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Resumo da Dissertacao apresentada a COPPE/UFRJ como parte dos requisitos
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ANALISE DE VIBRACOES LATERAIS DE LINHAS DE EIXO DE NAVIOS
UTILIZANDO O METODO DE ELEMENTOS FINITOS

Jorge Vieira Simdes Wanderley Junior

Maio/2018

Orientador: Severino Fonseca da Silva Neto

Programa: Engenharia Oceanica

Apresenta-se, neste trabalho, a implementacao de uma metodologia para a rea-
lizacao da analise numérica das vibracoes laterais de linhas de eixo de sistemas de
propulsdo maritima. Uma linha de eixo propulsor ¢ um tipo de rotor em balanco
com uma massa concentrada na extremidade e esta configuragdo ocasiona parti-
cularmente alguns efeitos de inércia e o efeito giroscépico sobre o hélice, o qual
geralmente nao é levado em conta na maioria dos projetos de maquinas rotativas. O
efeito giroscopico estd associado a variagao do sentido da quantidade de movimento
angular, que faz com que o eixo apresente movimento de precessao e, com isso, as
frequéncias naturais de flexoes transversais deixam de ser independentes e se aco-
plam, gerando as frequéncias naturais de precessao. Entao, cada ponto do eixo passa
a ter movimentos elipticos formando orbitas que variam em funcao das caracteristi-
cas dinamicas, carregamentos, condigoes de contorno e principalmente da velocidade
de rotacdo. Serao apresentadas as equagoes diferenciais de movimento no meio con-
tinuo, que podem ser resolvidas analiticamente mas o sistema sera discretizado para
ser resolvido de forma numérica. Devido a complexidade do sistema e aos intimeros
graus de liberdade, o problema sera solucionado pelo método de elementos finitos
em um programa comercial. Os principais resultados obtidos foram a obtencao das
frequéncias naturais para a faixa operativa de rotacgoes, os seus respectivos modos

de precessao direta e retrograda e a determinagao das velocidades criticas.
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May /2018

Advisor: Severino Fonseca da Silva Neto

Department: Ocean Engineering

The present work presents the implementation of a methodology for the numer-
ical analysis of the lateral vibrations of the axis lines of marine propulsion systems.
A propeller shaft line is a rocking rotor type with a mass concentrated at the end
and this configuration causes in particular some inertia effects and the gyroscopic
effect on the propeller, which is generally not taken into account in most designs
of rotary machines. The gyroscopic effect is associated with the variation of the
sense of the amount of angular momentum, which causes the axis to exhibit pre-
cession movement and, therefore, the natural frequencies of transverse flexions are
no longer independent and are coupled, generating natural precession frequencies
. Then, each point of the axis starts to have elliptical movements forming orbits
that vary according to the dynamic characteristics, loads, boundary conditions and
especially the speed of rotation. It will be presented the differential equations of
motion in the continuous medium, which can be solved analytically but the system
will be discretized to be solved numerically. Due to the complexity of the system
and the numerous degrees of freedom, the problem will be solved by the finite ele-
ment method in a commercial program. The main results were obtained the natural
frequencies for the operating range of revolutions, their respective modes of direct

and retrograde precession and the determination of critical speeds.
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Capitulo 1

Introducao

Um sistema de propulsdo maritima é fundamental para o funcionamento de
uma embarcagao, pois ele que garante o movimento do navio com o controle da
velocidade de navegacao desejada. Além disso, ele influencia em outras partes do
navio nas quais esta diretamente ligado, causando efeitos na operacao, na seguranca
e no conforto, sendo, portanto, crucial a necessidade de se estudar a linha de eixo
a fim de prever o seu comportamento. O eixo intermediario, o qual compoe o
sistema propulsor e é o objeto de estudo deste trabalho, é composto pelo eixo
rotativo, geralmente metdlico, por alguns acoplamentos que unem as segoes, 0s
mancais de sustentacao que ficam engastados na fundacao do navio, o hélice em
uma extremidade e a caixa redutora de velocidades na outra ponta, que delimita o

sistema a ser estudado neste caso.

A anédlise completa de uma linha de eixo na fase de projeto se divide nas
partes estatica e dinamica. O estudo da parte estatica é realizado primeiramente
pelo alinhamento do eixo, que ¢ um procedimento realizado para homogeneizar
as forgas de reagdo nos mancais com o eixo parado. Inicialmente, é construida a
matriz dos coeficientes de influéncia do sistema eixo-mancais, onde sao impostos
pequenos deslocamentos verticais na linha de eixo e sdo medidas as forgas reativas
que aparecem. Entdo, baseado na matriz de flexibilidade, as posi¢oes longitudinais
de cada mancal vao sendo alteradas a fim de se otimizar a distribuicao das cargas
verticais nos mancais. Como premissa para este trabalho, serd admitido que o eixo

ja esta devidamente alinhado.

Por outro lado, o estudo da parte dinamica estuda o comportamento da linha
de eixo em condi¢oes operativas, com o eixo girando e sendo perturbado por
agentes externos. Os principais movimentos de uma linha de eixo sao: vibragao
torcional, vibracao lateral e vibragao axial. O estudo dessas vibragoes visa estimar

os deslocamentos e tensdes em todos os pontos da linha de eixo e nas estruturas



adjacentes para cada velocidade de operacao.

As forcas externas mais comuns num sistema de eixos propulsores sao o torque,
que é oferecido pela redutora da maquina do navio ao eixo para garantir a sua
velocidade de rotacao propria 2, e origina os modos torcionais de vibragao, o
desbalanceamento do rotor, que gera as forgas centrifugas responsaveis pelas
vibracoes transversais ao eixo e o empuxo reativo no hélice, que excita o eixo

axialmente.

Todas essas e quaisquer outras perturbagoes precisam ser estimadas e analisadas,
preferencialmente na fase de concepcao do projeto de um sistema de eixo propulsor,
a fim de evitar o fendmeno da ressonancia, onde as respostas tém amplitude maxima

e as chances de danificar ou quebrar algum equipamento sdo muito maiores.

acoplamento eixo heélice
unidade de _ v/
propulsdo . d — 7
fundagio I L_mdumm escora | _
\. maritima

casco do navio

Figura 1.1: Esquema geral de um sistema propulsor maritimo.

1.1 Historico

Ultimamente, com o avango da otimizacao dos perfis estruturais na regiao da popa,
alguns elementos tém ficado mais flexiveis, alterando as condigbes de rigidez no
problema de vibragao e facilitando a transmissao de esforgos. Tem se tornado
bastante frequente o aparecimento de problemas na regiao do sistema propulsor em

navios com linhas de eixo longas e esbeltas, em virtude do excesso de vibragoes.

Uma linha de eixo é um exemplo classico de um rotor em balango e inevitavel-
mente o eixo vibra realizando o movimento de precessao (Fig. @) Essas rotacoes
do eixo em torno do centro de gravidade causam deformagoes, as quais implicam di-
retamente nas tensoes e, portanto devem ser controladas para nao atingirem valores

criticos.
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Figura 1.2: Movimento de precessio no eizo - direta(a) e retrograda(b).

As principais fontes dos movimentos de precessao em sistemas de propulsao sao

as seguintes:

> A oscilagao das forgas hidrodinamicas atuantes no hélice;

o> As forcas de excitagdo radial em motores alternativos;

o> A variacao da pressao no fluido lubrificante no plano dos mancais de desliza-

mento;

> Forgas de fricgdo no material do eixo e seus acoplamentos;

> O desbalanceamento do eixo;

> O desalinhamento do eixo por erros de montagem ou defeitos de fabricacao.

A precessao em excesso influencia negativamente em determinados elementos

do sistema de propulsao, podendo comprometer a integridade de todo o sistema e

gerar grandes danos a embarcagdo, conforme o exemplo na Fig. B Os seguintes

problemas podem ser causados por esse tipo de vibracao:

¢ Destruicao completa do sistema de eixo;

<

<

<

Desgaste do eixo e reducao de sua vida tutil;
Fissuras de fadiga nos suportes do eixo e na fundacao;

Danos por fadiga no mancal do tubo telescépico;

¢ Aumento do desgaste e danos na vedacao;

<

Ruido demasiado, vibragoes no casco e superestrutura.



Figura 1.3: Trincas no pé de galinha.

1.2 DMotivacao

Um navio militar prescinde da capacidade de desenvolver altas velocidades opera-
tivas a qualquer momento, seja em situacoes de exercicio ou num cenario real de
guerra, portanto, o seu sistema de propulsdo é extremamente importante para o
sucesso de uma operacao, devendo o mesmo estar sempre operativo e nas melhores
condicoes possiveis, pois nunca se sabe o instante exato em que ele sera requisitado
a operar com a poténcia méaxima e, caso haja falha, toda a tripulacao estard em

risco comprometendo centenas de vidas.

Em virtude da diversidade e do grande ntimero de problemas recentes nos
sistemas propulsores de navios militares da Marinha do Brasil, foi percebida a
necessidade de se criar uma metodologia de anélise para prever e/ou avaliar o
comportamento dindmico das linhas de eixo. Entretanto, essa metodologia proposta
pode ser utilizada para analisar as vibracoes laterais da linha de eixo de qualquer

tipo de navio, independentemente do seu proposito.

1.3 Objetivos

A ideia principal deste trabalho é elaborar um procedimento técnico de anélise
de linhas de eixo propulsores que possibilite reduzir o nivel de suas vibragoes
laterais, oferecendo alternativas para operar nas melhores condi¢bes possiveis,
pois o excesso de vibragoes pode afetar bruscamente o desempenho do sistema
propulsor, implicando em maior consumo de combustivel, desgaste prematuro dos

equipamentos e um alto custo de manutencao corretiva.



Este trabalho visa implementar uma metodologia, utilizando elementos finitos,
para analisar o comportamento dinadmico da linha de eixos de um sistema de
propulsao maritima, facilitando a compreensdo dos fendmenos que ocorrem em
maquinas rotativas e prever os movimentos transversais do eixo através da resposta
em vibragao livre e quando submetido as excita¢bes externas, como o torque, o

empuxo e o proprio desbalanceamento.

Os principais objetivos da proposta de dissertacao sao:

e Obter as frequéncias naturais de vibracao lateral da linha de eixo e seus res-

pectivos modos de precessao diretos e retrogrados;

e Obter as amplitudes de resposta ao longo do eixo, que sao os raios das orbitas
elipticas, principalmente nas proximidades dos mancais a fim de se analisar
ou dimensionar as folgas das pegas durante o projeto basico da linha de eixo

propulsor;

e Identificar, através do Diagrama de Campbell, as velocidades criticas de ro-
tacao a fim de se estabelecer as faixas de velocidade em que o eixo propulsor

podera operar com seguranga, evitando os pontos ressonantes;

A metodologia apresentada foi avaliada por estudos baseados em duas referén-
cias: uma linha de eixo que foi analisada pela técnica de diferencas finitas, através
do codigo GBRC-3, ?, e dois casos de rotores em balanco que foram resolvidos no
software Matlab, apresentados em VANCE et al) (2010). No final do trabalho, sao
feitos 2 estudos de caso, onde a metodologia proposta foi aplicada em duas linhas
de eixo: um navio do tipo AHTS (Anchor Handling Tug Supply) e um navio militar

em fase de concepc¢ao de projeto.

1.4 Organizacao da Dissertacao

. O Capitulo 1 introduz os principais aspectos que originaram este trabalho,
como os problemas mais comuns que ocorrem e fatos recentes relacionados, as
demandas existentes que justificam o estudo nessa area e os propositos dessa

dissertacao;

. O Capitulo 2 apresenta uma revisao da literatura disponivel, consistindo dos
principais estudos feitos até este momento a respeito de modelagao de navios

por elementos finitos para célculo de vibragoes em linhas de eixo;



No Capitulo 3 sao estabelecidas as bases para a dindmica de rotores e sao
apresentados os conceitos, os sistemas de coordenadas envolvidos e a relacao
entre eles, os tipos de andlises efetuadas, as equagoes e os métodos utilizados

para solucao de forma analitica;

O Capitulo 4 mostra como sao obtidas as matrizes de massa, rigidez e giros-
cHpica através do método de elementos finitos, assim como é feita a resolucao

geral de forma numérica;

No Capitulo 5 sao descritos o procedimentos da metodologia, apresentando
detalhadamente todos os passos para se obter um modelo, a geometria, os cri-

térios e premissas utilizadas e as caracteristicas e propriedades dos elementos;

No Capitulo 6 sao realizadas simulagées em um programa comercial de ele-
mentos finitos aplicando a metodologia proposta para resolver as vibragoes
laterais de 2 linhas de eixo e depois sao avaliados os resultados obtidos por

diferentes técnicas para fins de comparacao;

O Capitulo 7 mostra dois estudos de caso: uma linha de eixo de um navio
AHTS e outra de um navio militar, cujos resultados obtidos pelo Ansys foram

comparados com os obtidos pelos seus respectivos software utilizados;

O Capitulo 8 apresenta as conclusoes do estudo, criticas e recomendagoes

gerais para os trabalhos futuros nessa area;



Capitulo 2
Revisao Bibliografica

JEFFCOTT] (1919) foi o pioneiro na introdugao do conceito de precessao devido ao
desbalanceamento do eixo. Ele utilizou expressdes analiticas para definir o equaci-
onamento da forma elastica deformada do eixo em funcao das forgas transversais
atuantes no eixo, como as forcas de inércia e de resisténcia elastica a deformacgao.
Ele também mostrou que, em regime permanente e quando o eixo esta girando com
velocidade angular constante, a trajetoria do centro da linha elastica do eixo é uma
circunferéncia, pois o raio eliptico, que é a amplitude da resposta ao desbalancea-
mento, se mantém constante. Além disso, ele demonstrou que a forca centrifuga
atuante é menor quando se opera com uma velocidade angular acima das velo-

cidades criticas, sendo mais favoravel ao eixo do que trabalhar na condigao contraria.

