dx, dxz, dzx € dzz) entre 0 mancal e

o eixo € ilustrada pela Fig. 3.5.

Figura 3.5 — Coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais (Adaptado de: CAVALINI
Jr, 2013).

O trabalho virtual das forcas que atuam sobre o eixo € apresentado na Eq. (3.14), que
esta associado as diregdes x; € zs.

oW = F,6u+F,ow (3.14)

As forcas de sustentagdo dos mancais F, e F, sdo dadas pela Eq. (3.15). As matrizes

de rigidez K, e amortecimento D, mostradas na Eq. (3.15), sao incorporadas conveniente-

mente na matriz de rigidez em nivel global do modelo EF do rotor.

Fu = kXX kXZ u dxx dxz u
F, 1~ |k, k,llw| |d, d,]|w (3.15)
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3.2 Formulacdao em Elementos Finitos

O disco é considerado rigido e € modelado por um unico elemento de massa mp (cen-
tro de massa em C), possuindo quatro graus de liberdade, dois associados a translacédo ao
longo das diregdes x e z do referencial R (deslocamento u e w) e dois de rotagéo (0 e y),

como & mostrado na Fig. 3.6.

=
(%)
)

Vs
Xs

Figura 3.6 — Representacdo do elemento de disco (Adaptado de: CAVALINI Jr, 2013).

O vetor de coordenadas generalizadas qp associado ao disco é apresentado na Eq.
(3.16).

aQ =[u w 0 1//]T (3.16)

O disco € modelado considerando apenas sua energia cinética (disco rigido), conforme
mostra a Eq. (3.7). Assim, aplicando as equacdes de Lagrange em relacio ao vetor de coor-

denadas generalizadas qp, chega-se a:

d(oT, oT, .. N . .
E[aqij_aqf, =M, +(D, +D; )d, +Kya, -F; (3.17)
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onde Mp e Dp sdo as matrizes classicas de massa e de efeito giroscopico do disco. As matrizes

D’p e K'p estdo relacionadas com o movimento da base, bem como o vetor F'p. Estas matrizes

e vetores sao apresentados a seguir.

m, 0 0 O
m-| 0 M 00 (3.18)
0 0 I, O
0o 0 0 I,
00 O 0
00 O 0
C,= (3.19)
00 0 -,Q
0 0 /phQ 0
0 2m, B 0 0
D —|2Mohs O 0 o (3.20)
° 0 0 0 2ﬂslom _ﬁSlDy
0 0 2Bl + Bsly, 0
_mo(j/; +ﬂ§) mo(dsys +Bs) 0 0
K. = mD(de/S _ﬂs) _mo(dg +ﬂsz) 0 ) ) 0 B
° 0 0 (le —lDy )(7; _ﬂsz)+loyﬂsQ lDde}}S +(_ds7}s +ﬁs )/Dm
0 0 (ds7s +ﬂs )(/Dy _IDm) (IDm _IDy )(Otg _:Bs%)"'loyﬂsg
(3.21)
_mD[X—273Y+2ﬁ’SZ—(7§ +ﬂ§)x+(dsﬂs —78)(Y+Y)+(Bs +7}sds)zp
F - mD[Z —Z,Bsx+2dSY—(Bs —ds7s)x+(ds +Bs7s)(y+y)—(,3§ +aj )Z]
.

/Dm(ds +ﬂ.S7}S)_IDm7}S(ﬂ'S + Q)
Iom (7s — &isBs ) + Iomés ( Bs + Q)

(3.22)

onde Ipm = (Ipx + Ipz) / 2.
O modelo EF do eixo é derivado com base na teoria de viga de Euler-Bernoulli com
secao transversal circular e diametro constante, conforme mostra o elemento finito de com-

primento L apresentado na Fig. 3.7. O elemento finito do eixo possui dois nés, sendo que cada
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né possui quatro graus de liberdade, sendo dois deslocamentos e duas rotacbes (desloca-

mentos u1, U2, w1 € wo; e rotagdes 61, 62, w1 e yn»).

Zs
A
W1 Wo
b b,
1 2
G s
L L Y2
. ‘5145 ‘;ujj

Figura 3.7 — Graus de liberdade associados ao elemento finito do eixo (Adaptado de:
CAVALINI Jr, 2013).

O vetor de deslocamentos nodais do eixo é dado por:

T

de =[uy Wy 6 yy U, W, 6 y,] (3.23)

O vetor qe pode ser representado da seguinte forma:

q, =[u; w; 6 ‘//1]T
(3.24)

qw:[uz w, 6 V/z]T

A partir das relacdes apresentadas na Eq. (3.25) é possivel construir o elemento finito

do eixo.

u=N(y)a,
(3.25)
w=N,(y)a,

onde os vetores N1 e N, correspondem as fun¢des de forma de um elemento de viga em flexao

apresentado por Zienkiewicz (1979).
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(3.26)

Aplicando a Eq. (3.26) na energia cinética do eixo (Eq. (3.10)) e substituindo as equa-

¢des resultantes nas equacdes de Lagrange, obtém-se a seguinte relacao:

d(oT.) oT. . . . *
= ~ 2 _M_§, +D.4, +K.q, —F
dt [aqEJ aqE EqE EqE EqE E

As matrizes Mg, De e Ke e o vetor F'e sdo dados por:

M. = pSM, + pl M,

D, =2p(3:SD, -1, QD,)

Ke = pS(K, + D, + 75K, + pl,, [ Ky = (B + Fots M, +25(Bs + QM, |

Fe = PS[X+2,BSZ—ZYSY+(,BS +7sds)z+(dsﬁs —VS)Y—(j/% +ﬂ§)X]V1
+ Z+2asY =25 X +(disps — s ) X +(ds +7sPs )Y — (6% + f3)Z | Vs
+(dsﬁs—7s)vz +(ds+7sﬁs)v4

+plm{(d318.8 —j;s)vs + (&s +7sPs )Vs —2(/;'3 + Q)(dlsvs + 7SV6)}

(3.27)

(3.28)

(3.29)

(3.30)

(3.31)

As matrizes M, My, M4, D4, D2, K4, Kz e K3, bem como os vetores Vi, V2, V3, V4, V5 €

Vs sdo dados por:

156 0 0 -22L 54 0 0 13L |
156 22L 0 0 54 -13L O
412 0 0 13L -3* O

L 4> -13L 0 0 -3
' 420 156 0O 0 22L
SIM. 156 -22L O

42 0

| 4/?

(3.32)
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D1
30L

36 0

0 3L
36 3L 0
412 0
412
SIM.

0

[0 156

[0 36 3L 0

0 -3L
L

SIM.

221
0

ANTISIM.

3L
0

ANTISIM.

