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Resumo

Rotores sdao componentes criticos de maquinas rotativas, amplamente utilizados em
diferentes dreas da industria, como compressores, motores elétricos, transmissdes automotivas,
turbinas edlicas e outros. O desenvolvimento de modelos computacionais precisos capazes de
simplificar a fase de projeto das mdquinas rotativas € essencial para reduzir os custos de testes
e protétipos e reduzir o consumo de tempo de processamento, melhorando o desempenho na
previsdo dos comportamentos dindmicos dos sistemas. Neste contexto, o presente trabalho
estuda um modelo para mancais de esferas com contato angular, otimizado, por parametros de
forca equivalente. Sdo utilizados, para aplicacdo destes mancais, modelos de rotores por
parametros concentrados, variando a posi¢ao do disco (centrado e descentrado), sujeitos a um
desbalanceamento rotativo, também combinando cargas radiais e axiais. A matriz de rigidez é
obtida usando coeficientes de influéncia. Para as forcas dissipativas, considera-se que o
amortecimento seja proporcional a rigidez. O rotor € apoiado em dois rolamentos de esferas
com contato angular sob lubrificacdo elastohidrodindmica (EHD). E feito também um modelo
de rotor por elementos finitos, utilizando a teoria de Timoshenko para o eixo, para uma
modelagem mais completa, contemplando efeitos de inércia, elasticidade e cisalhamento. Para
obter os parametros de rigidez e o amortecimento das forcas de reacdo equivalentes para cada
mancal, nas direcdes axial e radial, é realizada uma otimizacao, integrando o equilibrio de
forcas das esferas dos rolamentos com a solu¢do do algoritmo de integracdo numérica
multiniveis das equacdes EHD. As for¢as ndo-lineares de reacio dos rolamentos sdo incluidas
no modelo como forcas externas e o sistema completo de equacdes €, entdo, resolvido no
dominio do tempo, permitindo a andlise das respostas do rotor e do rolamento. Obtém-se,
também, as frequéncias fundamentais do sistema completo. Finalmente, utilizando o modelo de
rotor por elementos finitos, compara-se os resultados simulados com experimentais da
Literatura. Encontram-se, entdo, as principais frequéncias do sistema completo e uma boa
aproximacao das amplitudes finais. O que sugere que a metodologia apresentada neste trabalho
€ promissora para representacdo do comportamento de um sistema rotor-mancal de esferas com

contato angular lubrificado.

Palavras-chave: Rotores, Mecanica do contato, Rolamento de esferas, Lubrificacao.



Abstract

Rotors are critical components of rotary machines, widely used in different areas of the
industry, such as compressors, electric motors, automotive transmissions, wind turbines and
others. The development of accurate computational models capable of simplifying the design
phase of rotating machines is essential to reduce testing and prototyping costs and reduce
processing time consumption by improving performance in predicting the dynamic behavior of
systems. In this context, the present work studies a model for angular contact ball bearings
optimized by equivalent force parameters. The numerical application uses rotor-bearings model
by lumped parameters, varying the position of the disc (centered and offset), subject to a
rotational imbalance and also combining radial and axial loads. The stiffness matrix is obtained
using coefficients of influence. For the dissipative forces, one considers damping as being
proportional to stiffness. The rotor is supported by two angular contact ball bearings under
elastohydrodynamic lubrication (EHD). A finite element model is also built, using
Timoshenko’s theory for the shaft, for a more complete modeling, including effects of inertia,
elasticity and shear. To obtain the stiffness and damping parameters of the equivalent reaction
forces for each bearing, in the axial and radial directions, an optimization is performed,
integrating the forces equilibrium of the ball bearings with the multilevel numerical integration
algorithm solution of the EHD equations. The non-linear reaction forces of the bearings are
included in the model as external forces and the complete system of equations is then solved in
the time domain, allowing the analysis of rotor and bearings responses. It is also obtained the
fundamental frequencies of the complete system. Finally, using the finite element model for the
rotor, it is carried out a comparison of the results simulated with experimental literature. The
main frequencies of the complete system are thus found with a good approximation of the final
amplitudes. This suggests that the methodology presented in this work is promising to represent

the behavior of a rotor-ball-bearing system with lubricated angular contact.

Keywords: Rotors, Contact mechanics, Ball bearing, Lubrication.
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1 INTRODUCAO

Rotores sdo componentes de maquinas rotativas com diversas aplicagdes na industria, desde
turbinas edlicas, turbinas a vapor até eixos de transmissao de automéveis. Tendo em vista a
ampla variedade de aplicacdes e a necessidade de reduzir tempo e custo de projeto, busca-se o
desenvolvimento de modelos matematicos de rotores que se aproximem do comportamento

real do conjunto e de seus componentes.

Rotores, como componentes rotativos, devem ser acoplados a mancais, componentes que
unem partes moveis (girantes, no caso de rotores) a partes fixas. Existem diversos tipos de
mancais para as mais diversas aplicacdes, cada um com suas especificidades de aplicacdo,

custo, tempo de vida e outros parametros importantes para a sua selecao.

Mancais de rolamentos sdo amplamente utilizados por possibilidade de trabalho em
rotacdes mais elevadas, principalmente no caso do mancal de esferas, e boa capacidade de carga

em tamanho reduzido, podendo ser também de rolo e agulha.

Neste trabalho, € feita a andlise do comportamento de um conjunto rotor-mancal de esferas
com lubrificacdo EHD e contato angular. Para tanto, é considerado no rotor um disco centrado
com massa residual que resulta em desbalanceamento rotativo. Foram acrescentadas, também,
forcas externas radiais e axiais para explorar a fun¢do do contato angular no mancal, sendo que,
para isso, utiliza-se a decomposicdo dos parametros de for¢ca de contato advindos da

caracterizacao deste mancal.

Para caracterizagdo dos mancais, foi finalizada, neste trabalho a interface gréifica feita por
Bizarre e Cavalca (2014) e Bizarre (2015) em sua dissertagdo de mestrado, que utiliza a
distribuicdo de forgas, implementadas por Radaelli (2013), em conjunto com o integrador
multiniveis para EHD, Nonato e Cavalca (2010), e a otimizacdo paramétrica do mancal com

decomposic¢do radial e axial.

A conclusdo deste programa consistiu na montagem de um loop, no qual € verificado, ao
final da otimizagdo, se com os parametros encontrados, é possivel calcular as forcas aplicadas
inicialmente, com um erro pré-definido. Caso o critério de erro ndo seja atendido, todo o

z

processo de busca € refeito. Também foi implementada a possibilidade de otimizar os
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parametros por esfera ou por mancal, sendo este dltimo caso, o utilizado para a aplicagcdo neste

trabalho.

Inicialmente, estima-se a distribui¢do de carga nas esferas e realiza-se o equilibrio de forcas
no mancal, segundo literatura cldssica de mancais, tratando-se de um programa computacional
que descreve o comportamento de um mancal de esferas com contato angular. Considera-se no
modelo até cinco graus de liberdade, incluindo for¢as de inércia e momentos giroscopicos das
esferas, sendo feito o equilibrio de forcas para cada esfera e para o mancal completo, pelo
método iterativo de Newton-Raphson. Neste caso, o ponto de partida arbitrario para o método
de busca € a aproximacao pelo contato seco de Hertz. O resultado desta etapa € a distribuicao
de forcas para cada contato em cada esfera, assim como seus respectivos deslocamentos em

relacdo a cada pista e os angulos de contato resultantes.

Segundo Bizarre et al. (2016), na primeira iteragdo, sdo determinados os parametros
adimensionais de Moes, que caracterizam o contato da esfera com as pistas do mancal. Estes
parametros sdo fornecidos como entrada para a integracdo multiniveis, segundo Nonato e
Cavalca (2010), onde € resolvido um sistema de equacOes para encontrar a resposta do mancal
tanto estdtica (posi¢ao de equilibrio numa dada rotacdo) quanto dinamica (quando o sistema é
sujeito a pequenas perturbacdes), considerando regime de lubrificacdo elastohidrodindmico

(EHD).

Na otimizacao, Bizarre e Cavalca (2014) se valeram do algoritmo de Levenberg-Marquardt
para ajustar a curva de pontos estaticos de contato. Com estes pontos sdo encontrados os
parametros que compdem a forga restitutiva. Para fazer esta andlise em mancais com contato
angular, as forcas e deslocamentos foram decompostos em radial e axial, encontrando-se assim,

parametros equivalentes em cada dire¢do.

Durante o processo de iteragdo, € definida a convergéncia dos parametros por esfera do
mancal, assim como proposto no trabalho de Bizarre et al. (2018). Porém, para a inclusdo do
modelo de forca nao linear dos mancais no rotor, a otimizacao € feita novamente, sendo que

desta vez os parametros utilizados sdo os otimizados para o mancal completo.

Sdo propostos neste trabalho trés casos. A primeira etapa consiste na analise de um rotor
Laval com disco centrado com massa residual desbalanceada apoiado sobre dois mancais de
esferas com contato angular. O segundo caso trata de um rotor com disco descentrado, sendo,

portanto, incluido o efeito giroscopico do disco. A matriz de rigidez do eixo € encontrada por
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parametros concentrados, considerando trés pontos de interesse: o disco e os dois mancais.
Utiliza-se o método dos coeficientes de influéncia, aproximando o eixo a um sistema massa-
mola-amortecedor, e a dissipacdo de energia é aproximada por uma matriz de amortecimento

proporcional a matriz de rigidez. Eixo e mancais tem massa considerada desprezivel.

Por fim, no terceiro caso, o sistema € representado pelo método dos elementos finitos, sendo
o eixo discretizado em elementos continuos modelados pela teoria de viga de Timoshenko com
efeito de cisalhamento, efeito giroscopico e amortecimento proporcional a rigidez. Neste
sistema, também € incluida uma forca axial, sendo a inser¢ao do efeito dos mancais feita através
de forcas de reacdo aplicadas aos nds correspondentes aos mesmos. Toda a modelagem foi

desenvolvida e implementada neste trabalho.

O sistema €, entdo, representado em espaco de estados e resolvido por um integrador
numérico. Os resultados s3o analisados no tempo e € feita a comparacdo das orbitas em
lubrificagdo EHD com um caso de mancal com contato seco (Hertz), comparando-se a
amplitude das 6rbitas e a posi¢ao de seus centros, para diferentes velocidades de rotacdo. Estas
informacdes sdo analisadas juntamente com os parametros do mancal em lubrificacio EHD e a

espessura de filme de 6leo naquelas condicdes.

E feita, também, uma andlise em frequéncia, utilizando uma transformada de Fourier
discreta para identificar as frequéncias fundamentais do sistema, que sdo comparadas as
frequéncias criticas do rotor identificadas no diagrama de Campbell, para um sistema biapoiado,
e também as frequéncias do mancal, sendo identificadas as harmonicas da BPFO - Ball passing

Jfrequencie in the outer ring (em portugués, frequéncia de passagem da esfera no anel externo).

O objetivo do presente trabalho € analisar diferentes modelos de rotor, tanto por parametros
concentrados, como por elementos finitos, apoiados em mancais de esferas com contato angular

sujeitos a cargas radiais e axiais, considerando o modelo de contato por lubrificacio EHD.

Com os parametros equivalentes encontrados, foi possivel obter as equagdes de movimento
do sistema completo rotor-mancais, seja por parametros concentrados, seja por elementos
finitos, sendo entdo possivel analisar o comportamento de um conjunto rotor-mancais de
esferas, com lubrificacdo EHD e contato angular, o que consiste na principal contribui¢do deste
trabalho. Finalmente, foi obtida a solucdo numérica para um sistema rotativo completo
existente na literatura, permitindo a comparacao dos resultados tedricos deste trabalho aos dos

testes experimentais encontrados em laboratério e publicados no trabalho de Aini (1990).
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O desenvolvimento deste trabalho se dard abordando o seguinte contetdo:

O capitulo 2 contém uma revisdo bibliografica, apresentando os principais autores, incluindo

trabalhos mais recentes e dividido os temas em rotores e mancais de esfera.

No capitulo 3 a metodologia apresenta a caracterizagdo dos mancais, que envolverd a
distribuicdo de forgas nas esferas, a inclusdo do efeito elastohidrodindmico no contato esfera-
pista e a otimizacao dos parametros. Além disso, apresenta o modelo das forcas de reacdo nos
mancais, aplicando a decomposi¢ao das reacdes em trés direcoes. Finalmente, sao apresentados

trés estudos de caso.

No capitulo 4, para apresentacao de resultados e discussoes, sdo feitas simulacdes para diversos
velocidades de rotagdo e trés distribuicdes de cargas distintas. Os resultados dos parametros
otimizados nas direcOes axial e radial sdo apresentados graficamente, assim como as Orbitas,
respostas no tempo e frequéncia para os trés casos de rotores utilizados. Por fim, € feita uma

comparacao com testes experimentais encontrados na Literatura.

No capitulo 5 sdo apresentadas as principais observacdes e €xitos acerca do trabalho feito e de

seus resultados.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

A revisdao bibliogrifica deste trabalho aborda dois subtemas relacionados, Rotores e
Mancais de Rolamentos de Esferas, apresentados separadamente para facilitar a exposi¢ao dos
conteidos. A apresentagdo da literatura de rotores expde uma breve contextualizacdo do
surgimento das primeiras teorias, como também os métodos de abordagem dos modelos mais
atuais. Nesta mesma linha, € apresentada a revisdo de mancais de rolamento de esferas, focando
em sua modelagem, tanto para contato seco de Hertz, como para regime de lubrificacio EHD

(Elastohidrodinamica), que sdo os dois modelos utilizados e comparados neste trabalho.

2.1 Rotores

Rotores sdo parte principal de mdquinas rotativas e comegaram a ser largamente aplicados
no inicio dos anos 1800s, como apontado por Vance (2010), devido ao crescente emprego de
madquinas a vapor. Um dos precursores do estudo destes componentes foi Rankine (1869), que
estudou o comportamento de rotores em velocidade critica e concluiu que seria impossivel a

operacdo acima desta rotagao.