JASPER ([1954) criou uma rotina, utilizando o método de diferengas finitas,
para solucionar um conjunto de equagoes independentes do tempo em termos
de deflexbes e momentos que ocorrem nos 2 planos que acontecem as vibragoes
flexionais. Ele criou um c6digo em FORTRAN IV que resolve o sistema de equagoes
diferenciais governantes do movimento para obter as respostas do eixo através de
uma gama especificada de frequéncias das forgas de excitagdo e/ou momentos que
atuam sobre ele ou obter as frequéncias criticas de precessdo e formas modais de

vibracao livre.

HUANG e HUANG ([1967) fez um estudo para determinar analiticamente a
precessao angular e as velocidades criticas de rotores de todos os tipos apoiados
por 2 mancais e com um disco em balanco na extremidade. A massa do rotor
foi analisada de forma continua e ele utilizou como pardmetros o espagamento
entre 0os mancais, a razao entre a massa do disco e a do eixo e a razao entre o
raio de giracao do disco e o comprimento do eixo. Ele considerou para cada caso
o momento giroscopico, a inércia rotativa e a deformagdo por cisalhamento e,

variando os parametros definidos, tragou varios gréaficos de formas modais baseados



nas frequéncias naturais do sistema em vibracoes transversais utilizando as teorias
classicas de viga de FEuler e de Timoshenko. Em virtude dos diversos fatores
pertinentes considerados no estudo, ele executou uma analise completa para eixos
em balang¢o com dois mancais e esta metodologia desenvolvida pode fornecer aos

engenheiros todas as informagoes analiticas que eles precisam.

RAOQ ([1982) analisou a resposta dindmica ao desbalanceamento de um rotor de
Jeffeott flexivel, com apenas um disco, suportado por dois mancais hidrodinamicos.
Os coeficientes de rigidez cruzada da mola foram considerados no estudo e o
amortecimento foi desprezado. Mostrou-se que poderia haver duas velocidades
criticas distintas do rotor, sendo uma delas uma precessao sincrona retrégrada ou
que nao haveria nenhuma velocidade critica convencional do rotor. Dois estudos de
caso foram apresentados, onde ele considerou 2 graus de liberdade no movimento
plano transversal e utilizou matrizes de transferéncia para a andlise. No primeiro,
ele admitiu as componentes acopladas da matriz de rigidez como sendo nulas
(K.,=K,.=0) e a excitagdo sendo a for¢a centrifuga com componentes harmonicos
no tempo. Ele afirmou que, dependendo dos valores dos coeficientes de rigidez
cruzada dos mancais, sao concluidas duas coisas: a primeira é que existe a chance
de existirem duas velocidades criticas diferentes na faixa de rotagao onde o mancal
tem grande rigidez, quando os 2 coeficientes de rigidez acoplados forem positivos ou
se um deles for negativo e, nestas circunstancias, existe uma precessao retrograda
do rotor para as velocidades de rotacao situadas entre as duas velocidades criticas.
A segunda é que nao existe uma velocidade critica diferente, como é convencio-
nalmente conhecido, quando um dos coeficientes de rigidez cruzada do mancal é
negativo, pois sob estas circunstancias, o rotor tem apenas precessao direta para

todas as velocidades de rotagao nesta regiao.

WARIKOO e HADDARA (1992) desenvolveram um método pratico e simples
para obter as frequéncias naturais de um eixo propulsor nas fases iniciais de projeto,
quando ainda nao se tem todos os dados necessarios do sistema. Ele dividiu o
problema em 3 partes: (1) andlise das frequéncias naturais e modos das pas do
hélice, isoladamente; (2) equagao de vibragao lateral do sistema eixo-rotor, que foi
derivada no plano complexo, onde foram encontradas suas frequéncias naturais e
(3) as frequéncias naturais do hélice e do eixo-rotor foram acopladas para gerar as
frequéncias naturais do conjunto eixo-propulsor. Nesta tultima, foram admitidos
os efeitos hidrodindmicos, considerando a massa adicional e, na construcao do seu
modelo do propulsor, ele desprezou os efeitos de deformacao por cisalhamento e

forcas centrifugas nas péas do hélice.



MUSZYNSKA (11996) se propds a analisar o fendmeno da precessao para tentar
explicar como era possivel a coexisténcia simultanea de orbitas diretas e retrogradas
ao longo da linha de eixo de um rotor vertical, desbalanceado, com a extremidade
inferior livre e apoiado lateralmente por mancais anisotrépicos. Entao ela realizou
um estudo analitico e experimental e utilizou analise de sensibilidade para mostrar
quais parametros do sistema sao os principais responsaveis pelos efeitos de precessao.
No modelo fisico, ela utilizou sensores na parte central e na extremidade livre para
medir os deslocamentos transversais e os parametros utilizados para a simulagao
numérica foram escolhidos bem préximos dos parametros modais identificados nos
ensaios. Ela concluiu que as regioes de velocidade rotativa onde ocorre precessao
retrograda sdo relativamente estreitas e proximas as velocidades de ressonéncia,
as quais sao normalmente evitadas como velocidades operacionais. Sempre existe
o perigo durante as operacoes de inicializagdo e parada de maquinas, contudo é
possivel melhorar consideravelmente as operacoes em condic¢ao transitoria do rotor
com um alinhamento e um bom balanceamento. Além disso, uma quantidade
suficiente de amortecimento nos mancais pode efetivamente suprimir a precessao

retrograda.

YU et al| (1999) modelaram um eixo como um sélido tridimensional em elemen-
tos finitos para analisar suas orbitas transversais, onde foram considerados os modos
de vibracgao flexionais, torcionais e axiais e adotaram a reducao de procedimentos,
que envolve pequenas operagoes matriciais em um sistema com um grande niimero
de graus de liberdade. Nos casos especiais de um eixo uniforme esbelto ou nao,
o modelo mostrou consisténcia com as teorias de viga de FEuler-Bernoulli e de
Timoshenko. Entretanto, quando o eixo varia as suas se¢oes transversais ao longo
do comprimento, o modelo 3D se torna bem mais eficiente quanto a precisdo nas
deformagoes, pois seus resultados apresentaram uma excelente concordancia com os
medidos experimentalmente. O comportamento orbital foi analisado com a linha de
eixo submetida as excitagoes harmonicas e foi mostrado que as precessoes diretas e
retrogradas podem coexistir ao longo do eixo se forem observadas em um sistema
rotativo como referéncia. Mas quando as frequéncias forcantes atuam nas frequén-
cias de orbitas ressonantes, a trajetoria se torna uma precessao puramente direta ou
puramente retrograda e este fendomeno peculiar é justificado como uma consequéncia

da combinagao de duas diferentes curvas de deflexao em planos de flexao ortogonais.

OGUAMANAM (2003) analisou o movimento de vibragdo livre de uma viga
de Fuler-Bernoulli com uma massa rigida e pontual na extremidade, com o seu
centro de gravidade desalinhado com a viga, simulando um rotor desbalanceado.

Foram admitidas pequenas deformacoes e que os movimentos de flexdo e torgao



sao acoplados e, a partir de simulagdes numéricas feitas em NASTRAN, observou
que a frequéncia natural do modo fundamental do sistema depende dos seguintes
parametros: valor da massa, excentricidade do centro de massa, os momentos de
inércia de massa, o comprimento da viga, a sua esbeltez e as rigidezes flexional e
torcional. Entao, utilizando um método analitico de energia, foram determinadas
as equacgoes governantes do sistema baseado no principio de Hamilton considerando
diferentes condicoes de contorno classicas de uma viga. Os efeitos de cada um
desses parametros foram examinados usando termos equivalentes adimensionais e

seus resultados foram tabelados e esbocados para analise.

DIMENTBERG et al| (2006) consideraram um rotor de Jeffcott com um tnico
disco e amortecimentos externo e interno, o qual estd sujeito a uma excitagao
aleatéria que resulta em vibragoes transversais aleatoérias, até mesmo nas velo-
cidades de rotacdo abaixo do limite de instabilidade. Ele admitiu que as forcas
arbitrarias em duas dire¢des perpendiculares se comportam como ruidos brancos
nao correlacionados, os quais podem ter diferentes intensidades em geral. Entao,
ele adotou alguns parametros fisicos, definiu as perturbacoes externas utilizando
conceitos estocasticos, como as fungoes de auto-correlacdo, correlagao cruzada e
densidade espectral de poténcia, e deduziu uma expressao analitica para o valor
de pico da fungao de coeréncia das respostas nas diregoes transversais Y (t) e Z(t)
como uma fun¢ao da razao da velocidade de rotagao para seu valor no limiar de
instabilidade. Além disso, foram realizados testes de simulacdo por computador
para o procedimento sugerido baseado em coeréncia a fim de comparar estes
resultados numéricos com os da expressao analitica criada e verificar o método para
a avaliagdo da margem de estabilidade em linha para eixos rotativos. Tais resultados
foram esbogados graficamente em ambos os modos para diversas condi¢oes dos

parametros onde se mostrou a eficiéncia da metodologia sugerida.

GRZADZIELA (2008) discute um método de modelagem da dinamica do eixo do
hélice na presenca de efeitos de detonacao subaquética virtualmente introduzidos. O
modelo admite quatro graus de liberdade, se aproximando mais dos deslocamentos
e rotagoes em um eixo real. As equagOes governantes foram implementadas no
ambiente SIMULINK, do Matlab, e foram introduzidos no modelo dindmico os
seguintes agentes externos: torque do motor principal, forca de empuxo axial,
mudanca nas posicoes dos mancais e variagao da pressao hidrodinamica gerada por
uma explosao submarina. O modelo proposto é nao linear e utiliza as equagoes de
Lagrange para descrever os movimentos através da energia mecanica do sistema.
Os espectros das simulagoes numéricas foram comparados com os dados medidos

experimentalmente e os resultados ficaram bem préximos, com uma diferenca

10



maxima inferior a 10%, fato que comprovou a boa aplicacao do modelo proposto.
A identificacdo do modelo confirmou sua sensibilidade as mudancas de parametros
de movimento e perturbacdes ambientais, entretanto, o desalinhamento do eixo

mostrou-se indiferente as excita¢oes externas.

GAN-BO e YAQ (2012) consideraram o eixo propulsor como um trocador
essencial de torque do motor e do empuxo do hélice, mas que geralmente sofre
uma grande vibracao axial induzida pelas oscilagoes da forca de empuxo devido
a uma esteira nao uniforme perto do hélice causada pela assimetria do casco e
protuberancias na popa. Por isso, GAN-BO decidiu projetar um controlador ativo
da vibracao longitudinal de um eixo propulsor maritimo através da modelagem de
ordem reduzida com paradmetros concentrados. As formas modais longitudinais
do eixo foram determinadas baseadas no modelo continuo, unidimensional e com
abordagem de onda eldstica. Como os mancais hidrodindmicos nao possuem
rigidez e nem contribuicio de massa no modo axial, eles foram ignorados no
modelo analitico. Em virtude da presenca do hélice, o primeiro modo tem uma
contribuicao dominante na resposta do eixo, exigindo que este seja mais precisa-
mente representado pelo modelo de ordem reduzida. Entao, a partir dessa analise
de sensibilidade, decidiu-se priorizar os 2 primeiros modos e adotar um modelo
com dois graus de liberdade, onde os pontos de massa vao se localizar nos nos
do terceiro modo. Em seguida, foram comparados os graficos de amplitude da
resposta entre o modelo de ordem reduzida e o sistema real continuo e foi confir-

mada uma excelente concordancia até a frequéncia de ressonancia de segunda ordem.

ZHANG et al| (2014) fragmentaram um sistema de propulsdo submarina em
varios modulos e definiram as caracteristicas dinamicas de cada um deles. Entao
criaram uma rotina em Matlab para estimar a rigidez e o amortecimento do 6leo
lubrificante dos mancais hidrodinamicos e utilizaram matrizes de transferéncia para
analisar a vibracao longitudinal da linha de eixos. A massa do hélice, juntamente
com a agua arrastada ao seu redor representa cerca de 60% da massa de todo o
sistema propulsor e por isso o hélice foi modelado como uma massa concentrada.
Eles concluiram que uma melhoria na rigidez do mancal de escora reduz a amplitude
da resposta fora da faixa de ressonancia até um valor limite e as propriedades
de rigidez e amortecimento do filme de 6leo variam de forma nao-linear com a
velocidade de rotacao do eixo, o que permite o efeito excessivo da ampliacao da

forca de empuxo no eixo propulsor.