-36 O 0 -3L]
0 36 3L O
0 3L -2 0
3L 0 0o -
36 O 0 3L
36 3L O
42 0
417 |
0 -36 3L 0 |
-36 O 0 3L
-3L O 0 L
0o 3 I 0
0 36 3L O
0 0 3L
0 -4
O .
0 0 54 -13L O
221 -54 0 0 -13L
42 —13L 0 0 =317
0 0 -13L 3 0
0 156 -22L O
0 0 -22L
0 412
0
0 0 -3 3L 0 |
3L 36 O 0 3L
42 3L 0 o -
0 0 3 7 0
0 36 3L O
0 0 3L
0 41
0 .

(3.33)

(3.34)

(3.35)

(3.36)



[-156c, 0 0 22lc, -54c, 0 0
-156¢c, -22Lc, O 0 ~54c, 13Lc,
~4l%c, 0 0 -13Lc, 3l%,
L ~41%c, 13Lc, 0 0
420 -156¢, 0 0
SIM. ~156¢, 22Lc,
-4[%c,
c,=p+7? c, =d+f?
0 156 22 0 0 54 -13L 0 ]
0 0 -22L 54 0 0 13L
0 -42 13L O 0 3
L 0 0 -13L 3 O
420 0 156 -22L O
SIM. 0 0 22L
0 -4
L O .
36c, O 0 -3Lc, -36c, O 0 -3Lc,]
36c, 3Lc, O 0 -36¢c, 3lc, O
al’c, 0 0 -3Lc, -l¢, O
1 4/’c, 3Lc, 0 0 L%
30L 36c, O 0 3Lc,
SIM. 36c, -3Lc, O
4/%c, 0
i 4l%c, |
C1:d§_ﬂ.§ 02:72_:82
6 (0] (9] [0 ] =1 [0
0 6 0 9 0 —1
0 L 0 2L 0 0
L|-L L|O 12| -2L 0 0 0
26| 71200 T80 21| o | T 1] VT 0
0 6 0 21 0 1
0 -L 0 -3L 0 0
L | 0| | 3L |0 10| 10|

25

~13Lc,]

3¢,
—22Lc,

-4l%c, |

(3.37)

(3.38)

(3.39)

(3.40)
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Aplicando a Eq. (3.26) na energia potencial do eixo (Eq. (3.13)) e substituindo as equa-
¢des resultantes nas equagdes de Lagrange, obtém-se a seguinte relagao:

Y _E K, (3.41)
E
onde a matriz K,1 € dada por:
12 0 0 6L 12 O 0 -6L]

12 6L 0 0 12 6L O

42 0 0 6L 22 0

42 6L O 0 2

K,= 13 (3.42)

L 12 0 0 6L

SIM. 12 6L O
4 0

- 4L2 -

A massa de desbalanceamento do rotor € incorporada nas equag¢des do movimento

do rotor apenas por sua energia cinética, como apresentado na Eq. (3.10). Sendo assim
aplicando as equacdes de Lagrange, tem-se:

d(on, |_
dt| oq,

oT,
0q, !

=md ( ﬂs+7sas sin(Qt + u) -

(ﬁs + Fss | COS(Q + 1) - [(Q +s)
I

0
0

Q+,BS

+7§}sin(Qt+y)

g dé}cos(@t + 1)

(3.43)

Portanto, as forcas devidas ao desbalanceamento F4, € Faw @ serem aplicadas em um

n6é do modelo de EF ao longo das diregbes x e z para uma massa situada em uma posicéo
angular u sdo dadas matricialmente pela Eq. (3.44).

F, (B + 7séts )coS(Qt + p1) - [(Q v Bs) 473 ]sin(Qt +u) |
,;dw — m,d (—ﬁs + Fsis )SIN(QL + p1) - [(Q + S )2 +ad2 }cos(Qt + 1) (3.44)
F,, 0

i 0 |
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Neste contexto, a equacdo do movimento do rotor embarcado na sua forma matricial

€ apresentada na Eq. (3.45).
MG+[D+D |q+[K+K J]q=W +F+F (3.45)

onde M, D e K s&o as matrizes de massa, rigidez e do efeito giroscépico/amortecimento do
sistema rotativo, respectivamente. Por exemplo, as matrizes Mp e Me (Eq. (3.18) e Eq. (3.28),
respectivamente) sdo agrupadas convenientemente para formar a matriz M mostrada na Eq.
(3.45). Os termos adicionais associados ao movimento da base s&o incorporados nas matri-
zes D* e K*, bem como o vetor de forga F*. O vetor F contém as forcas de desbalanceamento.
W representa o peso dos componentes da maquina rotativa. Neste caso, q = .

Para obter as respostas de vibracido do rotor embarcado, a Eq. (3.45) foi integrada
numericamente utilizando o método de Newton-Raphson em conjunto com as regras trape-
zoidais de Newmark. Este processo de integracéo é apresentado em detalhes por Cavalini Jr
et al. (2015a).
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Pagina intencionalmente deixada em branco.



29

CAPITULO IV

Aplicacdao Numérica

Este capitulo apresenta os resultados numéricos obtidos do modelo de elementos fini-
tos (modelo EF) do rotor embarcado aplicado para uma bancada de testes. Diferentes anali-

ses foram realizadas buscando caracterizar o comportamento dinamico do rotor, a saber: i.
influéncia dos parametros «,, 55, 75, € B nas velocidades criticas da bancada de teste; ii.

aceleracao constante aplicada ao longo da diregao zo; jii. diferentes deslocamentos nas dire-
¢des xo € zo; iv. excitagao senoidal aplicada em torno da direcéo xs; v. run-up considerando

uma excitacido senoidal da base.

4.1 Bancada de Testes

A Fig. 4.1a mostra a bancada de testes do rotor utilizada como referéncia na analise
do comportamento dindmico do sistema, que € matematicamente representada por um mo-
delo com 33 elementos finitos (Fig. 4.1b). A bancada € composta por um eixo flexivel de aco
com um comprimento de 860 mm e 17 mm de diametro (E = 205 GPa, p = 7850 kg/m®* e v =
0,29), dois discos rigidos D1 (n6 #13 do modelo EF; 2.637 kg) e D> (n6 #23; 2,649 kg), ambos
de aco e com 150 mm de didmetro e 20 mm de espessura (p = 7850 kg/m?®) e dois mancais
de rolamento (B e B> localizados nos nés #4 e #31, respectivamente). Sensores de desloca-
mento estdo dispostos ortogonalmente nos nés #8 (Ssxs © Sszs) € #28 (Sasxs € Sasz5) para medir
a vibragao do eixo. O sistema & movido por um motor elétrico do tipo CC.

Um procedimento de ajuste foi usado para obter um modelo EF representativo (Fig.
4.1b). Neste sentido, utilizou-se a técnica de otimizagao heuristica denominada como Evolu-
¢ao Diferencial (STORN; PRICE, 1995) para determinar os parametros desconhecidos do mo-
delo. Os parametros desconhecidos foram os coeficientes de rigidez e amortecimento dos
mancais, amortecimento proporcional adicionado a matriz D da Eq. (3.45) (coeficientes y e
B; D, = yM + BK) e uma rigidez de rotagédo kror devido ao acoplamento entre o motor elétrico
e o eixo (adicionado em torno das dire¢gbes ortogonais xs € zs do n6 #1; veja a Fig. 3.1 e a Fig.
4.1a).
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E #13 #23
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E f
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0 0.1 02 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8
Comprimento do eixo [m]

b) Representacao esquematica.