Somente na década de 1880, De Laval desenvolveu um rotor de eixo delgado, flexivel, com
um disco desbalanceado e biapoiado em mancais rigidos mostrando que, ao contrario da
afirmacdo de Rankine, € possivel a operacdo acima de sua velocidade critica. Este modelo foi
analiticamente analisado por Dunkerley (1894) e Foppl (1895), e desconsiderava o
amortecimento do sistema, porém, reconhecia a existéncia de vdrias frequéncias criticas no eixo
do rotor, ja associando o efeito giroscopico e sua dependéncia com a velocidade. Dunkerley
encontrou um método conhecido como Southwell, pelo qual a primeira frequéncia critica pode

ser calculada.

Em 1905, Stodola descreveu em seu livro as diferentes turbinas estudadas por ele e seus
predecessores, e apresentou um método grafico para calcular as frequéncias criticas. O
amortecimento foi incluido no modelo de rotor por Jeffcott (1919), que mostrou

matematicamente a resposta ao desbalanceamento na precessdo do rotor, postulando que
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quando a velocidade de rotagdo € muito superior a frequéncia critica do sistema, o eixo tem um

movimento autocentrado, ou seja, o rotor gira em torno de seu centro de gravidade

Myklestad (1944) e Prohl (1945) desenvolveram um método para calcular as frequéncias
criticas por matriz de transferéncia, sendo o método de Myklestad utilizado para asas de aviao,
enquanto Prohl calcula a frequéncia critica de rotores flexiveis dividindo-o em massas
concentradas. Em 1948, Green publicou um artigo com a andlise matemdtica do efeito
giroscopico em rotores flexiveis operando na frequéncia critica, utilizando método de

parametros concentrados.

Gunter (1966) fez uma revisao da literatura em seu livro sobre estabilidade de sistema
rotor-mancal. Krdmer (1993) e Vance (2010) também recapitulam os principais autores e

mostram a teoria consolidada até o momento.

A partir dos anos 1970, varios autores passaram a modelar os rotores pelo método dos
elementos finitos, inicialmente utilizando a teoria de viga de Euller-Bernoulli, que despreza o
efeito de cisalhamento do material. A fim de analisar estabilidade e desbalanceamento em
rotores, trabalhos nos quais rotores eram modelados por elementos finitos foram publicados por
Ruhl (1970) em sua tese de doutorado, seguido por Ruhl e Booker (1972), considerando no

modelo apenas inércia translacional e rigidez de flex3o.

Ja em 1973, Tomas et al. incluem a inércia rotativa e momentos giroscopicos utilizando
elementos de viga de Timoshenko. McVaugh e Nelson (1976), fazem uma generalizacdo do
elemento de viga do trabalho de Ruhl, incluindo os efeitos de inércia rotativa, momentos
giroscopicos e carga axial. Zorzi e Nelson (1977) incluem e comparam amortecimento interno

viscoso e histérico e avaliam a estabilidade do sistema.

Cowper, em 1966, apresentou em seu trabalho expressdes para encontrar o coeficiente de
cisalhamento para vigas de diferentes perfis de seccdo transversal. Em 1980, Nelson generaliza
o elemento de viga de Timoshenko, incluindo fator de forma e efeito de cisalhamento

transversal.

Desde entdo, a formulacdo de rotores por elementos finitos € amplamente utilizada no
desenvolvimento de novos projetos de rotores e maquinas rotativas, bem para a modelagem
computacional e inclusdo de novos efeitos e recursos que melhor aproximem o projeto de

sistemas reais.
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2.2 Mancais de esferas

Um mancal de rolamento de esferas é composto, como mostrado na figura 2.1, pelas
esferas que circulam pelas pistas dos anéis interno e externo, por estes anéis e pela gaiola que
mantem as esferas igualmente espacadas entre si. Quando em movimento, a gaiola tem a mesma
velocidade tangencial que o centro das esferas, enquanto estas permitem o movimento relativo

entre os anéis do mancal.

Estes mancais sdo amplamente utilizados em diferentes maquinas e equipamentos como
perfuratrizes, maquinas de corte de metal, equipamentos médicos, rodas de carros de corrida,
entre diversas outras aplicacdes e, para projeta-los, € necessario estudar as forcas que governam
o seu funcionamento. O primeiro trabalho neste caminho foi o de Hertz (1881), abordando a
modelagem do contato elastico entre corpos sdlidos. No caso dos mancais de rolamento, o
contato ocorre entre as esferas e as pistas do mancal, até entdo desconsiderando o efeito do

filme de 6leo.

Esfera

Anel Interno

Anel externo

Figura 2.1. Mancal de rolamento de esferas com contato angular.

Em 1945, Palmgren publicou em seu livro as principais aplicacdes de mancais de
elementos rolantes, apresentando as principais forcas envolvidas, vida do mancal e as
configuracdes mais utilizadas. J4 em 1947, Lundberg e Palmgren, publicam um trabalho
relacionando as cargas, sob as quais um mancal estd sujeito, com seu tempo de vida. Uma
abordagem ainda mais completa foi dada por Jones (1960), na qual € proposto um modelo

analitico para as forcas e deformagdes eldsticas dos elementos do interior no mancal. Neste
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trabalho €, também, sugerida a simplificacdo de pista de controle, sobre a qual no ponto de
contato ndo ha velocidade relativa entre as superficies da pista e da esfera, ou seja, ndo hd

escorregamento.

Em 1950, Perret, seguido por Meldau (1951) concluiram que, mesmo livre de defeitos,
um mancal de rolamentos possui uma vibragdo ciclica. Mais tarde, Shimizu e Tamura (1966,
1967 e 1968) fizeram uma anélise do cardter eldstico do contato entre os elementos do mancal,
utilizando a teoria de Hertz, com o intuito de investigar as vibragdes no eixo de um rotor apoiado

em mancais de esferas.

Somente em 1978 a identificacdo da vibracdo inerente a0 movimento de passagem das
esferas foi descrita por Sunnersj6 (1978), que analisou um rotor rigido apoiado em mancais de
esferas, considerando a inércia do rotor. Na mesma linha, Fukata et al. (1985) analisaram as
vibragdes do sistema, descrevendo um modelo de rotor com dois graus de liberdade. Neste
estudo, porém, a forca restitutiva do mancal € introduzida como uma funcdo da frequéncia de

passagem das esferas pela pista.

Ainda poucas informacdes estavam disponiveis na literatura sobre os parametros
dindmicos de mancais de elementos rolantes. Neste cenario, Kraus et al. (1987) publicaram um
trabalho experimental que caracterizou os parametros fisicos de mancais de rolamentos
lubrificados, valendo-se dos parametros modais, para encontrar aproximagdes para os valores

de rigidez e amortecimento do mancal.

Com um proposito similar, Lim e Singh (1990a, 1990b, 1991 e 1992) propdem, em seus
diversos trabalhos, a constru¢do e aplicacdo de uma matriz de rigidez para relacionar as
transmissdes de vibragdes entre o eixo e os mancais de rolamento, encontrada derivando as
forcas e momentos para cada grau de liberdade. O modelo desconsidera forcas de inércia e
momento giroscopico das esferas e o contato com a pista € hertiziano. Sdo feitas comparacdes
com alguns resultados da rigidez radial, com a pré-carga axial, apresentados por Kraus et al.

(1987).

Como ressaltado por Nonato (2013), apesar da aparente vantagem em utilizar a linearizac¢ao
destes parametros para simplificar a solucdo matemdtica, hd uma considerdvel perda de
representacdo do movimento entre as esferas e as pistas dos anéis, representada pela rigidez

cicloestaciondria inerente a este tipo de mancal.
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Em 1991, Harris langa um livro com as diversas aplicacdes de mancais de rolamento, assim
como carregamento estdtico, andlise dinamica de momentos e forcas. Estes modelos sdo a base

de célculo das forcas envolvidas na primeira etapa do presente trabalho.

Em 1997, Hagiu e Gafitanu (1997) modelaram o mancal de rolamento com contato
angular operando em altas velocidades, considerando o contato de Hertz e incluindo o efeito de
esmagamento de filme de 6leo a fim de encontrar a rigidez e amortecimento equivalentes.
Harsha (2006a e 2006b) também estudou o comportamento do mancal de esferas em altas

velocidades de rotacdo, desconsiderando, entretanto, efeitos do filme de dleo.

Liew et al. (2002) também utilizou contato de Hertz para modelar e analisar a resposta
transiente de um sistema rotor-mancais de elementos rolantes, considerando dois e cinco graus
de liberdade. A representacdo da lubrificacdo foi feita por um coeficiente arbitrdrio de

amortecimento.

Utilizando o contato de Hertz, Wang et al. (2014) faz uma andlise do modelo de esferas de
contato angular sem a hipdtese de pista de controle, concluindo que para rotacdes mais altas,
esta hipotese € mais proxima da condicdo simulada e que os efeitos da forca de inercia ndao

devem ser negligenciados.

Até este ponto, o modelo de contato utilizado € o de Hertz, que apesar de amplamente
utilizado na modelagem de mancais de elementos rolantes até os dias de hoje, ndo incorpora
em seu modelo, entre outras condi¢des, o0 amortecimento e o efeito do filme de 6leo na rigidez,
sendo necessdria a utilizacdo do modelo de lubrificagdo EHD (Elastohidrodinamica) para
inclusdo de mais efeitos na modelagem de mancais de rolamento. Este regime de lubrificacao
ocorre no contato de superficies ndo conformes, que em altas velocidades acabam se
deformando elasticamente, criando uma pequena regido plana, onde ¢ mantida uma sustentagao

pelo filme de 6leo lubrificante.

Sob regime de lubrificagio EHD, viscosidade e densidade do fluido ndo mais sdo
independentes da pressdo, consequéncia das circunstancias de operacdo em que esta
lubrificagdo se manifesta. Segundo Verner e Lubrecht (2000), suas principais caracteristicas

Sao:

1. Condi¢des extremas, as quais o fino filme de 6leo esté sujeito, como ndo conformidades

superficiais;
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2. Altas pressoes entre as superficies de contato;

3. Altas tensoes de cisalhamento.

Em 1981, Hamrock e Dowson publicaram um dos principais trabalhos até entio, sobre
lubrificagdo EHD, tradado como contato pontual, sendo proposto neste trabalho que a andlise
da elasticidade e da equagdo de Reynolds sejam simultaneas, mostrando-se assim um sistema

complexo, principalmente para capacidade computacional da época.

Lubrecht et al. (1986), mostra a solucdo da lubrificacdo EHD do contato linear pelo método
Multiniveis, reduzindo o consumo de tempo e computacional. Verner (1991) prop6s uma
simplificacdo do sistema de Lubrecht. Entdao, em 2000, Verner e Lubrecht utilizam o método
Multi-Level-Multi-Integration (MLMI) para integracdo da equacao da deformacdo eldstica do

contato.

Wijnant (1998) estuda a elipticidade da area de contato e situacOes de starvation na
lubrificacdo, apresentando para tanto uma aproximacdo de rigidez e amortecimento para o
contato lubrificado. Posteriormente esta metodologia € aplicada para um mancal completo em
Wijnant et al. (1999), que propdem uma aproximagao do contato lubrificado para um modelo

massa-mola-amortecedor, como mostrado na figura 2.2.

m

777

Figura 2.2. Aproximacao do contato lubrificado por meio de um modelo massa-mola-amortecedor,
Wijnant et al.(1999).

A resolugdo do problema da lubrificagdo EHD envolve a integragdo numérica simultanea

da equacdo de Reynolds, espessura do filme de 6leo, pressdo e densidade de 6leo dependentes
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da pressio e equilibrio de forcas, como mostrado por Nonato e Cavalca (2010). E clara a

complexidade computacional envolvida na resolu¢do desta teoria.

Nonato e Cavalca (2014) propdem um modelo reduzido de for¢a ndo linear, @, para o
contato lubrificado de um mancal de rolamento, em fun¢cdo do deslocamento, §, como
apresentado na equagdo (1), onde K € a rigidez equivalente, d é o expoente e AF é a forca

residual encontrada devido a sustentac@o do filme de 6leo.
Q = K&% + AF (1)

Previamente, Nonato e Cavalca (2010) j4 haviam mostrado que a for¢a no contato pode ser
representada por um polindmio cubico para a rigidez, sendo o amortecimento do filme de dleo
considerado viscoso. Também foi testada a linearidade em torno do ponto de equilibrio, por
Nonato e Cavalca (2012a), que se mostrou valida apenas nesta regido, sendo que o modelo mais

amplo para o deslocamento do mancal € claramente ndo linear.

Radaelli (2013) baseou-se em Harris (2001) para modelar mancais de rolamento de esferas
com contato de Hertz, incluindo forcas inerciais € momentos giroscopicos. Carvalho (2010)
focou seu trabalho na influéncia de diferentes valores de folga e rotacdo da pista interna na
variacdo da distribuicio de carga nas esferas em um mancal radial. Radaelli (2013) modelou o
mancal com 5 graus de liberdade encontrando a distribui¢do de forcas e deslocamentos nas
esferas de um mancal submetido a cargas radiais e axiais. Este ultimo modelo € utilizado no
presente trabalho para definir a distribuicdo de forcas nos contatos de cada esfera e seus

respectivos angulos de contato.

Bizarre et al (2016) integram o trabalho de Radaelli (2013), buscando a convergéncia das
equacgdes para o equilibrio de forcas e posicdo de cada esfera com a solucdo da integracao
numérica do contato com lubrificagdo EHD, tratada no trabalho de Nonato e Cavalca (2010,
2012a, 2012b e 2014). O processo € feito para cada contato, interno e externo, entre cada esfera
e as pistas do mancal. E feita, entdo, a modelagem das forcas de contato, restitutivas e
dissipativas, e finalmente, o ajuste das forcas nas dire¢des radial e axial para encontrar os
parametros equivalentes de rigidez e amortecimento, que tem, por fim, sua convergéncia
testada. Em sequéncia, Bizarre et al. (2018) avaliaram o comportamento dos parametros de
forca de contato ndo linear, comparando com o contato seco para variacdes de carga e rotacdo,

verificando a coeréncia dos pardmetros de pressao e espessura para essas variagoes.
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Zang et al. (2014) faz uma anélise da resposta de um sistema rotor-mancal de esferas com
contato angular, avaliando a influéncia da camada de filme nas respostas de vibracdo,
considerando um mancal rigido. O processo € iterativo, utilizando o método dos minimos
quadrados para os resultados numéricos de diferentes parametros. Em decorréncia deste método
€ percebido que a presenca de filme de 6leo introduz ndo linearidades na resposta dindmica do
sistema. Na presenca de camada de filme lubrificante, os pardmetros nido sdo apenas
dependentes do tempo, mas também da velocidade de rotacdo e a resposta do sistema com baixa

carga axial apresenta movimentos cadticos.