ZOU et al| (2016) estabeleceram um modelo acoplado axial-transversal e,

utilizando o principio de Hamilton estendido discretizado pelo método de Galerkin,
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analisaram a resposta dinamica da linha de eixo em regime permanente e a estabili-
dade do sistema. Eles adotaram algumas premissas para justificar o uso do método
de multiplas escalas, onde se admite que a primeira frequéncia natural longitudinal
é aproximadamente igual a soma das duas frequéncias naturais do primeiro modo
transversal: a frequéncia de precessao direta e a de precessao retrograda. Eles
mostraram que quando a intensidade da forca de excitagdo longitudinal atinge
o valor de uma carga critica, a qual pode ser calculada, ocorre um fenémeno de
saturacao, onde a amplitude da vibragao longitudinal passa a se manter constante
e a energia extra ¢ transferida ao modo transversal e a sua taxa de distribuicao
entre os modos laterais de precessao direta e retréograda se torna inversamente

proporcional as suas respectivas variagoes de frequéncias.

ZHANG et al| (2016) construiram um modelo analitico para resolver o problema
de vibracao de um eixo propulsor maritimo quando este é perturbado pelo casco
do navio, o qual é excitado pelas ondas do mar. Ele considerou os mancais sendo
estruturas de conexao que transmitem as forgcas do casco ao eixo e analisou as
influéncias da inércia do hélice, da rigidez dos mancais e suas respectivas posigoes
longitudinais ao longo do eixo, das amplitudes das excita¢oes externas e do compri-
mento do eixo. Também foi criado um modelo numérico em ANSYS para validar os
resultados e concluiram que, quanto mais rigidos forem os mancais, maiores serao
as frequéncias naturais e menores serao as amplitudes de deslocamento de resposta
da linha de eixo. Foi concluido que, sob as excitagdes no casco, a amplitude do
deslocamento do eixo na extremidade do motor é maior que na outra extremidade

em virtude da inércia da massa do hélice.

LI et all (2016) verificaram que a flutuagdo das forcas de empuxo induzidas
pela rotacao do hélice em uma esteira nao uniforme podem excitar a vibragao
da pressao no casco de um submarino, facilitando a sua identificacado por um
sonar devido a propagacao sonora pela estrutura do casco. Baseado nisto, eles
se propuseram a estudar as caracteristicas dinamicas e acusticas de um sistema
submerso eixo-casco acopladamente, os quais foram modelados pelo método da
matriz de transferéncia. O objetivo principal era estudar as respostas estruturais
com o uso de um isolador para reduzir a vibragao de todo o sistema e foi adotado
um modelo de ordem reduzida para o hélice a fim de se analisar a influéncia
da sua elasticidade. De acordo com os resultados das simulagoes numéricas e
ensaios experimentais, concluiu-se que o isolador de vibragao axial pode reduzir
a transmissao de forga efetivamente mas tem pouca influéncia sobre a radiagao
sonora do hélice e a poténcia de entrada para o sistema, sendo que a localizacao do

isolador é um fator importante para diminuir a vibracao do sistema acoplado e a po-
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sicao ideal do mesmo se situa no eixo, entre o mancal de escora e o mancal adjacente.

HUANG et al) (2016) afirmaram que o estudo da vibragdo para as condigoes
de carregamento da embarcagdo é extremamente necessario, pois o eixo propulsor
se deflete severamente devido a deformacao do casco quando comparado com o
navio docado e em servico. Com o objetivo de realizar uma anélise numérica
e experimental das vibragoes transversais e longitudinais acopladas de um eixo
propulsor, eles discretizaram um modelo numérico em elementos finitos e utili-
zaram um método de energia, através do principio de Hamilton, para estudar
as vibracoes acopladas e comparou os resultados das simulagoes com os obtidos
empiricamente. O estudo foi baseado num eixo real com 4 mancais e um disco
em balanco e obteve-se as respostas dinamicas em regime transiente e permanente
para excitacoes harmonicas. Eles concluiram, através de andlise harmonica, que as
frequéncias naturais, tanto na direcao transversal quanto na direcdo longitudinal,
nao sofrem alteragoes significativas com a variacao da velocidade de rotagao
do eixo abaixo das condigoes ressonantes e as amplitudes maximas de vibragao

acoplada em ambos os modos crescem com o aumento da velocidade angular do eixo.

HUANG et al) (2017) utilizaram um modelo numérico e o conceito de massa
concentrada, visando analisar a vibracao longitudinal-torcional acoplada de um
eixo propulsor maritimo. Na solucao teérica, consideraram o acoplamento das
equagoes diferenciais de movimento, sendo que o angulo de torcao induzia uma
forca longitudinal, assim como a deformacao axial induzia um momento torsor.
Testes experimentais foram conduzidos para uma faixa de velocidades entre 100 e
500 RPM, com e sem carregamento, para a validagdo do modelo e os resultados
simulados e ensaiados tiveram uma boa concordancia. Ele concluiu que a res-
posta final na direcdo sem excitagdo é ampliada devido ao efeito do acoplamento

e que a amplitude de resposta cresce com o aumento da velocidade rotacional do eixo.

2.1 Conclusoes da Revisao Bibliografica
Apos a leitura dos artigos pesquisados, chegou-se as seguintes conclusoes:

e Por menor que seja, o eixo propulsor praticamente sempre terda um nivel de
desbalanceamento e este geralmente é o inico responsavel pelo movimento de

precessao, em virtude da forca centrifuga da massa desbalanceadora;

e As velocidades criticas nao podem ser evitadas e, caso estejam dentro da faixa

operativa do navio e este precise operar acima de alguma delas, é recomendado
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que se passe por ela da forma mais rapida possivel, aumentando a taxa de

variacao do torque para isso;

O movimento de precessao pode ser direto ou retrégrado e as Orbitas transver-
sais, de um modo geral, sao elipticas, podendo ser circulares ou se aproximarem
de uma reta, dependendo dos coeficientes de rigidez vertical e horizontal dos

mancais;

A precessao direta gera maiores amplitudes de resposta mas, em contrapartida,
a precessao retrograda aumenta as chances de fadiga do material devido a

constante inversao do sentido da tensao cisalhante;

Para o caso de um eixo propulsor, que é um rotor em balang¢o com uma massa
na extremidade, os modelos que utilizaram massa agrupada apresentaram uma
boa aderéncia ao sistema real e a massa adicional do hélice deve ser sempre
considerada na modelagem, haja vista que ela representa uma grande parcela

da inércia total do sistema;

A teoria da viga de Timoshenko é mais completa e realista, pois considera a
inércia rotativa e a deformagao por cisalhamento, porém a teoria de Fuler-
Bernouli, embora admita hipoteses simplificadoras, pode ser mais eficiente

dependendo das condig¢oes do problema e do que se deseja analisar;

O modelo de amortecimento viscoso-linear se mostrou, de um modo geral,
muito eficiente pela simplicidade e pela boa concordancia com dados experi-

mentais.
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Capitulo 3

Fundamentos Teodricos

3.1 Conceitos basicos sobre dinimica de rotores

3.1.1 Efeito giroscoépico

Nos problemas de dinamica de rotores, a combinacao do movimento de rotacao
do eixo com os angulos de inclinacao de cada particula de massa que compde o
disco gera o aparecimento do efeito giroscépico. Um rotor em movimento pode
possuir momentos giroscopicos, especialmente quando o disco esta localizado na
extremidade de um eixo em balango, pois o mesmo nao vibrard no seu proprio
plano, acoplando desta forma os movimentos de deflexdo e inclinacdo. A razao
deste fendmeno é que as forgas centrifugas oriundas das particulas que compoem
o disco nao estao num mesmo plano. Por este motivo, em uma linha de eixo, os
coeficientes de rigidez acoplados, que sao os termos que ficam fora da diagonal
principal na matriz de rigidez, nao sao nulos e os movimentos de translacao nunca

se desvinculam dos movimentos de rotacao (GENTA| 2007).
Quando um rotor em balango possui um momento de inércia substancial sobre

o seu didmetro, surge a aplicacdo de momentos consideraveis devido a mudanca de

orientacao, conforme ilustrado na Fig. Ell
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INERCTA DE ROTACAO

EFEITO GIROSCOPICO

Figura 3.1: Momentos aplicados sobre o disco de um rotor em balanco.

Segundo a dindamica classica, a posi¢cao do disco de um rotor pode ser definida
pelas coordenadas do seu centro de massa e por trés angulos, conhecidos como os

angulos de Fuler, conforme a Fig. @ abaixo.

Figura 3.2: Angulos de Fuler.
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3.1.2 Excitagao sincrona

E quando a frequéncia de giro do rotor ocorre na mesma frequéncia do movimento
de precessao. Alguns agentes externos podem causar a precessao sincrona mas
geralmente é o desbalanceamento do rotor. Na Fig. @(a), o elemento hachurado
representa a massa desbalanceadora e a taxa de variacdo temporal de ¢ é a
precessao. Como o angulo 8, formado entre o vetor posicdo do desbalanceamento
U e o vetor posicao da precessao V', permanece constante no tempo, entao a

velocidade de rotacao do eixo w; sera igual a velocidade de precessao ¢.

3.1.3 Excitacao assincrona

E quando o movimento de precessio do eixo ocorre em uma frequéncia diferente
de sua rotacao. Ressalta-se que os problemas de rotodinamica mais destrutivos
envolvem este tipo de precessao. Na Fig. @(b), a taxa de variacao temporal do
angulo 3 ¢ a velocidade de rotagao do eixo relativa ao vetor precessao V, portanto,

a velocidade de rotacao do eixo wy sera a soma das velocidades angulares 5 e ¢.

¥ Y

\ﬁ \d}:w_‘

T

X

Figura 3.3: Precessao sincrona(a) X Precessao assincrona(b).

3.1.4 Diagrama de Campbell

O Diagrama de Campbell (Fig. @) é um grafico muito utilizado em rotodinamica
que mostra como as frequéncias naturais de cada forma modal, nas precessoes direta
e retrégrada, vao variar em fun¢ao da velocidade de rotagao do rotor, neste caso o
eixo propulsor. O eixo das abcissas representa a velocidade de rotacao, geralmente
em r.p.m., e o eixo das ordenadas representa as frequéncias naturais, geralmente em
Hertz. Para identificar as duas frequéncias naturais para cada rotacao, basta tracar

uma reta vertical sobre a velocidade desejada, que esta interceptara as mesmas.
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A principal funcao deste grafico é identificar as velocidades criticas do rotor, as
quais sao obtidas pela intersecao das curvas de frequéncias naturais com retas do
tipo y = h.z, sendo que y representa as frequéncias de perturbagao externas (w),
x representa a velocidade de giro do eixo (£2). Se o coeficiente angular h for um
numero inteiro, a excitagdo sera sincrona e, caso contrario, a excitacao serd assin-
crona. Portanto, o significado fisico do cruzamento dessas curvas é a coincidéncia
das frequéncias de excitagdo externas com as frequéncias naturais do sistema, ou
seja, sao pontos de ressonancia e por isso sao chamados de criticos, ja que devem

ser evitados.

FW
o 3
E
2 BwW
= h=2 h=1
G
&5
= 8
¥ ]
= / FW
é‘ :
BW

velocidade de rotaciio - RPM

Figura 3.4: Diagrama de Campbell.

3.1.5 Velocidades criticas

Existem varias maneiras de se definir este conceito e um equivoco muito comum em
rotodinamica ¢ achar que velocidade critica ¢ uma instabilidade, o que até chega a
ser verdade, em particular, quando nao existe amortecimento, ou seja, uma situacao
completamente tedrica. Se a frequéncia de algum componente harmonico de uma
excitagao periddica for préxima de alguma frequéncia natural de qualquer modo de
vibragao do rotor, pode ocorrer uma situagao de ressonancia e, se essa ressonancia
existir em uma velocidade finita, essa velocidade é chamada de critica. Ou seja, sdo
as velocidades nas quais a resposta ao desbalanceamento ou qualquer outro tipo de

excitagao sincrona é maxima.

As velocidades criticas sao os pontos, na cor amarelo, no grafico da figura @
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3.1.6 Grafico de oOrbitas

O grafico de ¢rbitas, conforme o exemplo na Fig. @, é construido para cada ve-
locidade de rotacao e fornece os deslocamentos transversais dos pontos do centro
da linha elastica do eixo em todo o seu comprimento. Essas trajetorias elipticas
estdo no plano YZ e os deslocamentos verticais (eixo Y) e horizontais (eixo Z) sao
inversamente proporcionais aos seus respectivos coeficientes de rigidez principais dos

mancais nessas diregoes.

L it

L 5
_L'FLi_ll-—‘:i-—'-}—\H'_;L/_lH

Figura 3.5: Exemplo do grdfico de orbitas de uma linha de eizo.