Figura 4.1 — Maquina rotativa utilizada nas analises numéricas (Fonte: CAVALINI Jr, 2013).

O processo de ajuste do modelo foi realizado com base nas fungdes de resposta em
frequéncia (FRFs) simuladas e experimentais do rotor. A funcdo objetivo adotada neste caso
€ dada pela Eq. (4.1). A minimizagéo da fungao objetivo foi realizada 10 vezes para determinar
a solucdo de minimo global do problema, considerando 100 individuos na populagao inicial
do otimizador. No entanto, neste caso, apenas as regides proximas aos picos associados as

frequéncias naturais foram levadas em consideragao para fins de ajuste.

Objetivo = Zn:

i=1

FRF,

exp,i

FRF

exp,i

_Fanum,i” (41)

onde n é o numero de FRFs utilizadas no procedimento, FRFe, representa os dados experi-
mentais e FRF..m corresponde aos resultados numéricos obtidos pelo modelo EF do sistema
de rotativo (ver Fig. 4.1).

As FRFs experimentais foram medidas para a bancada de teste em repouso através

da aplicagao de forgas de impacto ao longo das diregdes xs € z; de ambos os discos, separa-
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damente. Os sinais de resposta foram medidos pelos dois sensores de proximidade posicio-
nados ao longo da mesma direcdo de aplicagdo das forcas de impacto, resultando em 8
FRFs. As medigbes foram realizadas pelo analisador Agilent® (modelo 35670A) em uma faixa
de 0 a 200 Hz e passos de 0,25 Hz.

A Tab. 4.1 apresenta os parametros determinados no final do processo de minimiza-
¢ao associado ao menor valor da fungao objetivo. A Fig. 4.2 apresenta o Diagrama de Camp-
bell determinado a partir do modelo EF representativo da maquina rotativa. Note-se que as
velocidades criticas do rotor sdo, aproximadamente, 1675 RPM (BW1: velocidade critica de
backward), 1714 RPM (FW1: velocidade critica de forward), 5426 RPM (BW), e 5912 RPM
(FW2).

Tabela 4.1 — Parametros determinados pelo procedimento de atualizagdo do modelo.

Parametros Valor Parametros Valor Parametros Valor
Kux | B 8,551 x 10° Kux | B2 5,202 x 107 Yy 2,730
Kz | B 1,198 x 108 Kzz | B2 7,023 x 108 B 4,85 x 10®
dxx | B 7,452 dxx | B2 25,587 KroT 770,442
dzz | By 33,679 dzz | B2 91,033

*k: rigidez [N/m]; d: amortecimento [Ns/m].

A Fig. 4.3a compara o Diagrama de Bode experimental e aquele obtido a partir do
modelo EF ajustado, considerando os parametros mostrados na Tab. 4.1. Neste caso, o Dia-
grama de Bode é associado ao impacto realizado na diregéo xs de Dy e ao sensor Sgx. Pode-
se observar que a FRF gerada a partir do modelo de EF é satisfatoriamente préxima ao resul-
tado obtido diretamente sobre a bancada de testes. A Fig. 4.3b compara a 6rbita experimental
medida no plano Sg (tempo de aquisi¢cao total de 4 s em passos de 0,002 s, aproximadamente)
com a que foi determinada pelo modelo EF ajustado. Neste caso, a velocidade de rotagao do
rotor € Q= 1200 RPM e o desbalanceamento é 487,5 g.mm / 0° aplicado no disco D1. Observe
que as respostas numéricas e experimentais estao préximas, validando o procedimento de

ajuste realizado.
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Figura 4.2 — Diagrama de Campbell da maquina rotativa (Fonte: CAVALINI Jr, 2013).
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Figura 4.3 — Respostas de vibracdo da maquina rotativa. Resultado numérico (----) e
experimental (----) (Fonte: CAVALINI Jr, 2013).

4.2 Simulagdes do Rotor Embarcado

Nesta secdo, o comportamento dindmico do modelo EF representativo € avaliado con-
siderando diferentes excitacdes de base. No Capitulo I, pode-se observar que os coeficien-
tes das matrizes D" e K’ (ver Eq. (3.47)) mudam de acordo com as velocidades angulares
, Bs e s, bem como de acordo com a aceleracéo angular ZS;S : todos associados a base do

sistema rotativo (ver Fig. 3.1 e Eq. (3.3)). Consequentemente, as velocidades criticas do rotor

mudam quando o sistema € submetido as excitagdes de base mencionadas.
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A Fig. 4.4 apresenta como as quatro primeiras velocidades criticas da maquina rotativa

analisada variam de acordo com as velocidades angulares &, e ~,. Neste caso, a solugao
do problema de autovalor foi obtida considerando -50 rad/s = &, < 50 rad/s e -50 rad/s = ~,

< 50 rad/s (velocidades angulares aplicadas separadamente na base do rotor). Observe que

as velocidades criticas diminuem a medida que as velocidades angulares ¢, e 4, afastam-
se de zero. Como esperado, diferentes comportamentos podem ser observados quando « e

+s s&o considerados devido a assimetria dos mancais (ver Tab. 4.1).
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Figura 4.4 — Comportamento das velocidades criticas de acordo com as velocidades angula-

res ¢, (----) € 45 (----) da base do rotor.

A Figura 4.5 mostra que as quatro primeiras velocidades criticas mudam significativa-

mente quando -50 rad/s < ,6"8 < 50 rad/s (compare com os resultados apresentados na Fig.
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4.4). Neste caso, as velocidades criticas de BW e FW diminuem e aumentam, respectiva-

mente, quando [, afasta-se de zero. Nota-se uma variacdo assimétrica das velocidades cri-

ticas em correspondéncia com s = 0 rad/s. Este € um resultado esperado, pois o rotor esta

funcionando de forma semelhante aos multi-rotores coaxiais sob diferentes velocidades de
rotacdo com diregdes de rotagao inversas (Q é sempre positivo). Conforme apresentado por

Lalanne e Ferraris (1998), as velocidades criticas dos multi-rotores coaxiais sao afetadas pe-

las direcdes de rotacido (Q e Bs nesse caso).
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Figura 4.5 — Comportamento das velocidades criticas de acordo com a velocidade angular BS

da base do rotor.

Quanto a aceleracao angular BS (veja a Fig. 4.6), pode-se observar que as velocidades

criticas ndo mudam significativamente na faixa de aceleracdo analisada. A condi¢do de re-
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gime permanente do rotor € considerada para a solugao dos problemas de autovalor associ-
ados. Vale ressaltar que as velocidades e aceleracdes angulares utilizadas para obter os re-
sultados apresentados nas Fig. 4.4, Fig. 4.5, e Fig. 4.6 (-50 rad/s a 50 rad/s e -50 rad/s ? a 50
rad/s ?, respectivamente) foram escolhidas com o propdsito de demonstrar sua influéncia so-

bre as velocidades criticas do rotor embarcado.
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Figura 4.6 — Comportamento das velocidades criticas de acordo com a aceleracéo angular Bs

da base do rotor.