Wang et al. (2017), também faz a andlise no tempo iterativamente, ou seja, para cada passo
do integrador do programa, € resolvido no sistema de equagdes para encontrar uma nova
equacdo de forca de restauracio para o mancal. E analisado, entdo, um rotor apoiado em
mancais de esferas com contato angular considerando as possiveis ondulacdes superficiais da
esfera e das pistas decorrentes dos processos de fabricacdo, e feita uma andlise do
comportamento em um rotor de eixo rigido, com pré-carga, utilizando para o contato o modelo

de Hertz e para o filme de 6leo a aproximacdao de Hamrock e Dowson (1981).

Em vista do contexto exposto neste capitulo, o presente trabalho se enquadra na
modelagem de rotores, por parametros concentrados e elementos finitos, suportados por
mancais de esferas com contato angular e lubrificacdo elastohidrodindmica. Para tanto, é
utilizado um modelo reduzido de for¢as nos mancais, que serdo inseridos no modelo do rotor

por meio de for¢as de reacdo, representadas no sistema de coordenadas inerciais do rotor.
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3 MODELAGEM TEORICA

3.1 Caracterizaciao dos mancais de esferas em lubrificacio EHD

O modelo reduzido do mancal de rolamentos consiste em encontrar 0s parametros que
descrevem sua forca de reacdo. Este processo de caracterizagdo do mancal se dd em uma
integracdo de diversos programas por meio de uma interface gréfica, iniciada no trabalho de
Bizarre (2015) e finalizada ao decorrer deste trabalho. Nesta interface sao feitas transferéncias
de dados entre os programas, testes de convergéncia de resultados e apresentacao final dos

mesmos, por meio dos pardmetros de for¢ca dos mancais.

Primeiro sdo inseridos os dados geométricos do mancal, a velocidade de rotacdo e a carga
estdtica a que o mancal estd submetido (Radaelli, 2013). Este algoritmo equaciona o equilibrio
de forgas das esferas de um mancal de rolamento. Utilizando o método iterativo de Newton-
Raphson, o equilibrio € feito para cada esfera e para o mancal completo, sendo o critério de
parada um erro preestabelecido entre a carga de entrada no mancal e a carga final calculada a

partir dos deslocamentos encontrados.

Figura 3.1. Equilibrio das forcas de rotacio e momentos.
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Na figura 3.1, € representado o equilibrio de for¢as de um mancal com contato angular. O
contato de Hertz é o modelo utilizado na primeira etapa, na qual é feito, para cada esfera, o
equilibrio de forcas em rotacdo, considerando que o momento giroscépico (My)) e a forca de
inércia (F) alteram os deslocamentos e dngulos de contato com a pista interna (o) € externa
(a0j), como mostrado na figura 3.1, onde D € o diametro da esfera. A,; e 4;; sdo coeficientes que
representam o quanto do momento giroscopico € resistido pelo atrito das pistas, externa e
interna, respectivamente, chamados de coeficientes de escorregamento das pistas, e assumem
valores entre 0 e 2. Além disso, sua soma deve ser igual a 2. Ainda, estes coeficientes estao
relacionados a teoria de pista de controle. Por fim, Q,; e Q;jsdo as cargas radiais suportadas pela
J-ésima esfera. O subscrito j indica a posi¢do angular de cada esfera, i, pista interna e , o, pista

externa.

Feito o equilibrio de forcas para cada esfera, €, entdo, realizado o equilibrio para todo o
mancal, sendo encontradas as primeiras aproximacoes para a carga suportada por cada esfera e
o deslocamento resultante na direcao do contato, assim como os angulos de contato para cada

esfera, conforme as equagdes 2 e 3:

M,
Ql-jsenaij - onsenaoj - % (AUCOSC{U - AOjCOS(XOj) =0 ()
Moj (2 A F,;=0 3)
QijCOSC{ij - QOjCOSCloj + T( ijsenaij - ojsenaoj) + cj =
F.
P “A
A r X
) | T
O [t =ittt it
|
\ 't“l . ’J’: l{ : Fi
\ : E. /
1% _ Qy,
N SV g
Ol#z 2 .
!
S .'C': "‘l QUJ‘
%, %

Figura 3.2 Distribuicao de carregamento em mancais radiais, carga em z (Changsen,1991).
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A primeira aproximagdo para a distribuigdo de cargas, Qy;, entre as esferas do mancal em
cada pista na diregdo radial € feita considerando o ngulo de Azimuth, 1;, como mostrado na
figura 3.2. Esta distribuicdo é encontrada iterativamente, para os contatos internos e externos,

onde também sdo obtidos os deslocamentos internos, §;;, € externos, &, j» para cada esfera e os

jo

angulos de contato para cada pista do mancal, a;; € a,;.

Concluido o equilibrio de forcas para o mancal em movimento, em seguida € introduzida
a lubrificacdo no modelo do mancal, considerando o comportamento elastohidrodindmico na
interacdo da camada de 6leo com as superficies da esfera e de cada pista. Esta teoria é aplicavel
dada a ndo conformidade geométrica deste tipo de mancal, isto €, as superficies de contato sdo
reduzidas, conforme ilustrado na figura 3.3, gerando, em pressdes mais altas, a compressao do

filme de 6leo e a deformacao eldstica dos corpos na regido do contato.

Figura 3.3 Exemplos de superficies de contato ndo conformes

Vé-se, na figura 3.4, a representacdo do efeito da lubrificagdo EHD no contato entre as
superficies ndo conformes. Nesta representacdo, a superficie inicial (antes da aplicacdo de carga
e em repouso) € a tracejada. A superficie azul representa unicamente a deformacao elastica do
contato nao conforme e, finalmente, a superficie verde mostra a compressao do filme de dleo
em conjunto com a deformagdo. O deslocamento do centro da esfera € representado por hy, e é
possivel encontrar uma distribui¢do da espessura de filme em relagdo ao referencial local do

plano de contato (x,y), h(x,y).
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\ Geometria original: —_
\ niaodeformadae
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Geometria deformadae
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Geometriado
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deformadae

X ; -

Figura 3.4 Representacio da espessura calculada h(x,y) (modificado de Bizarre e Cavalca, 2014 )

Para introduzir os dados do equilibrio de forca como dados de entrada da simulagdo de

cada contato com lubrificacdo EHD, sao utilizados os parametros adimensionais de Moes, para

carga (M) e para lubrificacdo (L), calculados a partir dos dados de carregamento e de velocidade

de cada esfera. Estes pardmetros sdo introduzidos no modelo de lubrificagio EHD

implementado por Nonato (2009) e Nonato e Cavalca (2010).

Um sistema de equagdes, descrito por Venner (2000), € integrado para duas situagdes, caso

estdtico e regime transiente, que envolvem as seguintes equagdes:

A equacdo de Reynolds (1886), equacgao (4), obtida a partir da simplificacdo da equagao
de Navier-Stokes, descreve o fluxo do filme de 6leo no contato esfera-pista, restringido

pela condicdo de cavitagdo, pressao positiva.

o ([ h® op d [ h3 op dh  Oh
—N ==t ) unm=———=0 “4)
0x \12n 0x dy\12ndy dx Ot

A equacgdo da deformacao eldstica, que engloba a geometria do contato, com relacdo a
distribuicao de pressao.

A relagdo viscosidade-pressao.

A relacdo densidade-pressao.
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e A equagdo do equilibrio de forgas fornece a integral da pressdo ao longo do filme que

deve equilibrar a forca aplicada.

Dada a complexidade matematica, a solucdo do problema de lubrificacdo € obtida pelo
método de diferencas finitas multiniveis, a qual ocorre em duas etapas: a primeira € o equilibrio
estético, onde sdo feitas pequenas variacdes na carga aplicada, em uma regido de linearidade
do contato, em torno da posicao de equilibrio, descrito por Nonato e Cavalca (2012a). Nesta
etapa, a equacdo de Reynolds é resolvida sem o termo referenciado como squeeze, que relaciona
a variacdo da espessura adimensional, h, com o tempo, t. Obtém-se, entdo, o perfil de pressdes,
forcas de reacdo e espessura de filme de 6leo para cinco pontos estdticos, por contato em cada

esfera carregada.

Em seguida, o sistema de equacdes é novamente resolvido para uma resposta transiente,
sendo a equacdo de Reynolds solucionada em sua forma completa, e sdo encontrados, a partir

desta integracdo, os dados de forca, deslocamento e velocidade do contato.

Para utilizar os dados obtidos na integracdo multinivel, o filme de 6leo é representado como
um sistema mola-amortecedor, como esquematizado na figura 3.5. Assim, as molas e
amortecedores equivalentes em cada contato, interno e externo, de uma dada esfera estdo em
série entre si, enquanto que aquelas associadas a esferas distintas de um mesmo mancal estao

em paralelo.

Figura 3.5. Representacao do filme de 6leo do mancal de esferas como um sistema mola-
amortecedor, vista plano y-z.

A udltima etapa da caracterizagao dos mancais consiste em encontrar os parametros de forca
equivalente nos contatos. Os parametros da forga restitutiva de cada contato € feito, como

descrito por Bizarre et al. (2016), a partir do equilibrio estdtico no modelo EHD. Utilizando o
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algoritmo de otimizac¢do de Levenberg-Marquardt (Marquardt, 1963) é possivel modelar a forca
de contato ndo linear de cada esfera. Os pardmetros encontrados sdo a rigidez equivalente (K;,),
expoente do deslocamento (d;,) e a forca residual 4F;, na dire¢cao do contato, para as pistas

internas e externas, como mostra a equacao (5) (Nonato, 2013).
Qo = Kzoéfllo}) +4F;, &)

A equacdo (5) representa a forca restitutiva no contato de cada esfera para um mancal com
contato angular em movimento. Sendo os angulos de contato, a; € a,, diferentes entre si, € as

forcas de reacdo, F; e F,, ndo colineares, como representado na figura 3.6.

|

Figura 3.6 Representacio do filme de 6leo do mancal de esferas para um sistema massa mola com
contato angular, vista lateral x-z.

Para a obtencdo dos parametros totais equivalentes do mancal, faz-se necessdria a
decomposicdo das forcas restitutivas e dissipativas de cada pista nas dire¢des axial e radial,

equacdo (6). Os subscritos A e R representam as diregdes axial e radial, respectivamente.
Fiorj = sen(@ioj)Fioj; Fioaj = €0S(@i0j)Fi o) (6)
Uma vez decompostas as forcas nas dire¢des radial e axial, sabe-se que o deslocamento

total € a soma do deslocamento interno e externo, equagdo (7), para cada uma das dire¢oes em

cada esfera.



36

Oraj = Oiraj + Ooraj (7

Neste ponto, € possivel fazer a otimizacdo por esfera ou por mancal. No primeiro caso
sdo encontrados parametros equivalentes para cada uma das esferas, esta solucdo dificulta a
aplicacdo no rotor completo, uma vez que € interessante nao necessitar de interpolacdo nas
posicdes intermedidrias das esferas em operacdo. Sendo assim, neste trabalho, esta op¢ao foi
utilizada apenas para facilitar a convergéncia dos parametros em etapas intermedidrias. Foi
realizada, entdo, a otimizacdo para o mancal como resultado final.

Para tanto, € necessario encontrar a deformacao total em cada esfera, conforme equacao

(8).

1 1
FiR,Aj - AFL’R,A>diR‘A n <F0R,Aj - AFoR,A>doR,A (8)

Kira

5 . =
RA
/ K ORA

A partir da equacdo 8, encontram-se parametros totais em cada dire¢do, que tornam

verdadeiras as relacoes da equagao (9).

. — N\dgr a;i
Opaj = <—QR'AJ AFka) ) mA 9)
KR,A]
Qrj = KrSg¥ + AFg; Qa; = K84 + AF, (10)

Ao final da caracterizacdo, € realizada uma verificagcdo, onde, utilizando os
deslocamentos encontrados no equilibrio de forcas, calculam-se as forcas de reagdo no mancal
com os parametros encontrados. Se o critério de erro ndo for atendido, isto é, se a forca
calculada ndo se aproxima suficientemente da forca de entrada (carga aplicada), todo o
procedimento deve ser refeito, utilizando como entrada do equilibrio dindmico das esferas, os
parametros obtidos na ultima iteracdo. O processo de convergéncia se repete até que o critério

de parada seja atendido.



37

A forga de reacdo total em cada esfera, encontrada na simulacdo do contato para uma
resposta transiente, ¢ composta da forga restitutiva e dissipativa, como mostrado nas equagao
(11). Aproxima-s, entdo, a for¢a dissipativa de um amortecedor com coeficiente linear, C, para
uma dada condi¢do de carga e rotagao.

di,o \
Qtransiente = Ki,o(gi'oj + AFi,o + Ci,oai,oj (1)

Dada a consideracdo de linearidade do coeficiente de amortecimento equivalente, é
encontrado o amortecimento equivalente e resultante em cada esfera e, em seguida, € feita a

somatodria para o mancal (figura 3.5). O ajuste desta etapa € feito por minimos quadrados.

3.2 Forca de reacao nos mancais

Para a inclusdo da forca de reacdo no mancal € necessdria a decomposicdo do
deslocamento radial do mancal nos graus de liberdade y., e z», do mancal, equagdo (12), como
mostrado por Nonato e Cavalca (2014) e representado na figura 3.7. Quanto a notacdo, y;

representa o angulo de Azimuth de esfera e Pd, a folga diametral.