Este grafico é extremamente importante em rotodindmica, pois os raios das
orbitas em cada secdo permitem analisar se a trajetéria que o eixo fara dentro dos
mancais de deslizamento nao vai superar as folga entre eles. Caso contrario, ambos

serao rapidamente danificados em decorréncia de um rocamento severo.

3.1.7 Diagrama de Bode

Tanto o sinal de entrada em um sistema (excita¢ao), quanto o sinal de saida
(resposta) podem ser representados nos dominios do tempo e frequéncia e a curva

de Bode ¢é a ferramenta mais utilizada para o estudo de uma resposta na frequéncia.

Quando se converte uma funcao real no dominio do tempo para o dominio da
frequéncia através da FFT (Fast Fourier Transform), é obtida uma fungao complexa
[F(w) = a+ b.i], cuja representagio grafica, em ntimeros reais, é decomposta em 2
componentes: a amplitude da funcio para cada frequéncia [A(w) = Va2 +b%] ¢ a

fase da fungao para cada frequéncia [®(w) = arctan(b/a)].
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O gréfico da amplitude (Fig. @—a) mostra a intensidade com que um determi-
nado grau de liberdade do sistema responde ao ser perturbado naquela frequéncia,

enquanto que o grafico da fase (Fig. @—b) representa o atraso temporal entre os

instantes de entrada e saida do sistema.

amplitude (dE)
\__
/
&

@

fase (7))

-180 - L . L N ‘ -

frequincia (radfs)

Figura 3.6: Diagrama de Bode.

3.2 Desenvolvimento da Solucao

Neste capitulo sera mostrado o desenvolvimento analitico para resolver um conjunto

de equagoes diferenciais parciais relativo ao movimento de um eixo sob o efeito de

precessao.

Em virtude do efeito giroscopico atuante, as vibragoes de flexdo, que originam
os deslocamentos transversais ao eixo longitudinal, se tornam acopladas, causando

uma dependéncia mitua dos movimentos nas diregoes Y e Z.

Neste tipo de abordagem, é importante deixar claro que o propulsor, modelado
como um cilindro bem esbelto, sera incorporado a linha de eixo para a aplicagdo do

modelagem matematica.

O eixo propulsor pode ser bem representado por uma viga de Timoshenko, onde

cada elemento do eixo tem um comprimento dr e uma area S, de acordo com a

Fig. @
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Figura 3.7: Elemento de viga de Timoshenko.

3.2.1 Equacoes diferenciais do eixo

Quando a linha de eixo se deflete, surgem forgas e momentos nas dire¢oes transversais
Y e Z associados aos seus deslocamentos de translacao e rotagao. Para cada elemento

infinitesimal do eixo, podem-se escrever as seguintes equagoes diferenciais:

%ﬂf’” — —m(m)% — k() y(x, t) — c(g;)ayg’ Dby (1)
aMg—f’” = —V,(z,t) — w.T(x)a“g’;’ b_ mm% — ks(2).B(z, 1) + Q.(x, )
(3.2)
op(x,t)  M.(x,t)

dr  El(z) (33)
ay((;;, )~ fant) - k%j(?) (34)

oVi(x,t) 0?z(x,t) z(x,t)
20— () T — k(@)2(nt) - o) S+ Paat) (35)
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OM,(z,t) 0p(z,t) PPa(z,t)
—h = —V.(x,t) — w.T(x) 5 Td(l‘)T — ko(x).a(z, t) + Qy((:;,é;
Oa(z,t) My(x,t)
or EI@) (3.7
0z(xz,t) V. (x,t)
ox al@,t) = KGA(z) (3.8)
Onde:

. z - distdncia na diregao longitudinal medida a partir de x = 0 (m)

. ¢ - varidvel tempo (s)

. Vy(z,t) - forca cortante na direcao Y (N)

. V.(z,t) - forca cortante na direcao Z (N)

. m(z) - massa distribuida da viga (kg/m)

. ki(z) - rigidez axial da viga distribuida na direcao X (N/m?)

. y(x,t) - deflexdo na direcao Y (m)

.« 2(z,t) - deflexdo na dire¢do Z (m)

. ¢(x) - amortecimento da viga distribuido na diregdo X (Ns/m)

. Py(x,t) - forga externa vertical distribuida na diregao Y (N/m)

. P.(x,t) - forga externa horizontal distribuida na dire¢cao Z (N/m)

« M,(x,t) - momento fletor externo distribuido na direcao Y (N)

« M,(z,t) - momento fletor externo distribuido na dire¢ao Z (N)

. w - velocidade de rotagao do eixo na dire¢gao X (rad/s)

. 7(x) - momento polar de inércia de massa da viga distribuido em X (kg.m)
. 74(x) - momento diametral de inércia de massa da viga distribuido em X (kg.m)
. a(x,t) - angulo de deflexdo da viga no plano X Z(rad)

. fB(x,t) - Angulo de deflexao da viga no plano XY (rad)

« k() - rigidez flexional vertical da viga distribuida no plano X Z (N/rad)
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. kg(x) - rigidez flexional horizontal da viga distribuida no plano XY (N/rad)
. Qy(z,t) - momento externo atuante sobre a viga distribuido em Y (N)

. Q.(z,t) - momento externo atuante sobre a viga distribuido em Z (N)

. E - médulo de elasticidade longitudinal da viga (N/m?)

. I(x) - momento de inércia transversal de drea da se¢do na posigao x (m?)

k' - fator de area efetiva de cisalhamento

G - mé6dulo de elasticidade transversal da viga (N/m?)

A(z) - 4rea da secio transversal da viga na posi¢do z (m?)

As 4 primeiras equagoes sao referentes ao plano XY, assim como as 4 ultimas

se referem, analogamente, ao plano X 7.

A Eq. @ mostra o equilibrio dindmico na dire¢do Y entre as forcas internas
(cortante, inércia, rigidez e amortecimento) e as forgas externas, representada pela
forca resultante P,. As forcas estao distribuidas linearmente no eixo X e a unidade

das parcelas é N/m no sistema internacional.

A Eq. @ reproduz o equilibrio dindmico da densidade de forcas ao longo da
viga, sendo o terceiro termo da esquerda para a direita o momento giroscépico e o

quarto termo a inércia de rotacdo. A unidade das parcelas é N.

A Eq. @ representa a expressao do momento fletor na se¢do transversal da
viga elastica, na direcdo Z. Ela é originada de uma equagao diferencial de segunda
ordem no espaco, onde F.I é o modulo de rigidez a flexao e o angulo 3 é aproximado

pela tangente da inclinac¢ao, considerando pequenas deflexdes.

Na Eq. @, o angulo o também é aproximado a sua tangente, dada pela derivada

. Y . . - . . ~
espacial 9z e o terceiro termo é a deformacao por cisalhamento, que é uma correcao

x
do angulo de inclinacao a flexao, desprezado no modelo de Fuller-Bernouls.

3.2.2 Separacao de Variaveis

Considerando-se que as for¢cas e momentos externos aplicados a viga sejam harmo-

nicos no tempo, é possivel fazer a separacao de variaveis no tempo e espaco.
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No eixo Y:

(3.9)
Qy<x7t) = f(t>Qy<x>
No eixo Z:
P.(z,t) = f(t)P.(x)
(3.10)
Q:(z,t) = f()Q:(x)
Tal que a funcao harmonica é dada por:
f(t) = (e (3.11)

Onde w é a frequéncia natural de precessao, cuja relacdo com a frequéncia de
rotacao do eixo () é dada pela expressao na Eq. .

Q=huw (3.12)

Como as forcas de excitagao s@o harmonicas no tempo, entao os efeitos na viga

consequentemente também sao, conforme as equacoes abaixo:

V(1) = £(1).V,(2) (3.13)
V(1) = f(8).Vi(a) (3.14)
y(a,t) = J(1) () (3.15)
2z, t) = F(1).2(2) (3.16)
M,(2,t) = £(1).M,(2) (3.17)
M.(2,t) = J(1).M. (2) (3.18)



a(z,t) = f(t).a(x) (3.19)

Bla,t) = f(t).B(x) (3.20)

Substituindo-se as equagoes de a nas equacoes de @ a @, realizando-

se as devidas diferenciacoes e dividindo tudo pelo termo (e)™, a variavel tempo é

eliminada e se obtém o seguinte sistema de equagoes diferenciais no dominio do

espaco:
d\giﬁv) = m(z)Qy(z) — ki(2)y(z) — jQ.c(x)y(x) + P,(z) (3.21)
d]\fl;(x) = —V,(2) — jhP7(x)a(z) + T4(2)Q2B(x) — ks(2)B(z) + Q.(x) (3.22)
dB(z)  M.(z)
dr — El(z) (3.23)
dy(z) V()
dx Ble) - K GA(z) (3.24)
d‘f;ix) = m(2)%z(z) — ky(2)z(z) — jQ.c(x)z(z) + P.(x) (3.25)
d]\fz‘i(x) = —V.(z) = jhQ7(2)B() + ra(x)Pa(x) — ka(w)a(z) + Qy(z)  (3.26)
do(z,t)  My(z)
dr _EI(J:) (3.27)
dz(x) V.(z)
dx o) - K GA(z) (3.28)
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3.2.3 Solugao do problema

Apos eliminar a variavel tempo e visando a determinacao dos deslocamentos laterais
y(x) e z(z), é possivel reduzir o sistema a somente 4 equacoes eliminando-se as
variaveis V,(z) da Eq. e V.(x) da Eq. . Realizando-se as simplificacoes
algébricas, sao obtidas as seguintes expressoes para os deslocamentos angulares «(z)

e f(x) :

o(e) = B A PO g )10 - ) B . )
(3.29)
5() = (P _pgaw). B0 ). D @) B0 (w)
(3.30)
Onde os termos B, C e E sao dados pelas seguintes expressoes:
B— JhQ?1(x)
(Ta(2)2? — K'GA(x) — kg(x))(1a(2)Q22 — K'GA(z) — kp(x))(Ta(2)Q2 — k/C(Jéél?(j)) — ko(2)) (RO27(:
O Ta(2)? — K GA(z) — kolx)
(Ta(x)? — K'GA(x) — kp(x))(1a(2)22 — KGA(x) — kg(x))(1a()2% — k’C(?;lz()):;; — ko(2))(hQ27(:
" 7a(2)Q% — KGA(x) — ko(2)
(1a(x)? — K'GA(x) — kp(x))(1a(2)2 — K'GA(x) — kg(x))(Ta(x)2% — k’C(J;;l?()g — ko(2))(RO27(:
A partir da Eq. , pode-se isolar o termo Vi (x).
V() = K GA@PE g (3.34)
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Substituindo-se a expressao de f(x) na Eq. , se tem:

V() = —k’GA(x)[dg;f) + E.(k’GA.dZE? - dﬂé;(:”) +Q.(2))
(3.35)
(B pgaw) B g,
E de maneira analoga, a partir da Eq. , se chega ao termo V().
V.(2) = KGA()— dz(;) + a()] (3.36)
E inserindo a expressao de a(z) na Eq. , chega-se a:
Vi(z) = k’GA(:c)[—dz—(;) + B.(%@;@ - k’GA(:c).dil—(;) — Q)
(3.37)
+c.(d]‘é—;(“") _ k’GA(x).d‘Z—(;) +Q.(2))]

De acordo com a Fig. @, a viga (eixo) é dividida em N elementos de com-
primentos variaveis de forma que o centro de cada elemento fique definido pela
coordenada z; e as fronteiras de cada elemento pelas coordenadas x;_i/2 € Tjt1/2,
para i = 1,2,..., N. Para os extremos do eixo tem-se zy/ = 0 e xy41/2 = L, onde

L é o comprimento do eixo.

) ) ) ) —h

[
N+1/2

I | |
i+ 112 N - 312 ‘ MN-1/2
1 2 i N-1 N

Figura 3.8: Discretizacao do eixo.

Agora, a Eq. pode ser integrada da posigao w;_1/2 até x;iy/2, fornecendo
para cada se¢ao do eixo as seguintes diferencas:
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Ti—1/2

Tiy1/2
Vo= [ )t =k~ @yt [ R (333)

Ti-1/2 Ti—1/2

Vy

E esta equacgao pode ser aproximada por:

V,

Yit+1/2

—V

iy = [(mAD)w? — (ky)i — jw(c,Ax)ily; + P, (3.39)
Onde as integracoes podem ser aproximadas pelos seguintes termos:

. f;il/gz m(z)dx = (mAx); - massa da se¢ao i

. f;il//z ® kyy.dx = (ky); = (ki,Az) - constante de rigidez da se¢ao i na direcao y

. [Pz e (z)de = (c,Az); - constante de amortecimento da se¢do i em y
Ti—1/2 Y Y

. f;il/g > Py(x).dx = P,, = (P,Ax); - forca externa sobre a se¢do 7 na diregao y

Da Equacao , Vyii1» POde ser aproximada, para ¢ = 1,2, ..., N, por:

1
Vi = — 7y Wit1 = ¥ + Eiin1 (kAGi i1 (Y — i) — (M, — M) + Q1 000)
(kAg)z,z-l—l

- i,i-i-l'((MZiH - Mzz) - kAGi,i+1 (Zi-i-l - Zl) - Qyi,i+1 )]
(3.40)

Onde:

Ax [T 1
. (m)m’—&-l - f$i+1 mdl‘
. in,i+1 — fai:—l Qz(l‘)dx

" Qyi,i+1 = fzz Qy(ZL‘)de‘

Ti+1
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3.2.4 Condicoes de contorno

Para se aplicar as condi¢oes de contorno, deve-se considerar as restricbes nas
extremidades da viga (eixo), de forma que os valores de Vj, s2r Varjer Q1j2, B2,
V, V.