A Figura 4.7 mostra as respostas de vibracdo da maquina rotativa medidas ao longo
das direcdes xs e zs no plano Ss (tempo de simulagdo completo de 10 s em intervalos de 0,001
s), considerando o sistema excitado em quatro condicdes diferentes: base em repouso e ace-
leracdo constante aplicada ao longo da direcéo z, (ver Fig. 3.1) de 1,5 m/s?, 5,0 m/s?, e 10,0
m/s? (Fig. 4.7a, Fig. 4.7b, Fig. 4.7c e Fig. 4.7d, respectivamente). A velocidade de rotagéo do

rotor Q foi fixada em 1200 RPM com um desbalanceamento de 487,5 g.mm/0° aplicado no
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disco Dy. Foram adotadas condicdes idénticas para obter os resultados apresentados na
Fig. 4.3b. Como esperado, apenas as respostas de vibragdo determinadas ao longo da dire-
¢ao z; mudam de acordo com a aceleragao crescente. Resultados semelhantes foram obtidos
considerando as respostas de vibragdo medidas no plano Szs. As amplitudes de vibragao pico-
a-pico e os angulos de fase determinados ao longo das dire¢des xs e zs ndo foram modifica-
das com as aceleracdes de base impostas. Vale ressaltar que as respostas de vibragao apre-

sentadas na Fig. 4.7a s&o deslocadas devido a ag&o da gravidade W (ver Eq. (3.45)).
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Figura 4.7 — Respostas de vibragao determinadas no plano Sg do rotor considerando diferen-
tes aceleracdes da base (---- diregéo Xs; ---- direcéo z;).

A Figura 4.8 mostra as respostas de vibragédo do sistema rotativo considerando a base
em repouso e excitada. As respostas de vibragdo foram determinadas ao longo das dire-

¢coes xs e zs do plano de medigédo Ss. Neste caso, duas excitagdes diferentes foram aplicadas,
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sendo o deslocamento da base do rotor ao longo das diregdes xo € zo (Fig. 4.8a e a Fig. 4.8c,
respectivamente). A Fig. 4.8c apresenta uma curva de deslocamento que simula a vibragao
das asas de uma aeronave durante um voo tipico usado como referéncia. E importante res-
saltar que o tempo de simulagdo e a amplitude de deslocamento n&o coincidem com as exci-

tacdes reais de voo.
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Figura 4.8 — Respostas de vibragao determinadas no plano Sg do rotor considerando

diferentes excitacoes de base.

Neste contexto, as respostas de vibracdo associadas a cada curva de excitacdo sao
mostradas pela Fig. 4.8b e Fig. 4.8d (excitagdes mostradas na Fig. 4.8a e Fig. 4.8c, respecti-
vamente; tempo de simulagao completo de 10 s em passos de 0,001 s). As aceleragbées ma-
ximas da base ao longo das diregbes xs e zs foram de 1,5 m/s? e 10 m/s?, respectivamente. A
velocidade de rotagao do rotor Q foi fixada em 1200 RPM com um desbalanceamento de

487,5 g.mm/0° aplicado no disco D4. Nota-se que as respostas de vibragéo do sistema do rotor
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mudaram de acordo com os deslocamentos da base impostos. Como esperado, as respostas
de vibracdo determinadas ao longo da direcdo xs sdo maiores que as obtidas ao longo da
direcéo zs quando o deslocamento da base aplicado ao longo da direcao xo € considerado (e
vice-versa). Resultados semelhantes foram obtidos considerando as respostas de vibracao
medidas no plano Sz

A Fig. 4.9 mostra as érbitas da maquina rotativa determinadas no plano de medi-
¢ao Sg (ver Fig. 4.1), considerando uma excitagdo senoidal aplicada em torno da direcéo xs

dada por:

&g = Asin

27 Q)
nwt] 4.2)

onde A foi fixado como sendo igual a 5 rad/s? e n € uma constante utilizada para produzir
excitacdes da base com frequéncias de excitacdo supersincronas da velocidade de operacao
da maquina rotativa. Neste cason= 2, 3, 4 e 5 (Fig. 4.9a, 4.9b, 4.9c, e 4.9d, respectiva-
mente). As escalas utilizadas para as direcdes xs e zs sdo diferentes para proporcionar uma
melhor visualizagao dos efeitos dindmicos sobre as 6rbitas do rotor. A amplitude de excitacdo
foi escolhida de forma a melhorar a visualizagcido do efeito nas érbitas do rotor. A velocidade
de operacdo do rotor Q foi mantida em 1200 RPM com um desbalanceamento de 487,5
g.mm/0° aplicado no disco D1. Observe que a forma das érbitas do rotor muda de acordo com
o0 movimento da base. Resultados semelhantes foram obtidos considerando as respostas de
vibragdo medidas no plano Sas.

A Fig. 4.10 mostra as 6rbitas do sistema rotativo determinadas no plano de medi-
¢ao Ss considerando uma excitagido senoidal aplicada em torno da direcdo xs como mostra a
Eq. (4.3).

ds = Asin

27 Qg
n—%o t] (4.3)

onde A foi fixado como sendo igual a 2 rad/s?, Q. € uma velocidade critica do rotor (Q¢- = 1700
RPM; BW; = 1675 RPM e FW; = 1714 RPM), e n é uma constante utilizada para produzir
excitacdes subsincronas de Q.. Neste caso, n = 1/5, 1/4, 1/3, e 1/2 (Fig. 4.10a, 4.10b, 4.10c,
€ 4.10d, respectivamente). A velocidade de operacao do rotor Q foi fixada em 1200 RPM com
um desbalanceamento de 487,5 g.mm/0° aplicado no disco D, (valor adotado para determinar

os resultados apresentados na Fig. 4.9). Nota-se que evidentes lagos internos sao observados
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nas orbitas do rotor quando os movimentos da base sao levados em conta. Resultados seme-

Ihantes foram obtidos considerando as respostas de vibracido medidas no plano S € a ter-

ceira e quarta velocidades criticas da maquina rotativa na Eq. (4.3).
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Figura 4.9 — Orbitas determinadas no plano Ss considerando excitagdes senoidais aplicadas

em torno da direcdo xs com frequéncias de excitacao supersincronas da velocidade de ope-

ragao do rotor (---- base em repouso; ---- excitagao da base).