Og; = 0z, cOS (!//]) +dy, sen (wj) — % 12)

Figura 3.7. Representacao do deslocamento radial da j-ésima esfera de um mancal de esferas.
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Derivando o deslocamento radial de cada esfera, 6Rj, no tempo, encontramos a velocidade

do centro da esfera em relac@o a posi¢ao e velocidade de cada esfera.

Srj = — 8zmsen(Y;)¥; + Sym cos(;) ¥ + 62y, cos(v;) + Symsen(y;) (13)

O termo da velocidade angular nesta equacdo, v, representa a velocidade da gaiola (w.),
dada pela equacdo (14), sendo Q2 a rotacdo do eixo, ou seja, a rotagdo da pista interna do mancal,
dn 0 didmetro primitivo do mancal e D, o didmetro da esfera. Considerando a pista externa em

repouso:

_ 0(d,, — Dcos(a))

14
2 (14)

We

O equilibrio estatico no mancal se d4 pela somatéria das forcas de reacdo das esferas
nas direcdes xm, ym € Zm, figura 3.7, dado que Z € o ndmero total de esferas de cada mancal.

Substituindo d; por x, temos as relagdes das forgas restitutivas de reagdo do mancal, como

visto na equacdo (17). Considerando dym, Xm, Oym € 0z,, COMO Yim, Zm, Yy, € Z» TESpECtivamente,

obtém-se as equacdes (15) e (16):

. )
P\ AR (15)
Fny = Z <KR (zm COS(I/J]-) + Vm sen(t/Jj) —7d) + AFR> cos(lpj)
=1t '
;. ]
PN (16)
E,, = Z <KR (zm COS(I/J]-) + Ym sen(lpj) - ?d> +AFR> sen(t/Jj)
=1t '
z 17
Fux = ) (Kaxy' + AFy)
2

As forgas dissipativas do mancal sdo, entdo, descritas pelas equagdes (18) a (20), obtidas
com o produto do amortecimento equivalente do mancal pela derivada da posi¢do no tempo,

dada pela equacao (13), para a direcdo radial, e diretamente pelo termo X,, , para a direcao axial.



39

z (18)
Fny = D6 0s0) + 3 sen() + o (-smsentiy) + 3 cos(;)) ) cos()]
Fo; = Z [(C (Zm cos(lpj) + Ym Sen(l/)])) + ‘Uc( sten(lpj) + Ym 505(1/11))) Sen(l/)])]
z (20)
Fus = ) (Gritn)

Com as for¢as ndo lineares modeladas para cada mancal, este efeito € finalmente inserido

no modelo dindmico do rotor.

3.3 Caso 1: Parametros Concentrados e Disco Centrado

O primeiro modelo a ser considerado € um rotor Laval, como descrito em Kramer (1993).
O disco é rigido com massa m, sem amortecimento interno, e um eixo de comprimento [ de
massa desprezivel, com o midulo de elasticidade E, momento de inércia de drea I e a drea de

secdo transversal A.

/2 112

Figura 3.8 Modelo rotor Laval centrado biapoiado

Sao considerados inicialmente os rotores biapoiados, figura 3.8, para uma aproximacgao
do sistema rotativo apoiado por mancais rigidos, a fim de encontrar as frequéncias fundamentais
do problema. Montando, portanto, as matrizes do sistema, acrescenta-se 0 amortecimento
estrutural proporcional e o deslocamento em x, que na forma homogénea resulta na expressao

da equacao (21) :
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[M]{a(0)} + [CHu(t)} + [K]{u(®)} = {0} 21)

sendo [M] a matriz de massa do disco, [K], a matriz de rigidez do eixo e [C], a matriz de

amortecimento proporcional a rigidez, por um coeficiente § estimado conforme o material do

eixo, apresentados na equacdo (22).

(48E1 1
0 0 a ’
m
[M1=[o m o], Kl=| 0 T o |elcl=pIK] (22)
0 0 m AFA
° 0 T

Sdo encontrados os autovalores do sistema da equagdo (21) e posteriormente sio

encontradas as frequéncias naturais do sistema.

n ‘ 12

Figura 3.9 Modelo rotor Laval centrado com mancais de esferas, mostrando os graus de liberdade e
forcas aplicadas.
Para considerar os mancais no modelo do rotor, é necessario inserir seus respectivos graus
de liberdade no sistema (figura 3.9). Isto € feito pelas equacdes que relacionam as forcas
restitutivas do eixo as reagdes ndo lineares dos mancais, conforme Kramer (1993). Obtém-se a

equacao de movimento em sua forma matricial (equacdo (23)):
[M]{i(0)} + [CT{(8)} + [K{u(t)} = {F} (23)

sendo  {uM®}Y =,z VmzZmxm} e {F}' = {meQ? cos(Qt), meQ?sen(Qt) +
Fest: Fa' _Z(me + me)’ _Z(sz + sz’)’ - Z(me + Fm}'c)}



41

Neste caso, as matrizes de massa, rigidez e amortecimento sdo representadas,

respectivamente, pelas equacdes (24) e (25).

m 0 0 0 0 0
0m 0 0 0 0
1o 0o m 0 0 0
M=o o 0 0 0 o (24)
0 0 0 0 0 0O
lo 0 0 0 0 o
- 48E] 48E]
= 0 0 —= 0 0
48E] 48E]
0 = 0 0 —-= 0
[K] = e [C] = BIK]
_421351 0 0 4&1351 0 0 (25)
48E] 48E]
0 = 0 0 =
0 o -= 0 (I

3.4 Caso 2: Parametros Concentrados e Disco Descentrado

Para o sistema com o disco descentrado, figura 3.10, também ¢é feita a andlise para o rotor

biapoiado, para encontrar as frequéncias naturais no sistema.

Figura 3.10. Modelo de rotor Laval Biapoiado com o disco descentrado.

O sistema de equacdes que descreve o rotor da figura 3.10 € representado na equagao (26),
porém, neste caso, as matrizes sdo as apresentadas nas equagdes (27) a (29), sendo I; o

momento de inercia diametral do disco.
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[M]{i(6)} + ([C] + [6D{m(®O)} + [K{u(@®)} = {0} (26)
m 0 0 0 0 ky 0 0 0 Ky
Io m 0 0 0| 0 ky 0 ks O
M=o 0o m o o [kK]=|0 0 Ky, 0 O [C]=BK] @7
lo o o 1, of 0 kyis O kyy O
lo 0o o o 1.l ks 0 0 0 ks
3E1(a® + b?) EAl 3EIL(a — b) .
WE g ke ke =Tg g @

Devido a posicdo descentrada do disco o efeito giroscOpico passa a atuar sobre sua
posi¢do central, representada pela matriz [G], equagdo (29), onde I,, € 0 momento de inercia
polar do disco. O efeito giroscopico surge da mudancga de direcdo do vetor de velocidade de
rotagdo normal ao disco. Considera-se, entdo, a rotagdo ¢, em torno do €ixo z € ¢, em torno

do eixo y:

o O O

<
2
o
—

(29)

oS O OO
S O OO

L,Q

S OO OO
<

S O O OO

e
(e)

A aproximacdo para o sistema biapoiado € uma solucdo para encontrar as frequéncias
naturais do sistema. Nota-se, entdo, que devido a inclusdo do efeito giroscépico, o sistema
homogéneo ndo € mais independente da velocidade de rotacdo, sendo encontradas frequéncias
naturais diferentes para cada velocidade de operacdo. Utiliza-se, nestes casos, a montagem de
um diagrama de Campbell, no qual sdo representadas as curvas de frequéncia natural do

sistema, wy em fun¢do da frequéncia de rotacdo (1, como representado na figura 3.11.
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Figura 3.11 Diagrama de Campbell, Kramer (1993)

Para encontrar as velocidades criticas do sistema, utiliza-se a intersecao das curvas,

quando wy, frequéncia natural, coincide com a frequéncia de rotagdo, ().

Para a inclusdo dos mancais no modelo, € necessdrio inserir os graus de liberdade dos
mancais, sendo que, também neste caso, apenas as translagdes nos mancais sao obtidas, uma
vez que o modelo por parametros concentrados ndo permite a visualizacdo do perfil de
deformacdo do eixo, ndo sendo possivel relacionar os angulos ¢, e ¢, do disco aos dngulos de
rotagdo em torno de y,, e z,,, do mancal. Assim, o vetor de graus de liberdade do sistema, {u},

€ descrito pela equacdo (30), e representado pela figura 3.12.

T
{u(t)} = {y ZXx §0y Pz Ym1 Zm1 Xm1 Ym2 Zm2 xmz} (30)

Zmt Zinz2

,Vm 1

m2

Xt Xm2

| 4]
I

Figura 3.12. Rotor Laval com disco descentrado apoiado em mancais de esferas com contato
angular, com os graus de liberdade e forcas aplicadas.

A matriz de rigidez, [K], representada pela equagdo (31), foi encontrada a partir dos
coeficientes de influéncia (Apéndice A), considerando trés nés distintos, mancal 1, disco e

mancal 2:
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r Ky 0 0 0 —kys —kyy O 0 —kyy, O 0
0 ky, 0 kys 0 0 —kyy O 0 —kyy, O
0 0 kzz 0 0 0 0 _k221 0 0 _k222
0 kys 0 kss 0 0 kysq 0 0 —kyy O
_k13 0 0 0 k33 _k131 0 0 k132 0 0
[K]= [—ki11 0 0 0 ki1 ki 0 0 0 0 0 (31)
0 —kyy O ks 0 0 ki1q 0 0 0 0
0 0 —kyy O 0 0 0 kyay 0 0 0
_k112 0 0 0 k132 0 0 0 k112 0 0
0 —kyy 0 —kyy O 0 0 0 0 ky1s 0
0 0 _kzzz 00 0 0 0 0 0 0 k222 h
As equagdes (32) descrevem os elementos da matriz [K]:
3EI(a® + b?) 3EI 3EI
11_T'111_?' 112—?
3EIl(a — b) 3EI 3EI 3EIl (32)
13 — a2h? » 0131 — a? ’ 132 — b2 » 33 — ab
EAl EA EA

k22=E»k221=7 , k222=7

Assim como no caso 1, 0 amortecimento € proporcional a rigidez, equacao (33), mas neste
caso, traz apenas os termos relacionados ao n6 do disco. Assim como apresentado em Kramer
(1993), para um sistema de mancais nao lineares, a forca de reacdo do mancal € relacionada

apenas a rigidez do eixo.

[C1=B-10 —ky;z O ksz O (33)

O efeito giroscopico € considerado apenas no n6 disco do rotor resultando na matriz da

equacao (34).
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0 00 0 0
000 0 0
000 0 0 ..o
G1=10 0 0 0 L0 (34)
00 0 —L,a 0
0 o

O mancal, por sua vez, apresenta apenas propriedades de rigidez e amortecimento,
resultando em uma matriz de inércia do sistema, [M], que considera apenas o disco, com cinco

graus de liberdade, como mostrado na equagao (35).

ST oo o
coc oo
o

(35)

oooo§
cocoo3I o

o003 oo
o
~
QU

Para o vetor de forgas foram consideradas as apresentadas na equacdo (36), em que o
centro do disco tem cargas estdticas aplicadas nas dire¢des z e x, e as dire¢des y e z estdo
sujeitas ao desbalanceamento rotativo. Os parametros dos mancais, assim como no caso do

disco centrado, foram aplicados na forma de uma forc¢a de reagcdo externa.

{F}= {Ry Rz, Ry, 0,0, _(Fyl + Fyl); —(Fp1 + Fz1), —(Fy1 + Fiq), —(Fyz + Fyz): —(Fp

36
+ F32), —(Fyz + sz)}T 50)

Consideram-se as forgas externas que atuam sobre o disco em y,ze x como R, =

meQ? cos Qt, R, = meQ? sen Ot — Fosp — mg € R, = —F,(1 4 0.05¢"™), respectivamente.

3.5 Caso 3: Modelo do Rotor pelo Método dos Elementos Finitos
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Usando como base um rotor semelhante ao aplicado em pardmetros concentrados, o
conjunto foi separado em mancais, disco e eixo. O eixo foi discretizado em N elementos de

viga continuos, resultando em N+1 nds, como pode ser visto na figura 13.

015

01r

009 |
0 4 & & & % & & & _&_ & & »
it i B &5 & 7T 8 9 1M 11 12 13 M 15

0.05

L1 F

15 ¢ i 2 L i i
0 1 0.2 03 0.4 0.3 0.6

Figura 3.13 Exemplo de rotor com eixo discretizado em N = 14 elementos de viga e 15 nés

Para modelar o comportamento restitutivo do eixo foram utilizadas as matrizes propostas
por Nelson (1980) que considera a teoria de viga de Timoshenko, para uma modelagem mais
completa, contemplando efeitos de inércia, elasticidade e cisalhamento. E compreendido no
modelo o efeito giroscopico e a tensdo devida a forca axial em cada elemento do eixo. O

amortecimento foi modelado como proporcional a rigidez.

As consideragdes para o disco neste modelo sdo semelhantes aos casos anteriores, tratado
como rigido, desprezando possiveis perdas de energia, sujeito ao seu peso e a forca de
desbalanceamento rotativo, aplicadas ao eixo em um Unico né designado para a posi¢do do
disco. Considera-se, ainda, que o disco tenha inércia e que esta sujeito ao efeito giroscopico

devido a sua posi¢do e inclina¢do durante a operacao.

Ja os mancais sdo introduzidos como forcas de reagdo nos nds onde se encontram. Os
mancais sao sujeitos a cargas estdticas diferentes, devido a posicdo do disco. Os coeficientes
das forcas de reacdo sdo, portanto, diferentes para a simulacdo considerando mancais com

lubrificagdo EHD.
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3.5.1 Matrizes Elementares

Os graus de liberdade de cada elemento, sdo mostrados na figura 3.14. Sendo estes
agrupados pelo vetor {uy}, equacio (37), sem levar em conta os deslocamentos axiais, onde (2

€ a frequéncia de rotagdo do sistema.