Unt1/20 Venarjar ON41/2 € ﬁN+1/2 incorporem as condigoes impostas.

Para as extremidades livres, os valores impostos para a forca cortante sao:

Vy1/2 = VZ1/2 = 0 para V;J(O) = VZ<O) =0
V?JN+1/2 = ‘/';'N+1/2 = 0 para Vy(L) = VZ<L) =0

Sabe-se que, para uma extremidade livre, tanto a for¢a cortante como o

momento fletor sao nulos e, portanto, pode-se assumir para M os valores:

M, =M, =0
My, =M. =0

Em contrapartida, para as extremidades que sao fixas, as condigoes se refletem

em « e [ da seguinte forma:

a1/ = Bij2 = 0 para o(0) = 5(0) =0

3.3 A dinamica dos rotores

A interpretacao dos fendomenos de rotagdo requer a introducdo de um sistema de
coordenadas rotativas em relacdo ao sistema de coordenadas fixo do ambiente. A
Fig. @ ilustra o sistema de coordenadas adotado para a modelagem do sistema
rotativo. O sistema de referéncia X Y Z se refere ao plano fixo e o sistema de

referéncia x y z ao plano rotativo.
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Figura 3.9: Relacoes do sistema de coordenadas.

A localizacao de um ponto no sistema fixo definido pelos eixos coordenados x, vy, z
sao especificados pelo vetor na Eq. :

=0

=G+ (3.41)

Onde r é o vetor posicdo do ponto em relacdo ao sistema de coordenadas se
movendo, cujos eixos coordenados sao definidos pelos vetores unitarios Z, j‘e k. A
origem do sistema de coordenadas moveis é definida pelo vetor &. O vetor posigao
do ponto no sistema fixo é definido em funcao dos vetores de coordenadas unitarias

do sistema rotativo como:

=Nl

— G+ i+ o) + 13k (3.42)

Um linha de eixo propulsor é um caso particular de um rotor horizontal
assimétrico, com uma massa concentrada em balango (Fig. ) e mancais que
podem ser simétricos ou nao, mas geralmente em casos reais, eles sao assimétricos

por possuirem uma rigidez vertical K, maior que a horizontal K.
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Figura 3.10: Ezxemplo de um rotor em balan¢o com 2 mancais, GENTA (2007).

As expressoes de energia cinética caracterizam os movimentos do eixo, do disco
e das massas desbalanceadoras, enquanto que as expressoes de energia potencial
caracterizam apenas o eixo rotativo, por causa de suas deformagoes elasticas. Ja os
mancais, que representam a parte estacionaria do rotor, exercem forcas diretamente
sobre o eixo e contribuem com rigidez e amortecimento externos nas equagoes que

governam as vibragoes laterais do eixo.

Considerando a velocidade de rotacao §2 constante e a linha de centro do eixo
rotativo coincidente com a direcao X, os deslocamentos laterais ocorrerao nas dire-
¢oes Y e Z. Os angulos de inclinagao da linha de eixo nas dire¢cdes X, Y e Z sao
representados no sistema inercial por ¢, ¥ e 0, respectivamente, e as suas derivadas
temporais originam as 3 velocidades angulares wy, wy e wz. Dessa forma,a veloci-
dade angular em qualquer ponto da linha de eixo, que é dada pela soma vetorial das

suas componentes, pode ser escrita como:

&= ¢i + W) + 0k (3.43)

Sendo que a rotacao do disco no eixo X é igual a do eixo, pois o hélice fica

engastado ao eixo.

As componentes da velocidade angular instantanea do disco em relacao ao refe-

rencial ndo inercial xyz podem ser representadas na forma matricial por:
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Wy — 0 cosfsin ¢ + 0 cos ¢
Wy ¢ = ¢+ Usinf (3.44)
W, W cos b cos ¢ + Osin ¢

Adotando-se ¢; e go como coordenadas generalizadas independentes e fazendo-se

a separacao de variaveis no espaco e tempo, as deflexdes nos eixos Y e Z serao:

v(r,t) = f(z)q(t) = f(2)qn
w(z,t) = f(2)ga(t) = f(r)q

Onde f(z) é uma fungao de forma para as deflexoes laterais, obtida a partir das

(3.45)

condigoes de contorno do problema.

Admitindo-se pequenos valores para W e 6, posto que as deformagdes angulares

em torno do eixo Y e Z sao despreziveis, chega-se as seguintes simplifica¢oes:

cosU =cosf =1 (3.46)
sin¥ =W (3.47)
sinf =6 (3.48)

E entao pode-se aproximar essas pequenas rotagoes por:

oty = 20 = 1, 42 (3.49)
W)= -2 = T g, (3.50)

3.3.1 Energia cinética do disco

O modelo proposto adota em sua extremidade um disco relativamente rigido, tendo
deformagoes muito menores que as do eixo. Portanto, a sua energia potencial elas-
tica serda desprezada, considerando-se nesta modelagem somente a parcela corres-
pondente a energia cinética do mesmo. E preciso estimar a massa e os momentos

de inércia do disco, os quais dependem exclusivamente da geometria e do tipo do
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material e podem ser calculados das seguinte forma:

mp = 7(R* —r*)tp (3.51)
I,=1I,= %(332 432 4 1) (3.52)
I, = %(R? +1?) (3.53)

Tal que:

. R é o raio externo

. 7 € o raio interno

. t € a espessura do disco
. p ¢ a massa especifica

Iy = fv Zdme I, = fv y?dm sao os momentos diametrais de inércia de massa

. I, = [,(y* + 2*)dm é o momento polar de inércia de massa

No caso particular de um disco, devido a sua simetria, sem tem: I, = I, = Ip e
I, = 2Ip. Além disso, cabe esclarecer que, embora o formato dos hélices seja bem
mais complexo que o de um disco, ja existem alguns programas que calculam essas
propriedades do propulsor com uma boa precisao, bastando apenas se conhecer a

sua geometria.

Segundo MEIROVITCH ([1986), a energia cinética do disco, originada pelas

equagoes de corpo rigido, pode ser expressa por:

1 1. . 1 .
Tp = §mD(z}2 + ?) + 5Jy(e? + U?) + 5[:,;(92 + 2000) (3.54)
Onde os deslocamentos transversais v e w geram as velocidades de translacao,
os deslocamentos angulares ¥ e 6 geram as velocidades de rotacao e o 1ltimo termo

representa o efeito giroscoépico.

Substituindo-se as equagoes em na Equacao , a energia cinética do

disco fica sob a seguinte forma:

1 o . 1
Tp = §[me2(l1) + I, ()]G + ¢2°) — Lg* (L) Grge + EleQ (3.55)
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Onde x = [ é a posi¢ao longitudinal do disco em relacao a origem.

3.3.2 Enmergia potencial do eixo

As rotagoes em cada elemento do eixo estdo relacionadas com as suas deformagoes

em virtude dos movimentos de flexao, conforme as equagoes abaixo:

_ Ov(z,t)
U= (3.56)

_ Ow(z,t)
0= — o (3.57)

Quando o eixo sofre uma flexao, ele armazena energia potencial elastica com
as deformacgoes em cada ponto, como se fossem pequenas molas. Logo, a energia

potencial devido a flexdao pode ser definida como:

1
Up = / codV (3.58)
2 Jy
Sendo que:
o= Fe (3.59)
v *w

Substituindo-se a Equagcao na Equacao , a energia potencial fica:

1
Ug = —/ 2. EdV (3.61)
2 )y

Inserindo a expressao de ¢ na Eq. , a energia potencial do eixo pode ser re-
presentada no sistema de coordenadas rotativo, de acordo com LALANNE e FER-
RARIS (11998), da seguinte forma:

E [F d*v d*w F, (Y do dw
= 2 (5= + Iy (= )? = (=P + () .62
Us =5 [ 1 + (Gl + 5 [ UG+ (Rl (.2
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Onde:

. F é o médulo de elasticidade longitudinal
. L é o comprimento do eixo
. I, = [y*dA e Iy, = [ 2*dA sdo 0s momentos transversais de inércia de drea

. F, é a forca axial no eixo, assumida como constante

Contudo, a energia potencial também pode ser expressa no sistema de coorde-
nadas fixo, bastando fazer a conversao entre os 2 referenciais. A matriz de transfor-

magao [H| do sistema inercial para o nao inercial é mostrada na equagao matricial

abaixo:
T cos(Q.t) —sin(Q2t) 0\ [z
T=97,=|sin(Qt) cos(Qt) 0]y (3.63)
z 0 0 1

Entao, fazendo a troca das variaveis, a expressao da energia potencial do eixo

no sistema de referéncia fixo fica:

EI [* v d*w _ d*v d*w
Up = 2, [ITZ(COS(Q.t)@ - sm(Q.t)w) + ITy(sm(Q.t)@ + COS(Q.t)w)Q]d:L‘

e / (G0 + (52
(3.64)

Devido a simetria transversal do eixo, a energia potencial pode ser escrita em

funcao das coordenadas independentes, conforme a Eq. abaixo.

EI

Us = 15 [ P@del(at + ) (3.65)

Onde o termo dentro dos colchetes € a rigidez elastica K do eixo e o termo entre

parénteses ¢ o quadrado do deslocamento transversal total /7/2.
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3.3.3 Energia cinética do eixo

Analogamente & expressao do disco, a energia cinética do eixo é representada pela

seguinte equagao abaixo:

_pA L

T
E 2/,

I [F . : L
(@2+w2)dx+% / (U2 4 0%)dx + p. I LQ* 4+ 2p.1Q / Uhdr (3.66)
0 0
Onde:

. p ¢ a massa especifica
. A é a area da secao transversal

. I = Iy, = Iy, é¢ o momento transversal de inércia de area

A primeira parcela é a energia cinética de translacao, referente as flexoes
transversais, enquanto a segunda corresponde aos movimentos de rotagdo, a
terceira aos movimentos de torcao, o qual nao serd analisado neste trabalho, e a

quarta representa a energia cinética associada ao efeito giroscopico.

Inserindo a Eq. as coordenadas generalizadas, a equacao se torna:

L L L
Tp = oA / (@) dap.I / P(@)da) (@2 +02)+p T LR~ [p 10 / ¢2(@)de)das
(3.67)

3.3.4 A funcao dos mancais

Os mancais de deslizamento, que sao atualmente utilizados nos sistemas de
propulsao maritima, possuem um fluido lubrificante na superficie interna de
rolamento, por onde pequenos trechos do eixo deslizam durante o seu movimento
de rotagao. Sobre esta pelicula de 6leo, ocorrem o tempo todo variagoes da pressao
hidrodinamica, envolvendo temperatura, viscosidade, area de contato, velocidade
de rotagao e outras variaveis. Para manter o equilibrio dindmico, essas forcas de
reacao internas ao mancal fazem as propriedades de rigidez e amortecimento se

alterarem em func¢ao da velocidade de rotagao €2 do eixo.

A Fig. apresenta o modelo de um mancal de deslizamento.
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eixo

Figura 3.11: Modelo de rigidez e amortecimento de mancal de deslizamento.

O somatorio dos trabalhos virtuais realizados pelas for¢as de cada mancal atu-

ando sobre o eixo, em relacao ao sistema rotativo, pode ser definido como:

5W == —kuwéw - kglvéw - kQQU(;U — k12w5v - cuwéw - CQﬂ)(S’UJ — 0221')51} — Cu’d)(h)
(3.68)
Onde ki1, koo, c11 € co9 880 os coeficientes diretos e kop, k12, Co1 € 1o 820 08

coeficientes cruzados nas matrizes de rigidez e amortecimento.
A equagao geral do trabalho virtual tem a seguinte forma condensada:

Onde F), e F, sao as forcas generalizadas que agem sobre o eixo e sao dadas no

sistema fixo como:

Fy = —k11f2(l2)Q1 - k’21f2(l2)CI2 - 011f2(l2)(jl - 021f2(l1)q'2
(3.70)

F, = —kiaf*(l2) g1 — koo f? (1) g2 — c12f? (o) g1 — caa f2 (1) o
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E possivel estimar os coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais
conhecendo apenas o tipo de mancal, a sua geometria e as caracteristicas fisicas
do fluido interno, porém este nao é o foco deste trabalho. Além disso, essas
propriedades sao fornecidas pelos fabricantes do mancais ou determinadas por

experimentos e, estes valores serao considerados como conhecidos, portanto.

Como a velocidade €2 do eixo altera a configuracao de equilibrio das forgas
internas, esses coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais acabam variando
de forma nao linear com a velocidade de rotacdo do eixo. Essa nao linearidade
acaba se propagando para a determinacgao das respostas dinamicas, dificultando a

resolucao das equagoes.