As excitagdes consideradas na Fig. 4.10 sdo condigbes criticas de operagéo para o sis-

tema embarcado. Portanto, a Fig. 4.11a, Fig. 4.11b, Fig. 4.12a e Fig. 4.12b mostram as res-

postas de vibragdo da maquina rotativa determinadas no plano Sg para um procedimento

quase-estatico de run-up (0-6500 RPM em 100 s), considerando uma excitagdo senoidal da

base dada pela Eq. (4.3). Neste caso, n=1/3 e 1/2 (Fig. 4.11 e Fig. 4.12, respectivamente). As
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Fig. 4.11c, Fig. 4.11d, Fig. 4.12c e Fig. 4.12d mostram a diferenga de amplitude entre as res-
postas de vibragdo da maquina para os casos da base em repouso e excitada.
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Figura 4.10 — Orbitas determinadas no plano Sg considerando excitacdes senoidais
aplicadas em torno da direcdo xs com frequéncias de excitagcao supersincronas da

velocidade critica do rotor (---- base em repouso; ---- excitagao da base).

A velocidade de rotagao do rotor Q foi fixada em 1200 RPM com um desbalancea-
mento de 487,5 g.mm/0° aplicado no disco D (valor adotado para determinar os resultados
apresentados na Fig. 4.10). Como esperado, as amplitudes de vibragéo ao longo da diregéao
zs foram alteradas de maneira mais significativa devido ao movimento da base. Resultados
semelhantes foram obtidos considerando as respostas de vibragdo medidas no plano Szs. Os

resultados encontrados usando n = 1/5 e n = 1/4 sao equivalentes aos obtidos e apresentados
nas Fig. 4.11 e Fig. 4.12.
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Figura 4.11 — Respostas de vibragdo determinadas no plano Sg para excita¢cdes senoidais

na base do rotor com n = 1/3 (---- base em repouso; ---- excitagdo de base).
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Figura 4.12 — Respostas de vibragdo determinadas no plano Sg para excita¢gdes senoidais

na base do rotor com n = 1/2 (---- base em repouso; ---- excitacdo de base).
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CAPITULO V

Resultados Experimentais

Este capitulo apresenta a validacao experimental do modelo EF de rotores embarca-
dos descrito neste trabalho. E também apresentado o ajuste do modelo EF realizado a partir
de resultados experimentais obtidos em uma bancada de testes que foi projetada e construida
para o estudo de rotores embarcados. Varias analises foram realizadas buscando caracterizar
o0 comportamento dindmico do rotor, a saber: i. excitagdo do tipo impacto aplicada ao longo
da direcéo xs para Q = 0 RPM; ji. excitagcao do tipo impacto aplicada ao longo da diregdo xs
para Q = 900 RPM; jii. excitagdo do tipo impacto aplicada ao longo da dire¢cao xs para Q =
1600 RPM; jv. excitagao senoidal aplicada em torno da direcéo xs; v. excitacdo do tipo pulso
de seno ao longo da direcao xs; vi. excitagao aplicada na dire¢ao xs que simula a vibragao das

asas de uma aeronave durante um voo tipico.

51 Bancada de Testes

A Figura 5.1a mostra a bancada de testes utilizada na analise experimental do rotor
embarcado, sendo esta matematicamente representada por um modelo com 33 elementos
finitos (Fig. 5.1b). A bancada é composta por um eixo flexivel de ago com um comprimento de
548 mm e 8 mm de didmetro (E = 205 GPa, p = 7850 kg/m?, v = 0,29), um disco rigido D (n6
#16, de acordo para o modelo EF) de aco com 100 mm de didmetro e 40 mm de espes-
sura (p = 7850 kg/m?®) e dois mancais de rolamento (B e B; localizados nos nos #5 e #31,
respectivamente). Sensores de deslocamento estdo dispostos ortogonalmente no né
#16 (S1exs € S1625) para medir a vibragéo do eixo sobre o disco. E importante ressaltar que a
vibracao do rotor € medida em relagao ao referencial Rs (veja a Fig. 3.1), o mesmo referencial
adotado pelo modelo EF. O sistema é movido por um motor elétrico do tipo CC. A velocidade
do rotor foi controlada através de uma fonte, variando sua tensao (ver Fig. 5.1a). A velocidade

foi aferida por um tacémetro manual.
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Figura 5.1 — Maquina rotativa utilizada nas analises experimentais.

Um procedimento de ajuste de modelos foi usado para obter um modelo EF represen-
tativo (Fig. 5.1b). Neste sentido, utilizou-se a técnica de otimizagdo heuristica denominada
Evolucao Diferencial para determinar os parametros desconhecidos do modelo.

Os parametros desconhecidos sao os coeficientes de rigidez dos mancais, a rigidez de
rotacdo kror devido ao acoplamento entre o motor elétrico e o eixo (adicionado em torno das
dire¢des ortogonais xs e zs do nd #1; veja a Fig. 5.1a) e os coeficientes de amortecimento
modal associados aos dois primeiros modos de vibrar do rotor.

O processo de ajuste do modelo foi realizado com base nas fungbes de resposta em
frequéncia (FRFs) simuladas e experimentais do rotor. A fungao objetivo adotada neste caso
€ apresentada pela Eq. (5.1). A minimizagdo da fungéo objetivo foi realizada 10 vezes para
determinar a solugdo de minimo global do problema, considerando 100 individuos na popula-
¢ao inicial do otimizador. Neste caso, apenas as regides proximas aos picos associados as

frequéncias naturais foram levadas em consideragao.
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FRF

exp,i

FRF

exp, i

_Fanum,i" (51)

Objetivo = Zn:

i=1

onde n é o numero de FRFs utilizadas no procedimento, FRF., representa os dados experi-
mentais e FRF.,m corresponde aos resultados numéricos obtidos pelo modelo EF do sistema
de rotativo (veja a Fig. 5.1).

As FRFs experimentais foram medidas com a bancada de testes em repouso atraves
da aplicacéo de for¢as de impacto ao longo das diregcdes xs € zs do disco. Os sinais de res-
posta foram medidos pelo sensor de proximidade posicionado ao longo da mesma dire¢ao de
aplicagao das forgas de impacto, resultando em 2 FRFs. As medi¢des foram realizadas pelo
analisador Agilent® (modelo 35670A) em uma faixa de 0 a 250 Hz e passos de 0,25 Hz.

A Tab. 5.1 apresenta os parametros determinados no final do processo de minimiza-
¢ao associado ao menor valor da fungao objetivo. A Fig. 5.2 apresenta o Diagrama de Camp-
bell que foi determinado a partir do modelo EF representativo da maquina rotativa. Note-se
que as velocidades criticas do rotor sdo, aproximadamente, 1177 RPM (BW) e 1375 RPM
(FW).

Tabela 5.1— Parametros determinados pelo procedimento de atualizacdo do modelo.

Parametros Valor Parametros Valor Parametros Valor
kx| B1 1,365 x 10" Kux | B2 4,113 x 10" KroTxs 203,66
K2z | By 1,674 x 10" Kz | By 2,914 x 10" KroTzs 959,27

g 0.045 & 0.0405
& 0.0134 &a 0.010

*k: rigidez [N/m]; &: fator de amortecimento.