22 Vi N
Oz, i Ozicl, Oyj
_/é 0 0
X; xj

Figura 3.14 Elemento de eixo com os nos i e j , cada um com 5 graus de liberdade.

{udb =i z Oy Ou y; z 0y 6} (37)

Cada elemento do eixo € interpretado como continuo e tem a sua matriz de rigidez a

flexao, [K}], apresentada na equagdo (38).

12
0 12 Sim.
0 -6l (4+®)2
EI 6l 0 0 (4 + D)2
K] = B(l+d)|-12 0 0 -6l 12 (38)
0 -12 6l 0 0 12
0 -6l 212 0 0 -6l (4+ D)2
L6l 0 0 212 -6l 0 0 (4 + ®)12]

sendo E o moédulo de elasticidade, I o momento de inércia de area do elemento cilindrico, [ o
comprimento do elemento e ® € o efeito de cisalhamento, caracteristico da viga de Timoshenko,

segundo equacdo (39).

12E1

* =0 (39)
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onde k ¢ o fator de forma de cisalhamento, equagado (40), conforme trabalho de Cowper (1966),
para uma viga de perfil circular ndo-vazado. G é o médulo de cisalhamento, dado pela equacdo
(41), sendo v o coeficiente de Poisson do material da viga e A, a drea da secdo transversal da

viga.

k= 6(71-:_61/1/) “0)
o= osfe)

A forga axial também tem influéncia na rigidez em todas as dire¢des, sendo representada

pela matriz [K, ], equagdo (42).

4
0 a, Sim.
0 —a, a3
Fq a 0 0 a
Kl=—"2 | "2 3 42
[ a] 30l(1 + (D)Z —aq 0 0 —a, aq ( )
0 —a1 az 0 O al
0 _az _a4 0 O az a3
a, 0 0 -a, —a, O 0 as
sendo os elementos da matriz simétrica apresentados na equagao (43).
a; = 36 + 60® + 30P?
a, = 3l
(43)

az; = (4 + 5 + 2,502)[?
a, = (1 + 50 + 2,502)[2

A rigidez do elemento, [K,;r], equagdo (44), € portanto, a soma das matrizes de rigidez a

flexao, Kj, e rigidez a deformacao axial, K,;:

[Keir] = [Ka] + [K)p] (44)

A matriz de inércia de translagdo e rotagdo, [M,;r ], do elemento de viga € representada
na equacao (45).
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[ U1
0 U1 Sim.
0 —H2 U3

_| H2 0 0 M3
Mam =\ 00 0 —pg
0 - Us 0 0
0 -—us —-pg O 0 wu us
Lpus 0 0 —u —u2 0 0 psl

(45)

sendo os elementos da matriz [M,; ], representados por py, U, U3, ta, Us € Ug, apresentados nas
equacoes (46).

u; = (156 + 294® + 140d?)a, + 36a,
u, = ((22 + 385® + 17,502)a, + (3 — 15®)a,)!
s = ((4 + 70 + 359%)a, + (4 + 5@ + 10d?)a,)I?
py = (54 + 1260 + 70d%)a, — 36a, @0
us = ((13 + 31,5® + 17,50%)a, + (-3 + 15®)a, )l

pe =((3 + 7® + 3.50%)a, + (1 + 50 —5d?)a,)l?

Sendo a; apresentada na equagdo (47) e a, na equagdo (48), nas quais p representa a

densidade do material e d, o didmetro do eixo.

B pAl
% =001 1 ) “7)
d 2
pA (7) (48)

12011 + ®)2

E por fim, o efeito giroscopico de cada elemento de viga, dado pela matriz giroscopica

do elemento, [G,;r], equacdo (49), € uma matriz antissimétrica.
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[ 0
U 0 —Sim.
—Hs 0 0
Garl =| g 1% 2 0 (49)
—H7 0 0 R 0
—ug 0 0 —Hio —Hg O 0
L0 —pg —Hio 0 0 ug 9 0.

Sendo os elementos da matriz [G,;gr], representados por p;, Ug, g € U1, Mostrados nas

equacdes (50):

u, = 72a,
g = 2(3 — 15d)a,l
to = 2(4 + 5@ + 109?)a,l?
to = 2(1 + 5& — 5d?)aq,l?

(50)

Para a inclusdo do grau de liberdade axial nas matrizes do elemento de viga sdo inseridas
uma linha e uma coluna na primeira posi¢dao de cada nd, e acrescentados os termos da matriz
de elemento de barra, para o deslocamento na dire¢do axial. Reescreve-se o vetor dos graus de

liberdade do elemento, entre os nds i e j, como mostrado na equagdo (51).

fut={& yi z 6y 0 % y; z 0y 67 (51)

Com a inclusdo do deslocamento na dire¢do x do sistema, a matriz de rigidez do eixo é
representada na equagao (52):

r EA EA ]
T 0O 0 0 O T 0 0 0 O
0 0
0 0
0 KelR(1:4,1:4) 0 KelR(1:4-,4-:8)
0 0
[Ket] = EA EA (52)
T 0 0 0 O T 0 0 0 O
0 0
0 0
0 KelR(4-:8,1:4-) 0 KelR(4:8,4:8)
0 0
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A matriz de inércia do eixo, por sua vez, resulta como mostrado na equacgdo (53), com

a inclusao dos elementos de barra.

pAl pAl 1
3 0 0 0 O G 0 0 0 O
0 0
0 0
0 MelR(1:4-,1:4-) 0 MelR(1:4,4:8)
0 0
el = pAL 0 0 0 O pAL 0 0 0 O >
6 3
0 0
0 0
0 MelR(4-:8,1:4-) 0 MelR(4:8,4:8)
L0 0

E por fim, a matriz giroscépica do elemento é apenas acrescentada de linhas e colunas
nulas, nas primeiras posi¢oes de cada nd, uma vez que a forga axial ndo contribui para o efeito

giroscopico do elemento.

[0
0 0
0 u; 0 —Sim.
0 —ug 0 0
0 0 —u 7 0

G =19 ¢ 0 i 09 0 0 (54)

0 O U;  —Ug 0 0 0
0 —u;, 0 0 —ug 0y 0
0 —pg 0 0 —Hio 0 —pg 0 0

_0 O _l,lg _‘ulo O 0 O ,ng 9 0 i

O amortecimento, permanece proporcional a rigidez, equacio (55), sendo 8 o coeficiente

de proporcionalidade.

[Cet] = BlKeil (55)
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3.5.2 Matrizes Globais e Sistema Completo

Para a montagem do sistema completo, é feita a alocacdo dos elementos em banda
diagonal da matriz global, sobrepondo os elementos nos nds coincidentes, ou seja, somando os

elementos das matrizes nesta posicdo, como exemplificado na figura 3.15.

— Matriz Elemento 1 —

N6 1
Matriz Elemento 2

N6 2
Matriz Elemento 3

N6 3

Matriz Global = N6 4

Matriz Elemento N -1

NON -2
Matriz Elethento N

NON -1

Figura 3.15 Representacao da montagem da matriz global do eixo

O disco do modelo considerado no sistema tem apenas inércia, representada pela matriz
[Mp], equagdes (56). Esta sujeito, também, ao efeito giroscépico representado pela matriz

giroscopica [Gp], equagdo (57).

m 0 0 0 0
[o m 0 0 0]

[Mp]=|0 0 m 0 O (56)
lo 0 0 I, oJ
00 0 0 I
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0 00 0 O
[0 0 0 O 0]
G,=|0 0 0 0 O (57)
0 00 0 I
0 00 -1, O

Essa montagem € feita a partir das matrizes elementares de massa, rigidez, amortecimento
e giroscopica, onde sdo somadas no né do disco as matrizes correspondentes, [Mp] e [G¢]

resultando, respectivamente, nas matrizes globais [M;], [K¢], [C¢] € [G¢]-

_[[

Matriz do disco somada ao no
correspondente da matriz global

Matriz Global =

N

Figura 3.16 Representacio da montagem de uma matriz global do eixo com a inclusao do disco.

As forgas que atuam no disco sdo o desbalanceamento rotativo, resultante de uma massa
residual desbalanceada, que com o movimento de rota¢io gera uma for¢a na direcdo radial entre
o centro de rotacdo do disco (centro geométrico) e o centro de massa do disco. Também sao
aplicados ao disco forgas estdticas nas direcdes z, F,, e na dire¢do x, F,, como mostrado na

equacao (58).
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( F \

I meQ?cos(Qt) I

{Fp} = {meﬂzsen(ﬂt) —mg }
)

(58)

As forgas de reacdo dos mancais 1 e 2, {Fg1} e {Fg,}, sdo representadas nas equagdes
(59), utilizando as equacgdes de (15) a (20), para as diregdes X, y € z, respectivamente. Sendo

que o momento € deixado livre.

fo1 + Fi1) (Fiz + Fi2)
1+ Fyq | |y + Fys |
{Fr1} = _4 Fp+Fp $ {Fr2} = _4 Fpo + F;p ¥ (59)
0 | 0o |
o J o J

Estas forcas sdo interpretadas como externas ao movimento e organizadas no vetor
{fg1}, figura 3.17, nos seus respectivos nds de atuagio.

T

T
fgf = |:zeios]{ Fg; } ces [zeros] vc- [ Fp ]T cen [zeros] LR [ Fg, ];eras]j|

Figura 3.17 Representacao do vetor f,; com as forcas externas atuantes nos nés dos mancais e do
disco.

Neste modelo a massa do eixo nao € mais desprezivel, entdo também € considerado um
vetor de forgas externas com a sua distribui¢do de peso, {f;,}, representado na figura 3.18,

contendo os vetores com a distribui¢do do peso por elementos, {Py} (equagdo (60)).

p lkg

P, =— (0o 0100 00 1 0 0} (60)

T T TT

fo- (Lo 2] o] (o] 2]

Figura 3.18 Representacao do vetor de forca global com os pesos dos nés do eixo
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O vetor de forgas externas, {f;}, € a composig¢do dos vetores {fy1} € {fy2}, como mostrado

na equacao (61).

{fg} = Ugr} + g2} ©61)
O equacionamento do sistema completo € mostrado na equagao (62).

[Mc]{u(0)} + ([Ce] + QG D{u(0)} + [KeH{u ()} = {fy (¢, u, )} (62)

Para ser resolvido no tempo, o sistema precisa ser reescrito na forma de espaco de
estados, como mostrado na equacdo (63), e a solucao no tempo € realizada valendo-se de um

integrador numérico.

@y _ 0 I u(®) 0
{(u@)}}‘[[MG]-1<[CG]+Q[GG]> [MG]*[KG]]{@@}}*{[Mal-l{fg}} ©3)

Com os resultados no dominio do tempo, sdo encontradas as Orbitas para os nds de
interesse e, entdo, é feita uma transformada discreta de Fourier para encontrar as frequéncias
fundamentais do sistema.

3.6 Fluxograma

A figura 3.19 apresenta o fluxograma com os principais célculos, consideracdes e

resultados de cada etapa estudada neste trabalho.



Propriedades do mancal
Cargas, rotagdes, geometria e )
Lubrificagdo Caracterizacdo

dos Mancais

.......................................... {_._._._._._._._._._._._._._._._._._._.,'

Equilibrio Dinamico (EHD)

Calculo da distribuicdo de
cargas para cada esfera, com 5
GDL e contato angular

v

Equilibrio Dinamico (Hertz)

Célculo da distribuicdo de
cargas para cada esfera, com 5
GDL e contato angular

nominal. Considerando
contato seco de Hertz.

nominal. Considerando
contato com lubrificagdo EHD.

v
Lubrificacio EHD
Resolugao do sistema de equagdes
de deformacao e filme de oleo
pelo método das diferencas finitas
multiniveis para cada contato
esfera-pista.

Otimizacio

Otimiza¢do paramétrica para cada pista >
Decomposigdo das forgas e deslocamento =
Otimizagao paramétrica do mancal completo
na radial e axial.

Nio

|Fentrada iy Fcalculadal < Erro

Modelo reduzido de for¢ca dos mancais
Modelo das forcas de reagao do mancais
decompostas em radial e axial, com os
parametros encontrados = Reescrever estas
forgas nas coordenas do rotor.

Integracio do sistema rotor-mancal
Integragao do sistema rotor-mancal no tempo,
com a inclusdao dos mancais como forgas de
reacao externas.

Resposta sistema rotor-mancais
Respostas no tempo, oOrbitas e
espectro de frequéncia do sistema
completo para os trés casos.

Figura 3.19 Fluxograma da sequéncia de calculos e programas
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

Com a modelagem matematica apresentada no capitulo 3, forram caracterizados mancais
para diversas rotagcdes, obedecendo os limites impostos em catdlogo. Foram utilizadas duas
combinagdes de cargas, advindas da distribuicio do carregamento externo, sendo trés

carregamentos diferentes para os mancais:

e (Caso 1: Parametros concentrados e disco centrado entre os mancais.
e (Caso 2: Parametros concentrados e disco descentrado.

e (Caso 3: MEF e disco descentrado.
Sao aplicadas cargas de SOON na direcao x (axial) e na direcdo z (radial), onde também ¢é
atuante o peso proprio do disco de 17 N. As distribuicdes de carga entre os mancais sao

apresentadas na Tabela 4.1.

Tabela 4.1 Niveis de cargas utilizados para caracterizacio dos mancais

Carregamento Externo (N)

Caso 1: Mancal 1 e 2 Caso 2 e 3: Mancal 1 Caso 2 e 3: Mancal 2

Fxm Fzm Fxml Fzml Fxmz FZ‘ITLZ

250 258.,5 293 336 207 181

A tabela 4.2 apresenta os valores de rotacao utilizados nas simulag¢des, variando de 500 a

15000 RPM.

Tabela 4.2. Variacoes de rotacio para as quais foram caracterizados os mancais
Rotacdes (RPM)
500 700 1000 2000 3000 4000 5000
6000 6800 7000 7478 8000 8580 9000
10000 11000 12000 12540 13000 14000 15000

A tabela 4.3 mostra a geometria dos mancais utilizada no presente trabalho, uma vez
que este mancal é semelhante ao utilizado no trabalho de Nonato (2013), que validou o modelo
de contato EHD com os resultados experimentais de Wijnant (1998). Posteriormente, mancais
equivalentes com contato angular tiveram este modelo expandido para cinco graus de liberdade,

por Bizarre et al. (2018).