Apesar de ser o mancal que encosta no eixo, existem outros elementos estruturais
no navio que servem de suporte para a base e também recebem e transmitem esforgos
como o casco do navio, o duplo fundo e a fundacao. Sendo assim, é fundamental que
as rigidezes destes elementos sejam estimadas e incorporadas a rigidez do mancal, ja

que a rigidez equivalente representara todo este conjunto de molas em série, conforme

modelado na Fig. .

Y
? | ETXO PROPULSOR “ >
FILME DE CILJI:I -

OLEO
BASE +Kz

FUNDO
DUPLO + K

CASCO DO NAVIO

Figura 3.12: Associacio de molas dos elementos de suporte.
Neste trabalho, a rigidez considerada nos mancais ja representara a rigidez equi-

valente de todos esses elementos estruturais, juntamente com a prépria rigidez do

filme de 6leo, cuja formulagao neste caso é dada por:
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1 1 1 1

— = — 4 — 4 — 3.71
Kpq K Ky K; (3.71)

Atualmente, existe um tipo de mancal hidrodinAmico que tem sido muito utili-

zado em linhas de eixo e outros tipos de maquinas rotativas, que é o mancal do tipo

Tilting Pad, mostrado na Fig. .
/maz.m

~—concentric

pad

h=min —

“~— tilted pad

concentric
attitude angle = 0.0° journal

Figura 3.13: Geometria de mancal Tilting Pad.

Este tipo de mancal possui sapatas (pads) méveis, que se adaptam as condigoes
de carregamento para garantir a estabilidade do sistema. As sapatas podem oscilar
livremente de modo que o seu centro de curvatura se mova de um angulo para criar
um filme de éleo fortemente convergente. Entao, a sapata é pivotada para garantir

que nao haja nenhuma reac¢ao de momento.

Desta forma, os mancais Tilting Pad conseguem manter constantemente nulos
os termos acoplados das suas matrizes de rigidez e amortecimento, mas como esses
termos sdo responsaveis por tornar positivo o valor do expoente o (equacao 3.91),
causando instabilidade ao sistema, estes mancais tem sido largamente utilizados

nas industrias de maquinas rotativas.

Como consequéncia, os coeficientes diretos de rigidez e amortecimento, que sao
os termos da diagonal principal dessas respectivas matrizes do mancal, passam a

variar em fung¢ao da velocidade do eixo, conforme pode-se observar em um exemplo

mostrado na Fig. .
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Figura 3.14: Curva dos coeficientes dinamicos de mancais Tilting Pad.

3.3.5 A equacao de Lagrange

A equacao geral de Lagrange se baseia no balango energético do sistema mecanico e

da origem as equagoes que governam o movimento.

d dL(t,q), dL(t q)

=F 3.72

Onde:

. L =T —U é a funcao lagrangeana
. T é a energia cinética total

. U ¢é a energia potencial total

. ¢; sao as coordenadas generalizadas
. F é o vetor de forgas generalizadas

Substituindo a fun¢do na expressao geral, a nova expressao fica:

d dT. dT' d
U—F

Empregando-se a equacao de Lagrange nas equacoes de energia explicitadas
acima e adotando-se as deflexdes laterais nos eixos Y e Z como coordenadas ge-

neralizadas, chega-se as seguintes equagoes de movimento:
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mgy — GQga + kg1 = Fy(t)

(3.74)
mgy + GQqGy + kg = F.(t)
Onde:
- G=1,.¢*(lh) +2p.1 fo x)dx é o efeito giroscopico
« m=mpfilh)+ Lg*(l) + pAfO Az dw+p[f0 r)dx é a massa

. k=FEI fo h?(z)dx é a rigidez

3.3.6 Movimento de vibragao livre

Para resolver o problema de vibracgao livre e encontrar os parametros modais, o
amortecimento é desprezado e desconsidera-se a atuacao de forgas externas no sis-

tema e, desta forma, temos o sistema de equacoes diferenciais:

mgy — GQga + kg1 =0
(3.75)
mga + GGy + kaage = 0

Representando o sistema na forma matricial, se tem:
0 I ' k 0 0
" "0 T = (3.76)
0 m 42 42 0 kg q2 0

Adotando-se para as EDO lineares e homogéneas a solugao de Euler, teremos:

0 -G
G 0

qi(t) = Qi(e)™
(3.77)

G2(t) = Qa(e)™

Onde A = 0 4+ w.t é o autovalor complexo do sistema rotativo, sendo que a
parte real é o expoente da funcao exponencial e representa a envoltéria da curva

amplitude de resposta no tempo e a parte imaginaria representa o movimento
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oscilatorio das amplitudes.

Realizando-se as substituicoes na Equacao @, chega-se a:
k A2 GO 0

e J@el (3.78)
GOM kgg + Tn)\2 QZ 0

Para se obter as solugoes nao triviais, o determinante da matriz principal deve

ser nulo e assim sera obtido um polinémio caracteristico de 4 grau, de acordo com

a Eq. .

m2 N 4 (kym + kom + GPQH)N? 4 kyikgs = 0 (3.79)

A partir da equacao caracteristica, surgem duas possibilidades, pois o rotor pode
estar parado (€2 = 0) ou girando (2 # 0).

. Quando o eixo esta parado, as 4 raizes sao dadas por:

)\1 = )\2 = wlz' (380)

)\3 = )\4 = —WQi (381)

Onde w; = \/% e wy = \/kmﬂ sao as 2 frequéncias naturais dos movimentos
laterais de flexao do eixo nas dire¢oes Y e Z, respectivamente, quando €2 = 0.

Essas frequéncias sdo constantes com o eixo em estado estacionario.

. Quando o eixo esta girando, em virtude do efeito giroscépico, os autovalores
A deixam de ser constantes e passam a variar em funcao da velocidade de

rotacao €2, da seguinte forma:

MY ==+ + p- +5 T o — w?.w3 (3.82)
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w?  wi n G202 w}  wl N G202
2 2 2m? 2 2 2m?

— wi.w? (3.83)

Mas quando, em caso particular, os mancais sdo isotropicos (k1; = koo), as

frequencias naturais w; e wy se igualam e entao as expressoes dos autovalores se

tornam:
G202 4m2w?
() = \/w% + 52 (1—4/1+ 20 ) (3.84)
G?Q? 4m2w?
A2(Q) = \/wf + o (L 1+ Gz—ml) (3.85)

Entao, as frequéncias naturais w,, que antes eram constantes, passam a divergir
com 2 em 2 valores. Uma delas vai aumentar a partir de w,(2 = 0), que é a
frequéncia natural de precessdo direta, e a outra vai diminuir a partir de w, (2 = 0),

que é a frequéncia natural de precessao retrograda.

A precessao direta, conhecida na rotodindmica como forward whirling gira no
mesmo sentido que a rotacao do eixo, enquanto que a precessao retréograda, a

backward whirling, gira no sentido contrario ao do eixo, conforme mostrado na

Figura .

3.3.7 Movimento com vibracao forcada

Agora sera considerada a acao dos agentes externos agindo sobre a linha de eixo. As
principais excitagoes num sistema propulsor sao o torque axial que vem do motor
e ¢ transmitido pela caixa redutora ao eixo, o empuxo no propulsor que, além da
frequéncia, também varia na amplitude e ponto de aplicacao e o desbalanceamento,

que ¢ a principal fonte de vibragao em qualquer rotor.

3.2.7.1 Resposta a uma excitagdo harmoénica (sem amortecimento)

A andlise harmonica é muito utilizada em vibragoes, pois além de ter uma forma

simples, ela pode representar uma grande parte das perturbagoes externas por um
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somatério de n fun¢des harmonicas com amplitudes e frequéncias diferentes cada

uma.

Sera adotada uma forca harmonica fixa no espago, com amplitude constante F,

e frequéncia w agindo apenas na direcao Y, sendo F, = F,sin(w.t) e F, = 0.

mqy — GQgo + k1qy = F,sin(w.t)
(3.86)
mgs + GQqgy + kago = 0

Admitindo-se ¢; e g2 como solu¢bes harmodnicas, apresentadas na Eq. , se

chegarad nas seguinte expressoes para as amplitudes:

_ (ky — mw?)F,
@ilw) = (k1 — mw?) (ke — mw?) — G?Quw? (3.87)
Qa(w) = Gk, (3.88)

(k1 — mw?) (ke — mw?) — G2Quw?

As frequéncias naturais de precessdo serdo os valores que levarao teoricamente
as amplitudes de resposta nao amortecidas a um valor infinito. Sendo assim, elas

serao os respectivos pélos de @1 e ()9, originando a equagao abaixo.

m?wt — (kym + kom + G?QHw? + kiks = 0 (3.89)

Como as amplitudes sao diferentes, entdo as érbitas serdo elipticas e o mancal
mais rigido sera responsavel pela inversao de sentido das frequéncias naturais de

precessao.

Supondo ks > ky, a precessdo sera direta se w > % e serd retrograda se
w< /B2
m

3.2.7.1 Resposta a uma excitacdo harmoénica (com amortecimento)

Todos os casos apresentados anteriormente desprezaram a influéncia do amorteci-
mento, que tem uma importancia primordial para uma linha de eixo de navio. Os
amortecimentos do eixo e dos mancais devem ser considerados na analise, entretanto,

cabe explicar que o amortecimento do eixo é muito baixo em relacao ao dos mancais.
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Para um modelo com 4 graus de liberdade, podem ser definidas as coordenadas

generalizadas para representar os deslocamentos lineares e angulares para qualquer
ponto do eixo, conforme a Eq. :

v
w
7= 3.90
=9y (3.90)
0
Pode-se escrever genericamente a equagao de um sistema como:
M§—GQi+ Ci+ Ki=F(t) (3.91)
As matrizes de inércia e efeito giroscopico para este sistema sao da forma:
m 0 0 0
0 0 O
[M] = " (3.92)
0 0 Ip O
0 0 0 Ip
Onde m é a massa e Ip é o momento de inércia de massa transversal.
000 0
000 0
[G] = (3.93)
000 Ip
00 —Ip O

Onde Ip é o momento de inércia de massa polar.

Segundo (NETO, 2007), a matriz de rigidez [K] estd associada aos mancais, que

representam a flexibilidade do sistema.

Desconsiderando-se os acoplamentos entre os coeficientes de rigidez nas dire-
¢oOes transversais Y e Z e baseando-se na equacao de energia potencial de mancais

isotropicos ky e ko, a matriz de rigidez dos mancais fica representada como:
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ky + ko 0 0 kiLy — koLo

0 k’l + k’g —k’lLl + k’ng 0
(K] = ) ; (3.94)
0 _lel + ICQLQ lel — k2L2 0
kyLy — kyLy 0 0 kL2 — kL2
Fy
. F
Fit)y=4 2 (3.95)
M;
M,

Considerando o par de equagoes diferenciais para 2 graus de liberdade e mancais
assimétricos dado na Eq. .

mgy — GQga + c1G1 + kigr = F,(t)
(3.96)
mgs + GQG1 + cogo + kago = F(t)

E adotando-se como formato de resposta as fungoes na Eq. , a solugao de

vibragao livre pode ser obtida a partir da seguinte equagao caracteristica:

m* A +m(ey+c) NP+ (kimA+kam—+ci o+ G2 Q)N+ (kacy +kico) A+ kike = 0 (3.97)

Este polindmio caracteristico pode ser resolvido de forma analitica ou numérica,
mas em geral, os coeficientes c¢; e ¢; tem valores pequenos e as raizes da equagao sao
complexas em pares conjugados, no formato da Equacao .

A =0+ wgt (3.98)

sendo que a parte real o, dada pela expressao —(.w,, determina a estabilidade
do sistema, enquanto wy é a frequéncia natural amortecida, que é a frequéncia de

precessao do eixo devido ao formato das solugoes y(t) e z(t).

A matriz de amortecimento é simétrica e tem pouquissima influéncia sobre
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as frequéncias naturais. Por esta razao que ela é desprezada no problema de
autovalor, porém ela faz diferenca e é muito importante no calculo da resposta,
pois é o amortecimento que dissipa energia mecéanica do sistema e isso é favoravel
para reduzir as grandes amplitudes atingidas nas velocidades criticas, ou seja, nos

pontos de ressonancia.

O amortecimento pode ser idealizado de diversas formas, contudo, adotando-se
um modelo viscoso linear como o amortecimento proporcional a massa e a rigidez,

ele pode ser escrito como:

(C] = a[M] + b|K] (3.99)

Onde a e b sdo as constantes de proporcionalidade, as quais geralmente sao

ajustadas a partir dos resultados de testes experimentais.

Apébs encontrar as 4 raizes A que satisfazem a equacao 3.75, estes autovalores
vao constituir a resposta completa do sistema, que é dada pela soma das parcelas

em regime transiente e em regime permanente, de acordo com a equagao 3.92.

X (t) = A(e)”" [cos(wat) + i sin(wgt)] (3.100)

Se 0 > 0, a resposta forcada do movimento crescerd exponencialmente com o
tempo e isso é conhecido como um regime instavel. O sinal algébrico de o depende

da intensidade relativa dos coeficientes acoplados na matriz de rigidez do sistema.