A Fig. 5.3 compara a FRF experimental com a que foi obtida a partir do modelo EF
ajustado, considerando os parametros mostrados na Tab. 5.1. Neste caso, a FRF é associada
ao impacto realizado na diregdo xs do disco e ao sensor Siex. Pode-se observar que a FRF
gerada a partir do modelo de EF é satisfatoriamente proxima ao resultado obtido diretamente
na bancada de testes. As respostas de vibragdo da bancada de testes foram medidas pelos

sensores Siex € S16; COM 0 sistema operando em duas condi¢des distintas em termos de sua
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A Fig. 5.4 mostra as respostas de vibragdo experimentais e os resultados determina-
dos no modelo EF ajustado, com o sistema operando a 900 RPM (tempo de aquisi¢ao total

de 4 s em passos de 0,002 s).
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a) Direcao xs. b) Direcao zs.

Figura 5.4 — Respostas de vibracdo da maquina rotativa operando em 900 RPM. Resultados

simulado (----) e experimental (----).

De forma similar, a Fig. 5.5 mostra as respostas de vibracdo experimentais e os resul-
tados determinados no modelo EF ajustado com o sistema operando a 1600 RPM. Neste
caso, o desbalanceamento inserido no disco do modelo EF foi de 850 g.mm / 0° para ajustar
as respostas de vibracdo numéricas e experimentais com o rotor operando a 1600 RPM. E

importante ressaltar que o desbalanceamento inserido no modelo EF nao foi capaz de repre-
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Figura 5.5 — Respostas de vibragdo da maquina rotativa operando em 1600 RPM. Resultados

simulado (----) e experimental (----).
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sentar o comportamento dindmico do rotor operando nas duas velocidades consideradas
devido, possivelmente, a um empenamento residual no eixo do rotor. Contudo, as respostas
de vibragcdo do rotor embarcado operando nas duas velocidades de rotagdo consideradas

serao apresentadas na proxima sec¢ao.

5.2 Validagao Experimental do Rotor Embarcado

Nesta se¢ao, o comportamento dindmico da bancada de testes mostrada na Fig. 5.1 é
avaliado considerando diferentes excitacbes de base. As respostas de vibragcdo do sistema
sdo comparadas com os resultados obtidos pelo modelo EF ajustado para diferentes condi-
¢cOes de excitacdo da base. Os sinais de excitagao avaliados foram produzidos por um exci-
tador eletrodinamico da Dongling Vibration® (modelo GT1000), como mostra a Fig. 5.6. Neste
caso, os sinais de excitagdo da base foram medidos por um acelerédmetro instalado na base
da bancada de testes.

Inicialmente, o comportamento dindmico do rotor foi analisado considerando uma ex-
citagcéo do tipo impacto aplicada ao longo da dire¢ao xs. As respostas de vibragdo da bancada
de testes foram medidas pelo sensor Siex para um impacto com quatro amplitude diferentes:
1,0 m/s?, 3 m/s?, 6 m/s? e 9 m/s? (Fig. 5.7, Fig. 5.8, Fig. 5.9 e Fig. 5.10, respectivamente). Neste
caso, Q = 0 RPM. Note que o modelo EF reproduziu satisfatoriamente as respostas de vibra-

c¢ao medidas na bancada de testes validando, inicialmente, o modelo EF formulado.

Figura 5.6 — Excitador eletrodinamico Dongling Vibration®.
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Figura 5.7 — Respostas de vibragédo do rotor ao longo da diregdo xs para um impacto com

uma amplitude de 1 m/s?.Resultado simulado (----) e experimental (-=---).
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Figura 5.8 — Respostas de vibragao do rotor ao longo da dire¢ao xs para um impacto com

uma amplitude de 3 m/s?. Resultado simulado (----) e experimental (----).

As Fig. 5.11a e Fig. 5.11b apresentam as respostas de vibragdo da bancada de testes
medidas ao longo das dire¢cdes xs e zs no plano de medicao Sis (tempo de simulacdo completo
de 4 s em intervalos de 0,001 s). O sistema foi excitado na direcao xs com um impacto com
12,0 m/s? de amplitude em um intervalo de duragdo de 5 ms. A aceleragdo imposta na base
do rotor é apresentada na Fig. 5.11c. Neste caso, a velocidade de rotagédo do rotor é de 900
RPM. E possivel observar que o modelo EF foi capaz de representar adequadamente o com-

portamento dindmico do rotor ao longo da dire¢ao xs; porém, diferengas de frequéncia e am-
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Figura 5.9 — Respostas de vibragdo do rotor ao longo da diregao xs para um impacto com

uma amplitude de 6 m/s?. Resultado simulado (----) e experimental (=---).

5 >(10- 8
N: 6
E £
g g 4
2 0 pve—— A’\‘UAVJ‘\VJ‘VA\' ®,
= ©
2 5 2|
“ & o
< 0p—"
_5 4 1 L _2 1 1 I
0.5 1 1.5 2 25 0.5 1 1.5 2 25
Tempo [s] Tempo [s]
a) Direcao xs. b) Aceleragédo da base ao longo da diregao Xs.

Figura 5.10 — Respostas de vibragdo do rotor ao longo da dire¢ao xs para um impacto com

uma amplitude de 9 m/s?. Resultado simulado (----) e experimental (----).

plitude sao observadas. Além disso, como esperado, a resposta de vibracdo medida na ban-
cada de testes ao longo da dire¢do zs € afetada pela excitagcao aplicada na base do rotor

(excitagao na diregéo x;). Contudo, este efeito nao foi representado pelo modelo EF.
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Figura 5.11 — Respostas de vibragdo do rotor em 900 RPM para um impacto aplicado ao

longo da diregéo xs. Resultado simulado (----) e experimental (----).

A Fig. 5.12 mostra as respostas de vibragdo da maquina rotativa medidas nas diregcbes
Xs € Zs (plano de medigéo Sis) considerando as mesmas condigdes de excitagdo adotadas na
Fig. 5.11, porém com o rotor operando a 1600 RPM. Pode-se observar que o modelo EF foi
capaz de representar adequadamente o comportamento dindmico do rotor ao longo da dire-
¢ao xs. Além disso, como esperado, a resposta de vibragdo medida na bancada de testes ao
longo da direcao z; é afetada com a excitagédo aplicada na base do rotor (excitacao na diregao
Xs). E importante ressaltar que a amplitude de vibragdo medida na diregdo zs cresceu (veja a
Fig. 5.12b) apds a base do rotor ser excitada. Este efeito nao foi representado pelas respostas
do modelo EF.
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Figura 5.12 — Respostas de vibragéo do rotor a 1600 RPM para um impacto aplicado ao

longo da direcdo xs. Resultado simulado (----) e experimental (----).

A Fig. 5.13 apresenta as respostas de vibragcdo medidas ao longo da direcdo xsda
maquina rotativa juntamente com as curvas numéricas determinadas pelo modelo EF, consi-

derando uma excitac&o senoidal aplicada na direcao xs conforme mostra a Eq. (5.2).