Tabela 4.3 Caracteristicas Geométricas do Mancal 7006

Caracteristicas do Mancal 7006

z Nuiimero de esferas 11

D Diametro da esfera (mm) 7,0
dn Didmetro primitivo (mm) 42,5
- Osculagdo da pista interna (%) 102,6
- Osculaciao da pista externa (%) 108,6
Py Folga diametral (mm) 0

a Contato angular nominal(°®) 15
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Como o caso 1 refere-se ao disco equidistante aos mancais, € conhecido que a distribui¢do

de carga em cada mancal, nesta situagcdo, serd a mesma, dada a simetria. Para os casos 2 e 3,

porém, ndo € tao simples. Uma vez que a elasticidade do rotor e a forca restitutiva no mancal

sdo aproximadas a molas em série para o sistema completo, ndo € possivel saber inicialmente

qual serd a distribuicio de forca em cada um dos mancais. Sendo assim, como aproximagao

inicial, € feita a distribuicdo estdtica de carga apenas para o eixo. Em seguida, caracteriza-se o

mancal para esta carga a uma determinada velocidade de rotagdo.

Encontrados os parametros de for¢a aproximados, o rotor € simulado no tempo e a carga

estdtica € encontrada. Analisando a resposta no tempo para diversas velocidades, verifica-se

que esta distribuicdo se mantém praticamente constante ao longo de uma extensa faixa de

velocidades, sendo possivel otimizar os parametros do mancal para uma mesma distribuicao de

carga, conforme figura 4.1.

2 =500 RPM
Forga de Reagao nos Mancais

400
5350 L _ Fxm1
0 _F I
3 300 | ymil
S —Fpn

Zm

= 250 - E
g T xm2 |
22001 F
o) ym2 [
18150 - -
g zm2
=100 |-
%]
T
o 50-
5
o O

_50 1 L 1 1 L 1 L ]

0.1 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4 0.45 0.5

t[s]
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{1 =7000 RPM
Forga de Reagao nos Mancais
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Figura 4.1 Forca de reaciao nos mancais do caso 2, para trés niveis de velocidade de rotacao, 500,

7000 e 15000 RPM

4.1 Forcas nao lineares

Na figura 4.2 € possivel ver a curva para os angulos de contato, interno e externo, variando
com a velocidade de rotacdo, evidenciando uma maior diferenca entre os dngulos internos e
externos de cada esfera. E notdria a necessidade de decomposi¢cao das forcas de contato em

radiais e axiais. Principalmente com o aumento de velocidade de rotacdo, quando as esferas
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menos carregadas apresentam maior variacdo do seu angulo de contato, devido a maior
participacdo da forca de inércia e do momento giroscopico no balanco de forcas para estas
esferas.

f&ngulos de Contato Mancal 1 F._ =336NeF =293N
zm xml

1

0.42
® o Interno
0.4+ @ «externo e
[ ]
[ ]
038} o .
036" ° o®
[ ] [ ]
=034+ °® e o
s “® ® . b o ®?®
— [ ]
- L [ ]
o3 88 8 B § § § wasdd o °
° ®gg 88 9 ¢
0.28 S o 888 o
c] : ° g s}
026 ®e 2
. @
0.24 : :
0 5000 10000 15000

Rotacdo [rpm]

Figura 4.2 Distribuicao dos angulos de contato para cada esfera, nos anéis interno e externo, para
todas as rotacoes simuladas. (mancal 1 casos 2 e 3).

Para os trés niveis de carregamento e para as todas as velocidades apresentadas nas tabelas
4.1 e 4.2, foi feita a caracterizacdo do mancal. Os parametros de forca de restitui¢ao, K(rigidez
equivalente), d(expoente do deslocamento) e AF (for¢a de sustentacdo), sdo apresentados nos

graficos da figura 4.3, para as direcOes axial e radial.
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Figura 4.3 Parametros equivalentes de forca de restituicao, Kg, dr e AFR, direcio radial e Ka, da e AFa, direcao axial.
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Enquanto a rigidez equivalente e o expoente tem valor mais baixo com o aumento da
velocidade de rotagdo, o AF aumenta devido ao crescente efeito hidrodindmico do filme de

6leo, resultando em uma for¢a de sustentacao.

Nota-se também que, para combinacdo de cargas mais baixas, obtém-se pardmetros de
rigidez e expoente de deslocamento menores. Também podemos inferir dos graficos da figura
4.3 que a variagdo de carga € mais influente para os parametros na direcao axial, principalmente
para K e d, enquanto AF apresenta curvas muito proximas para as distribui¢cdes de carga

utilizadas.

Amortecimento
200 %
o F _ =336NeF  =293N
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* m? ¢ xm2
6ol & o F _=2585NeF =250N
140 &
=
“é 120
£ 100 |
O *
80+ &
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20 1 1 1
0 5000 10000 15000

Rotagao [rpm]
Figura 4.4 Amortecimento equivalente para as trés combinacoes de carga
O amortecimento total por mancal € apresentado na figura 4.4. Pouco se altera com a
variacdo de carga, tendo uma queda acentuada com o aumento da velocidade de rotacdo,
mostrando que o comportamento da dissipacdo de energia estd intrinsicamente ligado a

velocidade tangencial relativa entre 0s corpos.

Sao calculados, para efeito de comparacao, os parametros para o mancal, considerando
contato seco de Hertz, equacdo (64). Para tanto, € feito o ajuste de deslocamento e forca, para
cada contato, resultante da simulacdo dinamica de 5 graus de liberdade para o mancal. Encontra-
se, entdo, um valor de Ky, rigidez equivalente no contato seco, para o mancal completo, dada

as condi¢des de carregamento e velocidade de rotacao.
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QH — KH51'5 (64)

4.2 Caso 1: Parametros Concentrados e Disco Centrado

Para o caso 1, rotor Laval modelado por parametros concentrados, as caracteristicas

geométricas e operacionais sdo apresentadas na tabela 4.4.

Tabela 4.4 Caracteristicas operacionais e geométricas do rotor Laval centrado
Caracteristicas do Rotor Caso 1

[ Comprimento do eixo (m) 0,2790

m Massa do disco (kg) 1,7478

E Modulo de elasticidade (Pa) 210%10°

1 Momento de inércia de drea (m*) 2,3234x10 9
A Area da secdo transversal do eixo (m?) 1,7087x10 4
S Coeficiente do amortecimento proporcional 2,0x10™%

Fa Forca externa aplicada no disco (N), direcao x 500

Fest Forga externa aplicada no disco (N), direcdo z 500

e Excentricidade da massa desbalanceada (m) 1,0x10 3

Foram simuladas trés condi¢des de velocidade, 5000, 7478 e 10000 RPM, sendo 7478
RPM a frequéncia natural do sistema com mancal rigido (rotor biapoiado). Os parametros das
forcas de reag@o encontradas para uma carga de 250 N na direcdo z e 258 N na dire¢ao x, axial,

sdo mostradas nas tabelas 4.5 para EHD e tabela 4.6 para contato seco de Hertz.

Tabela 4.5 Coeficientes de rigidez e amortecimento equivalentes para as forcas de reacao do mancal

com modelo de lubrificacio EHD para trés velocidades de rotacao distintas 5000, 7478 e 10000 rpm.

Rotacdo [rpm] Kgr [N/m™®] dr[] AFr[N] Ka[N/m?] da[] AFa[N] C[N/s?]
5000 3,47x10° 1,42 852 4,20x10° 1,39 2,62 5,44

7478 2,37x10° 1,38 10,03 3,31x10° 1,37 3,68 4,32
10000 1,86x10° 1,36 11,21 2,89x10° 1,36 4,80 3,64
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Tabela 4.6 Coeficientes de rigidez equivalente para as forcas de reacdo do mancal com modelo de

contato seco de Hertz, para trés velocidades de rotacao distintas 5000, 7478 e 10000 rpm.
Rotagdo [rpm] 5000 7478 12000
Kar [N/m¥] 8,33x10°  823x10° 8,09x10°
Kua [N/m®®] 1,52x10'%  1,52x10'° 1,53x10'°

Para este caso, as Orbitas em trés condic¢des distintas de velocidade de rotagao do eixo,
figura 4.5, mostram o comparativo entre os modelos de contato com lubrificagdo EHD e o
modelo de contato seco de Hertz. A maior amplitude apresentada nesta figura é para uma

rotacdo de 7478 rpm (124.63 Hz, aproximadamente), que é exatamente a frequéncia natural

calculada.
w10 2=75000 rpm «10% Q2=7478 rpm «10% £ =10000 rpm
—EHD \ EHD EHD
-3 Hertz 3t —Hertz -3 ( ) —Hertz,
g O
<" -35 3.5 3.5
i O
4L 4 4 : .
-5 0 5 5 0 5 5 0 5
yml 107 ¥, [m] x107 ¥, [m] %107
(a) (b) ()

Figura 4.5. Orbitas do centro do eixo para os casos EHD e Hertz para trés velocidades de rotacao,
(a) 5000 RPM, (b) 7478 RPM (frequéncia natural) e (c) 10000 RPM

Nota-se que as Orbitas t€ém formato semelhante 2 mesma velocidade, sendo mais evidente
a diferenca de amplitude para 7478 e 10000 rpm, quando a resposta do contato seco € sutilmente

maior que a resposta EHD.

A Orbita da resposta EHD € mais centrada em relacio ao mancal que a resposta com
contato seco, para as trés velocidades, o que estd relacionado aos termos AFy da forca de reac@o

do mancal, que representam a sustentacdo do filme de 6leo considerada neste modelo.



-6
0 x10

Deslocamento do Centro do Mancal em x

%107

0.05 0.1 0.15 0.2 0.25
t[s]

(a)

Deslocamento do Centro do Mancal em Ym

%107

0.05 0.1 0.15 0.2 0.25
tls]

(b)

Deslocamento do Centro do Mancal em z

0.05 0.1 0.15 0.2 0.25
t[s]

©)

65

Figura 4.6 Resposta no tempo do deslocamento do mancal utilizando o modelo EHD em velocidade

de operacao de 5000 rpm, nas direcoes (a) x, axial, (b) y, radial horizontal e (c) z, radial vertical.

A Figura 4.6 a representa o deslocamento no grau de liberdade x,,, que ndo estd sujeito a

forgas oscilatdrias, e portanto, com resposta constante em regime permanente. A figura 4.6 (b)
apresenta a amplitude de oscilagdo do mancal em y,,,, na qual é possivel ver a sobreposi¢cdo das

harmonicas devido ao mancal de rolamento com a resposta do rotor. Efeito este ndo mais
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expressivo em z,,, com acentuada resposta transiente, que apresenta o efeito das harmonicas
do mancal suavizado. Nesta direcdo, porém, a for¢a externa é uma sobreposi¢do de forca

estdtica, peso préprio do disco, e for¢ca dindmica devido ao desbalanceamento.

FFT Deslocamento Mancal z i
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£ o4
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200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000
Frequéncia [Hz]

Figura 4.7 Espectro de frequéncia para o Rotor Laval em velocidade de operacao de 5000 rpm.

O espectro de frequéncias, empregando a resposta no tempo na dire¢io z,,, ¢ apresentado
na figura 4.7. Foi utilizado o sinal completo, uma vez que esta possui um transiente mais
relevante que as outras respostas, possibilitando a visualiza¢do da frequéncia natural do sistema

em 124,63 Hz, o primeiro pico encontrado no espectro.

Os picos de 386 Hz, 770 Hz e 1156 Hz sdo, respectivamente, a primeira, segunda e
terceira harmonica da BPFO (Ball passing frequency in the outer race), ou ainda, da frequéncia

de passagem da esfera pela pista externa do mancal, representada pela equacao (65).

Z-Q D
BPFO = T(l - d—cos(a)) (65)

m

Verifica-se, também, na figura 4.7 a diferenca da amplitude de resposta do contato seco,
modelo de Hertz, em compara¢do com a resposta do mancal sob regime EHD, sendo esta

segunda mais amortecida e com menor pico para as primeiras frequéncias.
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4.3 Caso 2: Parametros Concentrados e Disco Descentrado

Sao apresentadas, na tabela 4.7, as caracteristicas geométricas e de operag@o para o rotor

do caso 2, modelado por parametros concentrados, com disco descentrado.

Tabela 4.7. Caracteristicas geométricas e de operacao do rotor (caso 2)

Descricao Valor

[ Distancia entre mancais (m) 0,2790

a Distancia entre o mancal 1 e o disco (m) 8,37x107?

m Massa do disco (kg) 1,7478

E Modulo de elasticidade do eixo (Pa) 210%10°

1 Momento de inércia de drea do eixo (m*) 2,3235x 107

Li Momento de inércia diametral do disco (m*) 6,2% 1073

I, Momento de inércia polar do disco (m*) 1,23x 1072

A Area da secdo transversal do eixo (m?) 6,8349x10" 4
Coeficiente de amortecimento proporcional 2 0x10 4

Fa Carga aplicada (N), direcdo x 500

Fest Carga aplicada (N), diregao z 500

g Excentricidade da massa do disco (m) 1,0x10° 3

Os dados resultantes da caracterizacdo do rolamento sdo apresentados nas tabelas 4.8 e

4.9, divididos em parametros equivalentes axiais e radiais.

Tabela 4.8 Parametros equivalentes EHD para o mancal 1.

Rotacdo, rpm  Kgri, N'm™®! dr;  AFri, N Kai, N'm%! da; AFai, N Ci, N/s?
500 6,71x10° 1,48 1,87 9,69x10° 1,46 0,31 17,80
2000 5,19x10° 1,46 491 7,56x10° 1,44 1,36 8,95
4000 4,04x10° 1,43 7,55 5,86x10° 1,42 2,37 6,15
6000 3,11x10° 1,41 9,27 4,68%10° 1,40 324 4,90
8580 2,49x10° 1,39 10,97  3,72x10° 1,38 4,33 3,99
13000 1,65x10° 1,35 12,07  3,65x10° 1,38 6,48 3,11
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Tabela 4.9 Parametros equivalentes EHD para o mancal 2.