3.2.7.2 Resposta ao desbalanceamento

Diz-se que um rotor esta desbalanceado quando o centro de massa nao coincide com
o centro geométrico do eixo de rotagao. O nivel do deshbalanceamento ¢é caracterizado
por dois parametros: a excentricidade e, que é a distancia do centro geométrico até
o centro de gravidade e o angulo o = €.t, entre A e B, conforme a figura 3.12.
Existe o desbalanceamento estatico e o dindmico. O estatico é constante e mantém
esses 2 valores, tanto parado quanto girando. Por outro lado, o desbalanceamento
dindmico é o acréscimo da amplitude do desbalanceamento quando o eixo estd em

rotacao, ou seja, € a resposta dinamica.
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Figura 3.15: Massa desbalanceadora.

Sendo que a massa m,, representa o saldo total das massas desbalanceadoras no

rotor e, portanto, o centro de gravidade transversal fica na posicao dela.

A excitagao realizada pelo desbalanceamento do rotor é um caso particular da
excitacao harmonica, pois essa massa m,,, ao girar solidariamente acoplada ao eixo,
gera uma forga centrifuga equivalente exatamente na mesma frequéncia de rotagao
do rotor, ou seja, w = €, e por isso que o desbalanceamento é a forma mais comum

de excitagao sincrona nos rotores.

Supondo que essa massa esteja na posicao longitudinal = z,, entdao m, =

may. f(z,) e fazendo a decomposicao da forca centrifuga nas diregoes Y e Z, teremos:

Fop = 07 + y.e.Q% sin(Q.)] + my.e.0%. cos(Q.t)k (3.101)

E entao, o sistema com as EDO lineares e heterogéneas sera:

mq, — GQqa + kiq1 = my.e. Q2. f(x,). sin(.t)
(3.102)
mas + GGy + kaga = my,.e.Q?. f(z,). cos(2.t)

Admitindo-se como solugdes nas coordenadas generalizadas:
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q1 (t) = Ql SlIl(Qt)
(3.103)
q2(t) = Q2 cos(2.1)

Realizando a substituicao das varidveis e fazendo as simplicag¢oes algébricas, serao

obtidas as seguintes amplitudes de resposta:

[ky — (m + a)Q?|m,.e.0?
(kr — mQ2) (ks — m2?) — G201

Q1= (3.104)
[k — (m + a)Q%m,.e.Q?

(2= (k1 — m2)(ky — mQ2) — G2QA

(3.105)

A velocidade critica é o valor de 2 que torna as amplitudes de resposta muito
altas e, no caso de excitacao por desbalanceamento, é necessario que o denominador
da fracao tenda a zero para que a razao tenda ao infinito, portanto, as velocidades
criticas de uma linha de eixo com mancais assimétricos sao dadas pelas raizes da

equagao abaixo.

(m? — GHQ* —m(ky + ko) Q% + kyky =0 (3.106)

No caso geral, as orbitas serao elipticas, uma vez que as amplitudes sao diferen-

tes. O sentido da frequéncia natural de precessao é feito pelo estudo de sinais da

Eq. , da seguinte forma:

Precessfo direta Precessio retrégrada Precessfo direta

—_— S — —— —
@ @

Qcri Qcrs

Figura 3.16: Condigoes para os tipos de precessao

Sendo que as velocidades criticas sao:

ka1
m+a

Qo = (3.107)
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ks

m—+a

Qope = (3.108)

O grafico de amplitude e fase da resposta no dominio da frequéncia podem ser

vistos na figura abaixo.

/ menor amottecitmento e e s e e e e e i e e e

thenor athottecimento

thaiot atmottecimento

amplitude do movimento orbital

Figura 3.17: Resposta ao desbalanceamento (amplitude e fase)

No grafico de amplitude, a regiao a esquerda da ponto de ressonancia é dominada
pela rigidez, a regiao central é dominada pelo amortecimento e a regiao a direita é

dominada pela inércia.

O valor da amplitude quando 2 = \/g tende a infinito pela efeito da ampli-
ficacao, entretanto, em casos reais, onde existe algum tipo de amortecimento, a
amplitude se reduz com o aumento da taxa de amortecimento, tornando-se um

valor finito.

O valor de u é a resposta estética, onde o eixo estd parado (2 = 0) e pode-se
observar que, para velocidades superiores a frequéncia natural (2 > %), a
amplitude da resposta comeca a diminuir com o aumento de €2, tendendo a
convergir para u. Este fato explica porque é mais favoravel operar em faixas acima

das velocidades criticas do que abaixo.

No caso particular de mancais isotropicos, serao obtidas amplitudes de resposta

iguais, de acordo com a Equacao .

My .02
k+ (G —m)Q?

Q1 =0Q2= (3.109)
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Como o raio das érbitas é a composicao das amplitudes nas dire¢oes transversais
(/7/* = Q% + Q3), pode-se concluir que, quando os mancais sdo isotropicos, as
amplitudes sao iguais e, portanto, as orbitas sdo circulares ja que o raios sao sempre

iguais para qualquer velocidade €2 do eixo.

Neste caso, a velocidade critica para mancais isotrépicos é obtida por:

k

—_— A1
—= (3.110)

Qcr =
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Capitulo 4

Metodologia de analise

4.1 Modelagem da linha de eixo

Para a obtencao das frequéncias naturais pelo métodos dos elementos finitos, o eixo

propulsor deve ser modelado com elementos de viga unidimensional.

4.1.1 Premissas adotadas

Serao adotadas para a construc¢ao do modelo matematico da linha de eixo as seguin-

tes consideragoes:

¢ O material a ser utilizado é elastico, homogéneo, isotrépico e sem deformacoes

iniciais;
¢ Foram desconsiderados a aceleragao da gravidade e os efeitos térmicos;

¢ As deflexoes do eixo sao representadas pelo deslocamento dos pontos da linha

central;

¢ A rigidez adotada nos mancais serd a rigidez equivalente entre a rigidez do

filme de 6leo e os demais elementos que formam o suporte;
o A origem do eixo longitudinal X coincide com o centro geométrico do hélice;

¢ O hélice serda modelado como uma massa pontual rigida na extremidade es-

querda, onde serao inseridos os seus momentos de inércia diametral e polar;
¢ As propriedades elasticas do hélice serao desprezadas;

¢ Serao admitidos 4 graus de liberdade por né, 2 de rotagao e 2 de translacao

nos eixos Y e Z;
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o O sistema tem um comportamento dinamico linear.

Na Figura , pode-se observar o modelo matematico geral que sera adotado.

caixa
redutora

Kz3 Cz3 Kzp Czp Kzq Czq Kazr Czr Kam-1 Cm-1
1 2 3 p ptl pt2 q qtl e 1 n/
Ky3 oy Kw Cyp Kyq CYD e Kyr Cyr Ryn-1 Cyn-1
Z
propulsor \/ X
i ds
mancais do fubo | mancais mancal da
telescdpico Y intermediarios redutora

Figura 4.1: Modelo da linha de eizo em elementos finitos.

4.2 Fluxograma

A figura 5.1 mostra a sequéncia cronologica de analise.
ESTUDO PRELIMINAR,
DA LINHA DE EIEO

INZEFRIR A3

INSERIR A5 MOLAS NAS POSIGOES
DS MANCALS E INCLUIR OF ZEUS
CCEFICIENTES DE RIGIDEZ E
AMORTECIMENTO

COMSTANTES FISICAS
DO MATERIAL DO EIX0)
wE Gwv

DEFINIR. O NUMERD DE E3TAQDES,
PONTOS EINZERIR AS COORDENADAS

DESSES VERTICES

INZERIR & GEOMETRIA DE
CaDA BECAC TRANSVERSAL

INCLUIR UM PONTO DE MAS3A EM X =10,
[NCORPORANDO A MASSA DO HELICEE
O3 SEUE MOMENTOS DE INERCTA

i

ADOTAR ULL4 FORMA DE UTAR
AMORTECIMENTO PARA O EIXO

DEFINIE & MALHA E FAZ
SELECIONAR AZ VELOCIDADES | TESTES DE CONVERGENCIA

DE ROTAGAQ DO EIXO ONDE
SEPEETENDE ANALISAR

DEFIMIE A% FORCAS EXTERM AR
ATUANDO S0BERE O BISTEMA

E MNOGE MANCATS

v

- T—

APLICAR AS CONDIGOES DE
CONTORNO NAS EXTREMIDADES

Figura 4.2: Fluzograma da metodologia.
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Passo 1

Conforme o fluxograma acima, para realizar a modelagem computacional em um
programa comercial de elementos finitos, o primeiro passo ¢é estudar todos os
elementos do eixo propulsor para coletar os dados de entrada necessarios. Sao eles
as dimensoes e a geometria do eixo, as propriedades de inércia do propulsor e as

posicoes longitudinais dos mancais, apés o alinhamento do eixo.

Passo 2

O segundo passo ¢ ajustar no software as principais propriedades dos materiais que
compoem o eixo como a massa especifica u, os médulos de elasticidade longitudinal

FE e transversal G e o coeficiente de Poisson v.

Passo 3

O terceiro passo é avaliar a quantidade de n pontos no eixo longitudinal que sera
utilizada para definir o modelo, definindo também as coordenadas espaciais na
direcao X. O primeiro vértice, em x = 0, ficard sobre o centro geométrico do
propulsor e, sempre que a geometria da se¢do transversal mudar, é necessario definir
um ponto nessa transicdo. Entao deve-se unir cada 2 pontos consecutivos do inicio

até o fim, definindo as n — 1 estacoes, formando as linhas de corpo do modelo.

Passo 4

O passo quatro consiste em inserir as dimensoes de todas as se¢Oes transversais de
cada estacao. Deste modo, o programa automaticamente calculara as propriedades
fisicas que s6 dependem da geometria como as areas e os momentos de inércia de

area de cada estacao.

Passo 5

O quinto passo é adicionar uma massa pontual na origem, onde o propulsor sera
reproduzido. Ele serd representado pontualmente, ja que se conhece a sua massa
mp, o seu momento de inércia diametral Ip de massa e os seus momentos de inércia
transversais de massa Iry. Além disso, deverd ser adicionada no mesmo ponto a

massa adicional do propulsor, que pode ser estimada através de formulacoes ja
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conhecidas ou programas.

Passo 6

O passo seis é colocar os mancais nas suas respectivas posi¢oes longitudinais e
entao definir os seus coeficientes de rigidez e amortecimento diretos e acoplados. Se
o mancal for do tipo tilting pad, onde as propriedades de rigidez e amortecimento

variam com a frequéncia de rotacao do eixo, deve-se importar os pontos das curvas

de [K] e [C] em fungao de €.

Passo 7

O sétimo passo é considerar como sera o amortecimento do eixo. Ha diversas formas
de se modelar o amortecimento estrutural mas uma peculiaridade de linhas de eixo,
cujo material geralmente ¢ algum tipo de aco, é que o amortecimento do eixo é
muito inferior ao dos mancais e, portanto, serd assumido um valor bem pequeno,
definindo-se uma taxa de amortecimento constante de 1%. Como a rigidez do eixo
s6 depende da sua geometria, a qual ja foi definida inicialmente, ndo é necessario
ajustar esse parametro, pois o proprio programa vai calcular por métodos numéricos

as rigidezes axial, torcional e flexional.

Passo 8

O oitavo passo ¢ definir a faixa de velocidades de rotacdo do eixo onde se tem
interesse em analisar. As matrizes de rigidez e amortecimento dos mancais podem
variar com essa velocidade €2 e como o software faz os calculos para cada velocidade,
também é importante definir um incremento A €2, além de inserir as velocidades

minima e maxima.

Passo 9

O passo nove € inserir os carregamentos externos, que podem ser forcas ou momen-
tos. E preciso caracterizar bem a direcdo e sentido, a magnitude, a frequéncia e os
pontos de aplicacao dessas grandezas, pois elas serdo responsaveis pela resposta do

sistema em regime permanente.
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Passo 10

O passo dez ¢é impor as condi¢oes de contorno do sistema, o que é imprescindivel
para nao errar na analise. A extremidade do propulsor é livre e nao necessita inserir
nenhuma restricio no programa, entretanto, na extremidade da caixa redutora,
onde foi modelada com um apoio fixo, devem ser impedidos os angulos de inclinagao
transversais e o deslocamento axial. Quanto aos mancais, deve se criar duas
restricoes para avaliar as deflexoes laterais nesses pontos: uma de deslocamento
e outra de rotacdo. O deslocamento axial serd zerado mas os transversais ficarao
livres, assim como as rotacgOes transversais, todavia, a rotacao no eixo X sera

fixada, pois nao se pretende fazer andlises torcionais neste trabalho.

Passo 11

O 1ltimo passo é determinar o padrao do tipo de malha e ajustar os comprimentos
de cada elemento finito, definindo assim a quantidade de elementos e nés do modelo
computacional. O refinamento da malha ¢é feito com testes de convergéncia, tendo
que dosar o custo beneficio entre o grau de precisao da solugao com o tempo de

processamento.