Xs = Asin 50

n%t] (5.2)

onde A foi fixado como sendo igual a 2,5 m/s?> e n é uma constante utilizada para produzir
excitacbes da base com frequéncias de excitacdo subsincronas da velocidade critica BW do
rotor (Qcr = 1177 RPM). Neste caso, n= 1/2, 1/3, 1/4 e 1/5 (Fig. 5.13a, 5.13b, 5.13c € 5.13d,
respectivamente). A velocidade de operacao do rotor Q foi mantida em 900 RPM. Como es-
perado, as respostas de vibragdo obtidas na direcdo xs foram mais influenciadas pela excita-
¢ao de base. Assim, as respostas medidas ao longo da direcéo zs ndo serao apresentadas.

A Fig. 5.14 apresenta as respostas de vibracdo medidas ao longo da direcdo xsda
maquina rotativa juntamente com as curvas com os resultados numéricos determinados a
partir do modelo EF, considerando a mesma excitacdo adotada na Fig. 5.13. Contudo, neste
caso, a velocidade de operacgao do rotor Q foi mantida em 1600 RPM (n = 1/2 e 1/3; Fig. 5.14a
e 5.14b, respectivamente).

Nas Fig. 5.13 e 5.14 é possivel observar que o modelo EF foi capaz de representar o
comportamento dinamico do rotor para o caso em que a base é excitada ao longo da diregcao

xs conforme a Eq. (5.2).
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Figura 5.13 — Respostas de vibragdo do rotor a 900 RPM para excitagbes senoidais

aplicadas ao longo da dire¢ao xs. Resultado simulado (----) e experimental (----).

A Fig. 5.15 apresenta as respostas de vibracdo medidas ao longo da direcdo xsda
maquina rotativa juntamente com as curvas numericas determinadas pelo modelo EF, consi-
derando a base do sistema sendo excitada ao longo da diregao xs, conforme a Eq. (5.2). Neste
caso,n=2, 3, 4 e 5 (Fig. 5.15a, 5.15b, 5.15c e 5.15d, respectivamente) e a velocidade de
operacgao do rotor Q foi mantida em 1600 RPM. Desta forma, excitagcbes da base com fre-
quéncias supersincronas da velocidade critica BW do rotor (Q¢- = 1375 RPM) foram aplicadas
no sistema. Novamente, é possivel observar que o modelo EF foi capaz de representar satis-

fatoriamente o comportamento dindmico do rotor.
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Figura 5.14 — Respostas de vibragdo do rotor a 1600 RPM para excitagbes senoidais

subsincronas aplicadas na dire¢édo xs. Resultado simulado (----) e experimental (----).

Figura 5.15 — Respostas de vibracao do rotor a 1600 RPM para excitagdes senoidais

supersincronas aplicadas na diregao xs. Resultado simulado (----) e experimental (----).
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A Fig. 5.16 apresenta as respostas de vibragao do sistema sendo excitado por uma forga
do tipo pulso de seno ao longo da dire¢cao xs. O pulso possui frequéncia de 1 Hz e amplitude
de 1 m/s?. Assim, as respostas de vibragdo da maquina rotativa ao longo das diregdes
Xs € Zs so mostradas na Fig. 5.16a e 5.16b, respectivamente, considerando a excitacdo dada
pela Fig. 5.16¢. A velocidade de rotagao do rotor Q foi fixada em 1600 RPM. Como esperado,
as amplitudes de vibragéo foram alteradas devido ao movimento da base, sendo que a dire-
¢ao xs foi a mais afetada. Além disso, veja que o modelo EF foi capaz de representar adequa-

damente o comportamento dindmico do rotor.
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Figura 5.16 — Respostas de vibragao do rotor a 1600 RPM para um pulso seno com

frequéncia de 1 Hz aplicado ao longo da diregao xs. Resultado simulado (----) e experimental

(=)
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A Fig. 5.17 também apresenta as respostas de vibracio do sistema sendo excitado por
uma foga do tipo pulso de seno ao longo da direcéo xs. O pulso possui frequéncia de 6 Hz e
amplitude de 1 m/s?. As respostas de vibragdo da maquina rotativa ao longo das diregdes
Xs € Zs S840 mostradas na Fig. 5.17a e 5.17b, respectivamente, considerando a excitagdo dada
pela Fig. 5.17c. A velocidade de rotagdo do rotor Q foi fixada em 1600 RPM. Novamente é
possivel observar que, apesar do modelo EF nao ser capaz de representar o comportamento
dindmico do rotor, as respostas de vibracdo numéricas e experimentais ao longo da diregao
Zs apresentaram uma diferenga. Note que o acoplamento entre as direcées xs e zs verificado

experimentalmente € mais significativo que o reproduzido pelo modelo EF.
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Figura 5.17 — Respostas de vibracao do rotor a 1600 RPM para um pulso seno com

frequéncia de 6 Hz aplicado ao longo da direcao xs. Resultado simulado (----) e experimental

().
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As Fig. 5.18 e Fig. 5.19 mostram as respostas de vibragao do sistema rotativo conside-
rando uma curva de excitacao aplicada na dire¢do xs que simula a vibracao das asas de uma
aeronave durante um voo tipico (veja a Fig. 5.18c). E importante ressaltar que o tempo de
simulacao e a amplitude do sinal de excitagdo n&ao coincidem com as forgas reais aplicadas
nas aeronaves durante os voos. Neste contexto, as respostas de vibragao (simulada e expe-
rimental) associadas as curvas de excitagdo sao mostradas pelas Fig. 5.18a, Fig. 5.18b,
Fig. 5.19a e Fig. 5.19b (tempo de simulagao completo de 10 s em intervalos de 0,001 s). A
velocidade de rotagao do rotor para a Fig. 5.18 foi fixada em 900 RPM e para a Fig. 5.19 foi
de 1600 RPM. Note que as respostas de vibragdo numéricas e experimentais ao longo da

direcao xs sao similares.
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Figura 5.18 — Respostas de vibragao do rotor em 900 RPM para uma excitacao tipica

observada em asas de aeronaves. Resultado simulado (----) e experimental (----).
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Figura 5.19 — Respostas de vibragao do rotor em 1600 RPM para uma excitagao tipica

observada em asas de aeronaves. Resultado simulado (----) e experimental (----).
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CAPITULO VI

Conclusao e Perspectivas Futuras

Neste trabalho foi analisado o comportamento dinAmico de uma maquina rotativa ex-
citada pela base tanto do ponto de vista numérico como experimental. Atualmente, é pequeno
0 numero de trabalhos cientificos voltados para a analise de sistemas rotativos embarcados.
De forma geral, o trabalho se justifica por oferecer uma perspectiva diferente de trabalhos
encontrados atualmente na area pela validagcdo experimental do modelo desenvolvido para
rotores flexiveis embarcados.

Nesta dissertagdo, primeiramente foi introduzido o tema sobre rotores embarcados
mostrando as principais diferencas desses rotores com os aqueles montados sobre base fixa.
Neste sentido, foram brevemente discutidos diferentes trabalhos disponiveis na literatura vol-
tados para a analise de varias configuracdes do tipo de sistema estudado nesta dissertacao.
Diversas consideracgdes a respeito do comportamento dindmico de maquinas rotativas excita-
das pela base também foram apresentadas.