Rotacdo, rpm  Kgro, N/m%®2 dro  AFro, N Kaz, N'm%2? da»  AFa2, N Ca, N/s2

500 5,71x10° 1,47 1,44 5,84x10° 1,43 -0,09 18,06
2000 4,29x10° 1,44 4,45 4,43x10° 1,40 0,94 9,00
4000 3,52x10° 1,42 7,30 3,33x10° 1,38 1,93 6,18
6000 2,51x10° 1,39 8,88 2,64x10° 1,36 2,80 491
8580 1,86x10° 1,37 10,44 2,18x10° 1,34 3091 3,99
13000 1,08x10° 1,32 11,37 2,39x10° 1,35 6,04 3,10

A mesma distribui¢io da carga foi usada para calcular os dados na Tabela 4.10, usando a

formulacao para contato seco (Hertz).

Tabela 4.10 Parametros de rigidez equivalente para o contato seco de Hertz.
Rotacdo, rpm 500 2000 4000 6000 8580 13000
Kuri, N/m*?  8.42x10°  8,41x10° 8,38x10° 8,32x10° 822x10° 7,97x10°
Kuar, N/'m*? 1,51x10"° 1,51x10° 1,51x10" 1,51x10' 1,51x10'° 1,52x10"
Knro, N/m*? 8.41x10°  8,39x10°  8,35x10° 8,27x10° 8,12x10°  7,72x10°
Knaz, N/m*?  1,52x10'0 1,52x10'" 1,52x10' 1,53x10' 1,53x10' 1,55%x10'°

Observa-se facilmente que os parametros encontrados utilizando o modelo reduzido EHD
variam significativamente com a velocidade de rotacdo, enquanto os parametros para o contato

seco hertziano sdo mais rigidos e praticamente constantes em relacao a velocidade de rotacao.

O Diagrama Campbell, apresentado na figura 4.8, baseou-se em um rotor biapoiado para
determinar as velocidades criticas do rotor: 144 Hz (direta) e 115 Hz e 209 Hz (retrogradas). O
movimento de precessdo direta de um rotor ocorre quando a sua Orbita gira no mesmo sentido
da rotacdo do eixo (forward whirl); por outro lado, a precessao retrograda (backward whirl) é

quando a 6rbita gira no sentido contrario.
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Diagrama de Campbell
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Figura 4.8 Diagrama de Campbell para o caso 2

A resposta completa do sistema no tempo € realizada assumindo uma condig¢do inicial
nula para todas as varidveis de posicao e velocidade. A figura 4.9 mostra a resposta transiente
e permanente para o disco com cinco graus de liberdade (y, z, x, ¥y, ¥;) € os rolamentos 1 e 2
Vm1 Zm1, Xm1 € Ym2» Zm2, Xm2) respectivamente a uma velocidade de rotacdo de 8580 rpm

(velocidade critica, 144 Hz).

Verifica-se que a amplitude de oscilagdo no rolamento 1 é maior que o rolamento 2
devido ao nivel de carga estdtica. No disco, a parte transiente € mais expressiva na direcdo z

devido as condicdes iniciais e a for¢a estatica nessa direcao.
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Figura 4.9 Deslocamento do disco (a) y - horizontal, (b) z - vertical, (c) x — axial e (d) Nutacido em

torno do eixo z (y,) e y (yy) e deslocamento do eixo (e) mancal 1, ¥,,1 Z;,1 X1 € (f) mancal 2,

Ym2 Zm2 Xm2-

Com o intuito de facilitar comparag¢des, montou-se a tabela 4.11 contendo as informacdes

de carga, amplitude pico-a-pico e valor médio para os graficos da figura 4.9, obtidos

desconsiderando o periodo transiente inicial.

Tabela 4.11 Carga, amplitude e valor médio relacionados aos graficos apresentados na figura 4.9, apés

transiente inicial.

GDL Carga, N Amplitude, m Centro, m

(@
b)) z
() x
Ymi
(e) ml
Xml
Ym2
) zm2
Xm2

0
517
500

0
336
292

181
208

8,96x107
8,96x107
1,37x107
9,91x107
6,95x107
8,01x10°®
4,88x107
3,47x107
5,90x10°®

0
-4,00x10*
-1,79x10°®

0
-3,65%10°®
-9,94x1077

0
-2,29x10°®
-7,41x107
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A orbita do centro disco, para seis diferentes velocidades de rotagdo do eixo, € mostrada

na figura 4.10, comparando os resultados com o sistema equivalente modelado com rolamentos

de contato seco.

%104 2= 500 rpm %10 Q= 2000 rpm w107 §2 = 4000 rpm
-3.98 : -3.98 —EHD -3.08 —EHD
—Dry —Dry
N — 4 - -4
g £ E
N N N
-4.02 -4.02 -4.02
-4.04 ¢ -4.04 -4.04
2 0 2 -2 0 2 -2 0 2
y [m] %1078 y [m] x107® v [m] x10®
@ (b} @
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Figura 4.10 Orbita de disco, considerando contato seco e lubrificado (EHD), com velocidades de rotacao
que variam de 500 RPM a 13000 RPM, dimens6es em [m].

A velocidade de 8580 rpm € a velocidade critica do sistema, portanto, a maior amplitude

da resposta é observada. As Orbitas dos discos para ambos os casos sao semelhantes e, a medida

que a velocidade aumenta, torna-se menos perceptivel a distancia entre seus centros.

Ao contrario do disco, as 6rbitas dos mancais, figura 4.11, t€ém uma varia¢ao de formato

acentuada, dependente da velocidade de rotacdo, porém similares entre EHD e contato seco,
com formato achatado em velocidades mais baixas. A distancia entre o centro da 6rbita do caso
EHD e o caso Hertz aumenta a medida que a velocidade de rotagdo também aumenta com a
rotacao, o que pode ser justificado pela presenca do termo AF, pois assim como no caso 1, este

termo estd relacionado a sustentac¢do hidrodindmica do filme de 6leo.
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Figura 4.11 Orbita do Mancal 1 considerando modelos de contato seco e lubrificado com
velocidades de rotacao variando de 500 RPM a 13000 RPM, dimensoes em [m]. De (a) a (d), a
excentricidade de massaée=1-10"meem(e)e ) é£=4-10°m

Observando a figura 4.12, vé-se que com o aumento da velocidade de rotacdo, a posi¢cao
de equilibrio do rolamento para o modelo EHD (quadrados e asteriscos) sobe em direcdo ao

centro do mancal, como observado em Nonato e Cavalca (2014), devido ao filme de 6leo mais
espesso, figura 4.13. (a) a (d).

E perceptivel na Figura 4.11 (a), a posicdo central para 8580 rpm para € =4 x 10 m
(asteriscos - EHD e estrelas - Hertz) sdo superiores a simulagdo com ¢ =1 x 10° m (quadrados

- EHD e esferas - Hertz), devido a forma da 6rbita, como pode ser visto comparando a figura
4.11 (c) e (e).
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Figura 4.12 Posicao central da orbita do rolamento 1 para o caso seco e em lubrificacio EHD,
variando a excentricidade da massa do disco, €
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Figura 4.13 Perfil de pressao adimensional no contato interno, para EHD e contato seco, e
espessura do filme de 6leo para a esfera mais carregada, em velocidades de rotacio de 500, 4000, 8580 e
13000 rpm, respectivamente.

A figura 4.13 ilustra a diferenca entre os perfis adimensionais de pressdao (EHD e Hertz)
para o contato interno da esfera mais carregada do mancal 1 para as mesmas rotacdes
apresentadas na figura 4.12. Fica claro que, quanto mais baixa a velocidade do conjunto, o perfil
de pressdo do contato EHD mais se aproximam do perfil do contato seco de Hertz, e a espessura
adimensional do filme de 6leo diminui. O que também pode ser observada nas tabelas 4.8 € 4.9,
para os pontos de menor velocidade, mais préximo de 1,5 estd o coeficiente d e o AF torna-se

praticamente nulo.

A figura 4.14 (a) mostra o espectro de frequéncia de aceleracdo do disco, onde se pode
observar as trés componentes de frequéncias naturais, 96 Hz, 144 Hz e 208 Hz, nos casos EHD
e seco, para uma frequéncia de rotacdo de 216 Hz (linha pontilhada na figura 4.8). As trés

primeiras harmonicas da BPFO do mancal sdo detectadas apenas para o contato EHD.
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Figura 4.14 Espectro de frequéncia para um disco balanceado, £ = 0, com velocidade de rotacio de
13000 RPM (216 Hz). (a) Aceleracao do disco, direcao y (b) deslocamento do mancal 1, direcao z,,;

A figura 4.14 (b) apresenta o espectro de frequéncias para o deslocamento na dire¢ao z,; .
Os picos de frequéncia natural sio menos expressivos quando comparados com a figura 4.14
(a), porém as frequéncias do mancal, BPFOs, sdo consideravelmente mais influentes,

mostrando uma amplitude maior para o caso de Hertz.

4.4 Caso 3: Rotor por Elementos Finitos

O terceiro caso de estudo € a aplicacdo dos mancais de rolamento em modelo de rotor por

elementos finitos, como mostrado na figura 4.15.
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Figura 4.15 Configuracio do rotor modelado por elementos finitos (caso 3)

Novamente, para avaliar as frequéncias naturais do sistema, o diagrama de Campbell é
apresentado na figura 4.16, na qual é possivel identificar vdrias curvas, relativas as diversas
frequéncias naturais que surgem com a discretizacdo em varios elementos e, consequentemente,

varios graus de liberdade.

Porém, sao apenas significativas as trés curvas que sdo interceptadas pela reta de rotacao
do sistema, indicando as trés frequéncias criticas do sistema, 26 Hz, 29 Hz e 56 Hz. Nota-se
que para este caso foi escolhido um rotor com baixas frequéncias naturais, ou seja, 0 €ixo
modelado € bem mais flexivel que nos casos anteriores, de modo a observar formas especificas

de Orbitas descritas na literatura, Aini (1990).
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Diagrama de Campbell
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Figura 4.16 Diagrama de Campbell do rotor (caso 3)

Na figura 4.17, nota-se a similaridade entre as 6rbitas dos dois modelos contato, EHD e
Hertz, evidenciando a tendéncia do regime de lubrificagdo se assemelhar ao seco em baixas
velocidades, se diferenciando apenas pela fina camada de 6leo que dé a sustentacdo no caso
EHD. Outro ponto a ser observado € que, para esta faixa de velocidade, a resposta do mancal
independe da modelagem do rotor, seja por parametros concentrados, caso 2, seja por ao MEF,

caso 3, quando se comparam as figuras 4.11 (a) e 4.17.

Orbita Mancal 1 Orbita Mancal 2
107 2 =500 RPM 4 X 1078 {1 =500 RPM
-6.2 —EeHD | ——EHD
= LHE”Z; — ~4.05 —. [ Heriz|;
..E.. 6.25 e[ T .E.
= 2 -4.1
W e == "
-4.15 ——
-6.35
' 4.2
- 0 1 1 0 3
ym-| [ITI] * 10_? ymz [I'I"I] x10_?

Figura 4.17 Orbitas dos mancais 1 e 2 para o caso 3, considerando lubrificacio EHD e contato seco
de Hertz, para uma velocidade de 500 RPM
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Figura 4.18 Orbitas dos mancais 1 e 2 para o caso 3, considerando lubrificacio EHD e contato seco
de Hertz, para um a velocidade de 5000 RPM

Na figura 4.18, a orbita dos casos de contato seco e de Hertz apresentam diferencas

significativas de formato. A diferenca € notdvel entre os dois mancais, que estdo sujeitos a

cargas

diferentes.

Observa-se na figura 4.18, que a 6rbita do caso EHD € maior que a do contato seco e com

formato irregular, resultante da aplicacdo de um modelo diferente do comportamento do eixo

quando modelado por elementos finitos, associado a uma maior flexibilidade do eixo.
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Figura 4.19 Resposta do deslocamento no tempo para o mancal 2 considerando contato com lubrificacao
EHD, velocidade de 5000 RPM
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A figura 4.19 apresenta a resposta no tempo nas dire¢des z e y do mancal 2 para o contato

EHD, onde se avalia o comportamento da érbita pela sobreposi¢do de harmdnicas observadas

nesta figura.
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L10®  €=9000 RPM L10° £ =9000 RPM
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Figura 4.20 Orbitas dos mancais 1 e 2 para o caso 3, considerando lubrificacio EHD e contato seco
de Hertz, para um a velocidade de 9000 RPM
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Figura 4.21 Orbitas dos mancais 1 e 2 para o caso 3, considerando lubrificacio EHD e contato seco
de Hertz, para um a velocidade de 15000 RPM

Para efeito de comparacdo das orbitas dos mancais em velocidades mais altas, sdo

apresentados os graficos das figuras 4.20, a 9000 RPM, e 4.21 a 15000 RPM. Nota-se que para
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estas velocidades a amplitude da 6rbita do mancal EHD € superior ao modelo de Hertz, porém
apresenta uma Orbita mais préxima ao formato circular devido a maior participacdo do

desbalanceamento rotativo na resposta.

Analisando os espectros de frequéncia dos mancais, apresentados na figura 4.22,
observam-se claramente as BPFOs, 38,75, 77,08 e¢ 115,4 Hz, mesmo se tratando da
representacdo de um mancal saudavel, bem expressivas, principalmente quando comparadas ao
pico da frequéncia de excitagao, 8,33 Hz. Por se tratar de baixa velocidade, o desbalanceamento
rotativo do eixo é pouco influente na resposta do mancal. E possivel identificar, também, a
componente de frequéncia natural de 28,33 Hz, o que estd de acordo com o representado no

diagrama de Campbell, figura 4.16.

%107 FFT Y do mancal 2 2 = 500 RPM
7r ™\ 38.55 Hz ——EHD |7
= = =Hertz

6 B -
5 |
D
EE -
£
£ 3 |
=y

77.08 Hz i

/ ;5.4H2
e

100 150 200
Frequéncia [Hz]

Figura 4.22 Espectro em frequéncia do deslocamento do mancal 2 (caso 3), na direcio y, para 500
RPM de velocidade de rotacao

A figura 4.23 apresenta o espectro de frequéncia para a condi¢cdo de 5000 RPM, onde
também sdo identificadas as componentes naturais de 22 Hz e 30 Hz na frequéncia de rotagdo

de 83,3 Hz. O pico da velocidade de rotagdo € praticamente equivalente, em amplitude, para os
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casos EHD e Hertz, enquanto os demais picos apresentam uma amplitude maior para o caso

EHD, o que estd condizente com a orbita maior, apresentada na figura 4.18.

<1078 FFT Y do mancal 2 £2 = 5000 RPM
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IEO 8 r 1156 Hz
© /
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206 :
=
£
< g 4122.91 Hz |
/ 770.8 Hz
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0.2 J// |
— 83.33 Hz J
0 | L _Jl«_ | I | abl | |

0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600
Frequencia [Hz]

Figura 4.23 Espectro em frequéncia do deslocamento do mancal 2 (caso 3), na direcao y, para 5000
RPM de velocidade de rotacio

Uma das vantagens da representagdo por elementos finitos € a possibilidade de visualizar
o comportamento de todos os nds do sistema durante a operagdo. A representacdo das orbitas
do rotor a 5000 RPM, para mancais com lubrificacio EHD, € mostrada na figura 4.24. Sao
indicadas na figura as drbitas praticamente imperceptiveis dos mancais, quando comparadas

com as demais, devido a alta rigidez neste ponto, e a 6rbita do disco, com a maior amplitude.
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Figura 4.24 Representacio do perfil de érbitas nos nés do rotor

4.5 Validaciao Experimental com a Literatura.

Esta sec@o apresenta uma comparagdo entre os resultados experimentais encontrados na
tese de doutorado de Aini (1990) e o modelo reduzido do contato EHD em um mancal de esferas

inserido em um rotor modelado por elementos finitos.

Os mancais utilizados tém as caracteristicas apresentadas na tabela 4.12.

Tabela 4.12 Caracteristicas geométricas do mancal utilizado em Aini (1990)
Caracteristicas do Mancal

z Nuimero de esferas 16
D Diametro da esfera (mm) 7,94
dn Didmetro primitivo (mm) 54,0
- Raio de curvatura da pista interna (mm) 4,08
- Raio de curvatura da pista externa (mm) 4,61
a Contato angular nominal (°) 15

Py Folga diametral (mm) 81073
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O modelo de rotor aplicado nesta seccdo € apresentado na figura 4.25, representando
um spindle (ferramenta de perfuracio) utilizado nos experimentos conduzidos por Aini (1990),
onde os nds 2 e 4 localizam os mancais de esferas com contato angular, o né 3 € o centro de
massa do conjunto e o n6 1 é a extremidade da ferramenta que estd sujeita a um

desbalanceamento rotativo.

0.15

01}

0.05¢ M 1

k
0 |1 &

-0.05f - -

0 0.1 0.2 0.3 0.4
Figura 4.25 Modelo de um spindle, Aini 1990

As caracteristicas de operacdo do eixo do rotor estdo apresentadas na tabela 4.13.

Tabela 4.13 Caracteristicas do Eixo do Rotor Aini (1990)
Caracteristicas do Rotor

Massa do eixo (kg) 5,5
Modulo de elasticidade (Pa) 210%x10°
Diametro do eixo (m) 4,0x10° 2
Coeficiente do amortecimento proporcional 2,0x10™*
Rotacdo do eixo, QQ (RPM) 3000
Desbalanceamento (kg'm) 5,3x107°

Os mancais sdo caracterizados nas condi¢des de operagdo de um dos experimentos para
uma pré-carga de 100N na dire¢do axial e apenas o peso do conjunto na dire¢do radial,

encontrando os parametros de rigidez equivalente, K, expoente do deslocamento, d, forca de
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sustentacdo, AF, coeficiente de amortecimento, C, apresentados na tabela 4.14, onde os

subscritos R e A representam, respectivamente, as direcdes radial e axial.

Tabela 4.14 Parametros de forca de reacio do mancal Aini,

Kr [N'm®] dr[] AFr[N] Ka[N/m%] da[] AFa[N] C[N/s?]
1,38-10° 1,35 6,03 221x108 1,18 1,32 4,07

A figura 4.26 apresenta a DFT do sinal do deslocamento no tempo do né 1 na direcio z.
E possivel identificar a resposta ao desbalanceamento do rotor no primeiro pico em 50 Hz e
suas harmonicas, 2X, 3X, 4X e 5X, também identificadas com amplitudes proximas das

encontradas experimentalmente.

FFTzdono 1 =3000 RPM

L) ——Modelo EHD
# Experimental Aini
1 - |
—_ 1X
Eo.a . .
D
T
2o6f
=3
£
<L
04+ 1BPFO - 1X 4
3x ey 1BPFO + 1X
02k kS 4 1BPFO |
2X /
*
0 1T | 1 {17 ll ll | I
0 01 0.2 0.3 04 0.5 0.6 0.7

Frequéncia [kHz]

Figura 4.26 Resposta em frequéncia na direcao z do no 1.

Nota-se claramente a primeira harmoénica da BPFO, que se trata da frequéncia de
passagem de uma esfera para a posi¢cdo da proxima esfera, e a componente da BPFO — 1X, que
também sdo identificadas no trabalho. Na simulacdo computacional também foi encontrada a

componente 1BPFO + 1X.

Desta forma, a modelagem EHD proposta para os mancais de esfera de contato angular,

e sua interacdo com sistemas rotativos, mostra-se promissora para aplicagdes praticas.
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5 CONCLUSOES

Este trabalho atingiu o propésito de finalizar a integracdo entre as rotinas computacionais
que caracterizam os rolamentos de esferas iniciado por Bizarre et al. (2016), tornando mais
simples o processo de obtencao dos parametros de forca para o modelo reduzido do mancal

para diversas condicdes.

Foi possivel avaliar o comportamento de um rotor Laval por pardmetros concentrados
para duas variacOes da posi¢cdo de disco com mancais de rolamento sob regime de lubrificagdo

EHD, comparando o resultado EHD com o modelo até entdo utilizado de contato seco de Hertz.

O mesmo foi feito para um rotor modelado por elementos finitos. Desta forma, a inclusdao
do modelo reduzido de for¢as ndo lineares, oriundas de mancais de esferas em lubrificacao
EHD, permite observar efeitos na resposta dinidmica de diferentes modelos de rotor,
fundamentais para a andlise do sistema completo, sendo possivel inclusive comparar os

resultados tedricos com experimentos descritos na literatura.

A comparagdo dos experimentos conduzidos por Aini (1990) com os resultados tedricos
deste trabalho demonstram coeréncia do método de representacao do contato angular esfera-
pista pelo modelo reduzido do contato EHD. Para tal representacao, a inclusio das forcas de
interacdo do contato no sistema do rotor foi feita através da transferéncia do sistema de
coordenadas do mancal para as coordenadas do rotor, utilizando parametros otimizados para as

direcOes radial e axial.

As principais frequéncias naturais, harmonicas da frequéncia de rotacdo e da frequéncia
de passagem das esferas foram identificadas na simulacdo numérica dos sistemas rotativos,
sinalizando de forma positiva para a representacdo destes componentes de acordo com o0s

parametros otimizados das forcas nao lineares nos contatos esfera-pista.
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5.1 Sugestoes para Trabalhos Futuros

Propdem-se como futuros trabalhos, os seguintes passos:
e Fazer simulagdes com outras distribui¢cdes de carregamento nos mancais, para
avaliar o comportamento das curvas dos parametros com a rotagao para diferentes
Ccasos;
e Fazer testes experimentais para comparagdo dos resultados de Orbitas e

frequéncias fundamentais.
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Apéndice A - Coeficientes de Influéncia de Rigidez

Coeficientes de influéncia de rigidez s@o calculados levando em consideragdo cada forga
ou momento atuante em um ponto, associado a cada grau de liberdade por uma rigidez, k;;,
devido a um deslocamento unitdrio deste grau de liberdade, u;. Para obtengdo de cada
coeficiente €, entdo, feita a somatdria das for¢cas/momentos, F;, em cada grau de liberdade,

equacdo (A.1). Este método é muito utilizado em estruturas com multiplos graus de liberdade,

(Rao, 1995):
n
Fi = Z kl]u] i = 1,2,3, e, (Al)
=1

Na figura A.1, uma for¢a F e um momento M sdo aplicados a uma distancia d do apoio

da viga, resultando em um deslocamento linear v e deslocamento angular ¢.

Figura A.0.1 Viga apoiada sujeita a forcas e momentos.

Para determinar a rigidez que ird relacionar cada for¢a unitaria, utiliza-se da teoria de
resisténcia dos materiais para uma viga apoiada em rétulas (biapoiada), para as direcdes y e z,

e da teoria de barra para a direcdo x, axial. Tem-se, entdo, a equagdo (A.2).

3EI 3E1 3El 3El

F(V)=?V} F(go)=?<p;M(v)=?v; M(<P)=T (A.2)

onde E € o médulo de elasticidade e I € o momento de inércia da viga.

Aplica-se a teoria para um rotor com um eixo cujo né de interesse (né do disco) estd a
uma distancia b do apoio do lado direito e a uma distancia a do apoio do lado esquerdo. A
figura A.2 ilustra este caso, onde graus de liberdade y,,,; e z,,; correspondem ao deslocamento

do centro do mancal ao centro do eixo do lado esquerdo, € 0 Y5 € Zy2, do lado direito.
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Figura A.0.2 Ilustracio do deslocamento do eixo em duas vistas, plano x-z, acima, e plano x-y,
abaixo.

Para o primeiro apoio m1 s@o encontradas as relacdes da equagdo (A.3):

_ 3E1(y B yml)_ F _ 3E1§02_M _ 3E1(y B yml)_ M _ 3Elp,
ay — a3 » tagy T T2 2 May T a2 » Map, — 7
(A.3)
3ElI(z—2z 3EI 3ElI(z—z 3EI
= ( - ml); Fa(p - _ (py : Maz - _ ( ml); Ma — QDy
a y a? a? Py a

Analogamente, para o segundo apoio m2 sdo encontradas as forcas e momentos

unitarios da equagio (A.4):

_ 3EI(y — ¥m2) _ 3Elp, _ 3EI(y —Ym2) _ 3El@,
by — b3 b = p2 by T b2 s Moy, = b
(A4)
3EI(z — Zp3) 3Elp, 3EI(z — Zp3) 3Elp,
FbZ:b—3 boy = "2 oMbz =T Mgy, = b

A forga total em y é mostrada nas equagdes (A.5) e (A.6):

3Ely 3Ely,, 3Elp, 3Ely 3Ely,, 3Elg,
Fy = Foy + Fap, + Fpy + Fpp, = PERTE + a2 b3 p3  p2 (A.5)

Rearranjando os termos e sabendo que [ = a + b, tem-se, equacdo (A.6):
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_ 3EI(a®+b®)  3Ell(a—b) 3EI 3EI

b% a3b3 y a2h? Pz a3 Ymi1 _?sz (A.6)

O mesmo somatério € feito para a forga em z, F, e momentos em @y, € ¢,, My, € My,

respectivamente apresentados, nas equacoes (A.7), (A.8) e (A.9):

3EI(a® +b%)  3El(a—b)  3EI 3E1 N
z = a3h3 z a2pz Py T g3 fm1 T pn im2 (A7)
3Ell(a—b) 3EIl  3EI 3EI
oy — b2 ‘T ¥y + g2 ‘mi T 7 Zm2 (A.8)
3Ell(a—b) 3EIl  3EI 3EI
0z — — a2h2 y ab Oz — ?yml + ?)’mz (A9)

Como a forca externa axial € aplicada no né do disco, o resultado é um dos lados da barra
em compressao e o outro em tragdo. Considera-se que x,,; € o deslocamento na direcdo axial
do centro do eixo em relagdo ao centro do mancal, para o primeiro apoio ml, e X,,,, para o
segundo apoio m2. A for¢a atuante em cada um dos lados dos apoios €, respectivamente, F,, e

Fy, equacdo (A.10), onde A4 € a area transversal do eixo.

EA EA
Fox = 7 (X - xml); Fpyx = T(x - sz) (A.10)

A forga total axial no disco, F,, é apresentada na equagdo (A.11):

EAl EA EA
Fx=Fax+Fbx=Ex_7xm1_7xm2 (A.11)

Sendo assim, a forca de reagcdo nas extremidades dos eixos (mancais) € a somatérias das
forcas em ambos os lados de cada apoio, como mostrado nas forgas apresentadas na equacao

(A.12):

3EI 3EI 3EI
Fyml = Fay 'l'Fa<pZ = ?y +?§oz _?yml

3El 3EI 3El

zZ — _Zm1

"I @I @ T A1

Fomi = F + F,

EA EA

F =F,=—x——Xx
xml ax a a ml
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3EI 3EI 3EI
Fymz =Fby+Fb<pz = b3 Y= b2 ¢z — b3 Ym2

3EI 3El 3EI
Fim2 = sz+Fb<py =Fz+?¢y _?Zmz

EA EA
Fymz = Fpy ZTX_Tme

Finalmente, as equacdes (A.6), (A.7), (A.8), (A.9), (A.11) e (A.12) s@o expressas na

sua forma matricial, relacionando o vetor de graus de liberdade {u} =

T
{y ZX Py Pz Ym1 Zm1 Xm1 Ym2 Zm2 sz} ao vetor de forcas {f}=
{Fy FE, Fe Myy My, Fymi Fomi Fxmi Fymz Fame Fxmz}T , por meio da matriz de rigidez [K],

como mostrado da equacao (A.13):

{f} = [K){u} (A.13)