A seguir, foi apresentado o modelo matematico de rotores embarcados que foi adotado
neste trabalho. A maquina rotativa € composta de diferentes subsistemas, como aqueles que
podem ser definidos pela sua geometria, como o eixo (modelo de elementos finitos), discos e
acoplamentos; posteriormente, os subsistemas de sustentacdo, como os mancais de rola-
mento; entdo, o efeito giroscopico, que depende da velocidade de rotagéo e, finalmente, os
esforgos aplicados no sistema através de sua base. Para cada subsistema foram apresenta-
das as equacdes utilizadas para a constru¢gao do modelo e, por ultimo, a equacgao final que
representa o movimento do rotor embarcado.

A analise numérica de uma maquina rotativa com dois discos foi realizada no Capitulo
IV. Para tanto, foram apresentados o ajuste e a validagao do modelo EF da bancada de testes
utilizada. O Diagrama de Campbell, as FRFs e as respostas de vibragao a partir de diferentes
condicbes de excitagdo fazem parte do processo de validagédo. Foi investigada numerica-
mente a influéncia da rotagdo da base no comportamento dinAmico da bancada. Analisou-se
a influéncia de diferentes parametros nas quatro primeiras velocidades criticas da maquina
rotativa. Foi constatado que eles podem mudar as velocidades criticas do sistema rotativo. A

resposta de vibragao do rotor pode ser alterada devido a uma aceleragao na base, sendo que
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a direcao mais afetada pela excitacdo € a mesma em que a excitacdo ocorre. Para a excitagao
que simula a vibracdo das asas de uma aeronave também se observou 0 mesmo comporta-
mento, ou seja, dada uma excitagdo ao longo da dire¢ao z, a resposta de vibragao do sistema
na direcao zs € a mais afetada. O comportamento da maquina rotativa também foi investigado
numericamente para o procedimento de run-up avaliando as respostas do sistema em re-
pouso e para uma excitagao sinusoidal. Foi constatado que as respostas apresentam diferen-
¢as. As excitagdes de translacdo e rotacdo da base foram investigadas com o intuito de en-
tender melhor o comportamento deste tipo de sistema.

No Capitulo V foi realizada a analise experimental de uma bancada de testes constru-
ida a fim de validar o modelo proposto no Capitulo Ill. Como realizado no Capitulo IV, o modelo
da bancada de testes foi ajustado a partir de FRFs experimentais medidas diretamente no
sistema instalado. O comportamento dindmico da bancada de testes foi investigado para di-
ferentes tipos de excitacao, niveis de aceleragao, frequéncia de excitacdo e deslocamento da
base. Os resultados obtidos experimentalmente foram comparados com os resultados simu-
lados. As respostas de vibracdo no dominio do tempo da maquina rotativa operando a uma
certa velocidade de rotacdo sem excitacao de base foram comparadas com as respostas do
modelo matematico. Excitacbes do tipo impacto foram avaliadas para as condigbes da ma-
quina parada (Q = 0 RPM) e em operacéo. Os resultados obtidos experimentalmente e nume-
ricamente do rotor em repouso sdao semelhantes. Quando o rotor esta em operagao, os resul-
tados experimentais dada uma excitagao do tipo impacto mostram que existe um acoplamento
das direcdes, aspecto este que o modelo matematico ndo consegue representar. As respostas
de vibragéo do rotor para uma excitagéo sinusoidal ao longo da diregéo xs foram avaliadas.
Para estas excitagdes o modelo foi capaz de reproduzir adequadamente o comportamento
obtido experimentalmente. Para a excitagdo que simula a vibragdo das asas de uma aeronave
e para a excitagao do tipo pulso de seno, os resultados experimentais e numéricos obtidos
também se mostraram préoximos. Observou-se novamente o acoplamento entre as dire¢des
como obtido para o ensaio do tipo impacto. Portanto, 0 modelo EF adotado neste trabalho
representa de forma satisfatéria 0 comportamento dindmico de rotores embarcados, em que

pese a dificuldade do modelo para algumas situagdes especificas.

As principais contribuigdes desta dissertacdo podem ser assim resumidas:

e Procedimento de construgdo de um modelo matematico para representar sistemas ro-

tativos embarcados.
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Analises tedricas voltadas para a validagao do modelo de rotores embarcados e para

o estudo do comportamento dindmico do sistema quando submetido a excitagdes de

base.

Resultados experimentais que demonstram a capacidade do modelo proposto de re-

presentar o comportamento dindmico de maquinas rotativas embarcadas. Estes resul-

tados, quando comparados com as respostas obtidas numericamente, demonstram a

eficiéncia da metodologia utilizada na modelagem do sistema.

Os seguintes trabalhos cientificos resultam desta dissertacdo:

a)

Trabalhos publicados em anais de congressos

SOUSA JR, M.S., CAVALINI JR, A.A., STEFFEN JR, V. Analysis of the dynamic
behavior of a rotor system under base excitation. 23rd International Congress of
Mechanical Engineering - COBEM 2015, 12, 2015, Rio de Janeiro, Brasil.

SOUSA JR, M.S., CAVALINI JR, A.A., STEFFEN JR, V. Analise do comportamento
dindmico de um rotor assimétrico excitado pela base. XXIl Congresso Nacional de
Estudantes de Engenharia Mecanica — CREEM 2015, 10, 2015, Campos dos

Goytacazes - RJ, Brasil.

SOUSA JR, M.S., CAVALINI JR, A.A., STEFFEN JR, V. Analysis of the vibration
responses of an onboard rotor system. International Conference on Noise and Vi-
bration Engineering — ISMA 2016, 9, 2016, Leuven, Bélgica.

Trabalho pulicado em periddico

SOUSA JR, M.S., DEL CLARO, V.T.S., CAVALINI JR, A.A., STEFFEN JR, V. Nu-
merical investigation on the dynamic behavior of an onboard rotor system by using
the FEM approach. Journal of the Brazilian Society of Mechanical Sciences
and Engineering. Brasil, v. 39, n. 7, p. 2447-2458, 2017.
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Perspectivas de Trabalhos Futuros

Como sugestao de trabalhos futuros relacionados ao tema abordado nesta dissertagao

de mestrado, é possivel apontar:

a)

b)

d)

Verificar os motivos pelos quais o modelo EF foi capaz de representar de forma
mais fiel as vibragdes ao longo da diregao xs;

Analisar a representatividade do modelo EF para outras condi¢cbes de excitacéo
que podem ser aplicadas na base;

Explorar diferentes configuragdes de rotores, como rotores suportados por man-
cais magnéticos e hidrodinamicos, eixo de material composto, discos flexiveis e
outros;

Aplicacédo do modelo matematico proposto neste trabalho em motores a jato de
pequeno porte, aproximando ainda mais das condi¢gdes encontradas em aeronaves
reais;

Aplicacao de técnicas de controle que consideram as vibragdes geradas pelas ma-

quinas rotativas embarcadas utilizando materiais periddicos.
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