Entao, pode-se finalmente executar o programa. Os resultados e outros pontos

pos processamento serao detalhados na proxima secao para casos distintos.
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Capitulo 5
Avaliacao da metodologia proposta

Neste capitulo, realizou-se algumas simulagoes numéricas visando comparar os
resultados obtidos pela metodologia proposta com os de outras técnicas. Foram
resolvidos alguns problemas com linhas de eixo de formas distintas e em situagoes

e condi¢oes completamente diferentes.

5.1 12) Linha de eixo do Navio USS Observation
Island

No trabalho de HENDERSON ([1968), foi criado o cédigo GBRC-3 (General
Bending Response Code), o qual foi baseado em trabalhos de pesquisa da Marinha
norte americana, JASPER| (1954), onde o eixo propulsor foi modelado como uma
viga de Timoshenko nao uniforme, sujeito ao efeito da precessdo em dois planos
ortogonais a viga. Desta forma, sdo considerados os efeitos da deformacao por
cisalhamento e a inércia rotativa das secoes, tornando o modelo mais proximo do

eixo real.

Este codigo foi desenvolvido no ambiente Fortran IV e transforma as equagoes
diferenciais do movimento em equacoes de diferencas finitas para resolver o
problema de autovalor e obter a resposta as excitagoes externas através de um

algoritmo de busca no dominio da frequéncia.

O GBRC-3 foi utilizado para analisar um eixo propulsor com 530 polegadas de
comprimento (cerca de 13,5 metros), apresentado no trabalho de HENDERSON
(1968), e pode ser observado na Fig. El], que também contempla o seu respectivo
modelo. Este eixo foi fragmentado em 4 grandes regioes: o propulsor, o tubo teles-

cHpico, um trecho livre sem apoio e a caixa redutora de velocidades.
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mancal do tubo telescapica
propulsor

|t [e |3 |1 [s |S|‘\ 7 le. 1e\|n |m ||s ‘ls
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Figura 5.1: Linha de eizo do USS Observation Island/modelo com segoes e molas.

Ele foi dividido em 19 secoes que contém 18 conexoes de viga, indo de centro a
centro em cada secao, e 6 conexoes de mola, que representam os 3 mancais do tubo
telescopico, nas segoes 6, 8 e 12, e o primeiro mancal em linha com altos coeficientes
de rigidez laterais, localizado na secao 19, que serve para impedir os deslocamentos

transversais na regiao da caixa redutora de velocidades.

As informagoes de entrada no GBRC-3 sao relativas as propriedades das segoes,
que possuem comprimentos variaveis, e das conexoes, e por isso, foi necessario
converter esses dados em outras formas diferentes, para servirem de entrada no

modelo numérico.

Na Tabela @, no apéndice A, pode-se observar todas as informacoes que
serviram de entrada para o problema. Contudo, como as massas sao pontuais e
nao se conhece a geometria completa do eixo, uma vez que a técnica é genérica e
serve para qualquer tipo de seg¢ao, nao seria possivel criar um modelo de massa
consistente. Para resolver esse adversidade, foi assumido que o eixo possui segoes
circulares e, baseado nos momentos transversais de inércia de area, foram calculados
os raios das circunferéncias de cada secao transversal e, a partir disso, foi possivel

modelar o eixo com uma geometria continua.

Os valores estdo nas unidades PSI (libra, segundo, polegada), sendo que X é
a coordenada de cada um dos 38 pontos que originaram a geometria do modelo,
Dx é o comprimento das conexoes, a quarta coluna sao as massas de cada secgao,
T e Tp sao os momentos polar e diametral de inércia de massa, respectivamente,
das conexoes e J e [ sao os momentos polar e transversal de inércia de area,

respectivamente, das conexoes.

Na Figura pode-se visualizar o modelo gerado discretizado.
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Figura 5.2: Geometria do modelo discretizado.

Conforme adotado em IHENDERSONI (|1968|), o amortecimento foi despre-

zado e o propésito era estimar as 3 primeiras frequéncias naturais e as 3 primeiras

formas modais nas direcgoes transversais Y e Z para as relagbes h =1, h =2e h = 4.

Foram definidas as condigoes de contorno nos mancais, impedindo a rota¢ao no
eixo X, pois nao se tem interesse nos movimentos torcionais, zerando a translagao
no eixo X para que o eixo nao tenha deformagdes axiais e deixando livre as 2
translacoes e 2 rotagoes nas direcoes transversais. Na sequéncia, foi feito um teste
de convergéncia de malha, onde foram adotados 1089 nés e 544 elementos e entao

foram selecionadas 3 velocidades para a rotagao do eixo.

5.1.1 Comparacao das frequéncias naturais

Nesta secao, sdo comparadas as 3 primeiras frequéncias naturais e formas modais
de vibragoes planares nos planos XOY e XOZ. Na Tabela @, encontram-se as
frequéncias naturais obtidas pelo GBRC-3 (diferencas finitas) e por um programa

comercial (elementos finitos).
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Tabela 5.1: Comparacao das frequéncias naturais

frequéncia natural | GBRC-3 | Ansys | Diferenca
wi (hz) 6,37 5,75 9,7%
wo(hz) 8,08 8,36 3,5%
w3 (hz) 23,54 25,39 7,8%

5.1.2 Comparacao dos modos laterais de flexao

Nas proximas figuras abaixo, encontram-se os graficos de algumas deflexdes nos eixos

Y e Z resolvidos pelas 2 formas.

1,00

0.00

50 100 150 200 250 300 350 400 450 500

modo 1 (eixo Y)

comprimento do eixo (polegadas)

-1,00

Figura 5.3: Primeiro modo na direcio Y (Ansys).

DEFLEXAO Y
. Fator de Escala: 1.0000E+00
E T T T T T T T T T

0.50 —

0.

050

.00 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0.0000 102.8000 205 6000 308 4000 41412000

514.0000
Abcissa da Secdo

Figura 5.4: Primeiro modo na diregio Y (GBRC-3).
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As curvas do primeiro modo ficaram semelhantes, entretanto, o valor minimo
encontrado pelo Ansys foi de -0,030 e pelo GBRC-3 foi de -0,078.

4.0
2,0
)
N
(=]
R
k)
= 00 . . . ‘ ‘ . . .
= 50 100 150 <00 250 300 320 - ] 500
=
=
= comprimento do eixo (polegadas)
2.0
-4.0

Figura 5.5: Primeiro modo na direcio 7Z (Ansys).

DEFLEXAO Z
. Fator de Escala: 1.0000E+00

A 1 1 1 1 1 1 1 1 1

0.0000 102.3000 2056000 3084000 4112000 514.0000

Abcissa da Secdo

Figura 5.6: Primeiro modo na diregio Z (GBRC-3).

As curvas do primeiro modo na direcdo Z ficaram bem semelhantes, porém, os

valores minimos obtidos foram —0,61 no Ansys e —1,1 no GBRC-3.
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Figura 5.7: Sequndo modo na dire¢io Z (Ansys).

DEFLEXAOQ Z
Fator de Escala: 1.0000E-01

& 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0.0000 102 8000 205.6000 308 4000 41412000 514.0000

Abcissa da Secdo

Figura 5.8: Sequndo modo na direcio Z (GBRC-3).

As curvas do segundo modo na direcdo Z sdo simétricas as curvas do primeiro

modo, logo, as observagoes sao analogas as anteriores.
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Figura 5.9: Terceiro modo na dire¢io Z (Ansys).
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514.0000

Figura 5.10: Terceiro modo na dire¢io Z (GBRC-3).

valores minimos foram de —2,21 no Ansys e —2,39 no GBRC-3.

5.1.3 Grafico de 6rbitas
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As curvas do terceiro modo na direcao Z ficaram bem parecidas, sendo que os

No estudo de HENDERSON ([1968), nao foram esbogadas as érbitas, todavia, é
simples associar essas superficies (curvas tridimensionais) com as formas modais

(curvas bidimensionais), bastando fazer a projecao delas nos planos XOZ e YOZ.



Cabe esclarecer que, diferentemente do sistema de coordenadas adotado no es-
tudo em referéncia, o eixo vertical no software Ansys é o Y e, portanto, os valores

nas dire¢oes Y e Z nos diagramas de orbitas estao invertidos.

Figura 5.11: Orbitas do primeiro modo de precessio direta.

E notével que as drbitas ficaram muito achatadas no eixo Z e isso se mostra
coerente posto que os coeficientes de rigidez na direcdo Y sdo bem menores que as
na dire¢do Z, permitindo maiores deslocamentos nesta diregdo. Além disso, existem
2 noés, que sao pontos que nao sofrem deslocamentos. Eles ficaram exatamente nas

posicoes dos mancais no primeiro modo de precessao direta.

Figura 5.12: Orbitas do sequndo modo de precessio direta.

No segundo modo de precessao, as orbitas ficaram bastante achatadas no eixo Y.

Figura 5.13: Orbitas do terceiro modo de precessio direta.
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No terceiro modo, as 6rbitas também ficaram verticais, semelhantes ao primeiro
modo pela mesma razao. Porém, o maior deslocamento neste caso ocorreu entre os
2 mancais e apareceram 3 nés, um em cada mancal e outro entre o propulsor e o

mancal mais proximo.

5.1.4 Diagrama de Campbell

Esse modelo de linha de eixo foi executado para 9 velocidades de rotagao na faixa
de 0,1 rpm até 1000 rpm, com incrementos em €2 de 125 rpm. Abaixo seguem os

graficos de Campbell para relacoes h =1e h = 2.

25,393 3

0,

o

ro

Frequency (Hz)

=]

1,66676-3

0.1 125, 250, 378, 500, £25, 750, &7s, 1000,

Rotational Yelocity [rpm)

Figura 5.14: Diagrama de Campbell (h=1).

O efeito giroscopico em um rotor depende de 3 varidveis: o momento de inércia
de massa polar do disco (Ip), a posigao longitudinal do disco (zgsc) € a veloci-
dade de rotacao do eixo (€2). Em uma linha de eixo, por se tratar de um rotor em
balanco, a distancia x4, ¢ maxima e sempre favorece o efeito, contudo, a inércia
rotacional do disco tem um peso maior e, neste caso, o raio do propulsor é relativa-
mente pequeno. Somado a isso, a velocidade maxima de 1000 rpm também ¢é baixa
num contexto geral de maquinas rotativas para influenciar significativamente nos
momentos giroscépicos. Por essas razoes, as 3 primeiras frequéncias naturais neste
exemplo praticamente nao sofreram divergéncia em virtude do efeito giroscopico. Na
excitagao sincrona existem duas velocidades criticas até 2 = 1000 rpm: a primeira
em ) = 344,8 rpm e a segunda em €2 = 501, 8 rpm. Essas faixas de rotacao devem

ser evitadas com uma margem de pelo menos 15% de afastamento.
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Figura 5.15: Diagrama de Campbell (h=2).

Para uma frequéncia de excitagdo sendo o dobro da frequéncia de rotacao do

eixo, as velocidades criticas sao Q = 172,4 rpm, Q = 250,9 rpm até Q = 500 rpm.

5.1.5 Diagrama de Bode

De acordo com (API, 2005), para o modo cdnico de vibragao, o desbalanceamento

critico adotado em um rotor deveria ser de 4 vezes o valor de U, tal que:

U = 6350 x (%) (5.1)
Onde:
. 6350 é uma constante, em mm.rpm;
. W é a massa do eixo, em kg;
. N é maxima velocidade continua, em rpm; e

. U ¢é obtido em g.mm.

Segundo (API, 2005), o nivel de desbalanceamento utilizado em uma determi-
nada velocidade do rotor é a quantidade necessaria para elevar a vibragao na locali-

zagao do mancal radial nessa velocidade até uma amplitude limite A;, dada em p.m

por:
/12000
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Onde:

. 25,4 é uma constante, em p.m;
. 12.000 é uma constante, em rpm; e

. N é maxima velocidade continua, em rpm;

Para este caso, a massa do eixo é 14.047 kg, todavia, em HENDERSON ([1968),
nao foi dada a faixa operativa, porém foi adotada uma velocidade de N = 200

rpm para a simulagdo. Sendo assim, os valores obtidos por essa referéncia sao

u=1.783,97 kg.mm e Ay = 196, 8 p.m.

Como o mancal 3, em x = 7,95 metros, apresentou as maiores amplitudes na
direcao Y no primeiro e terceiro modos, a sua posi¢ao foi propositalmente escolhida
para simular o desbalanceamento. Entao, uma tnica massa desbalanceadora foi
colocada a uma distancia radial (excentricidade) de r = 50 mm, sendo que essa
secao circular possui um raio de 90,17 mm. Em seguida, calculou-se a massa

desbalanceadora pela razao E, chegando-se ao valor de m, = 35,68 kg. O moddulo
r

da forga de desbalanceamento é dado por / F, / = m,.r.Q% assumindo, portanto, o

valor de /F,/ = 782,5 N para esta velocidade de rotacdo.

Para a simulacao, foram excitados 100 pontos no dominio da frequéncia, na faixa
de 3 a 28 Hz. Os graficos de resposta foram separados pelas diregoes transversais

de movimento da linha de eixo.

Resposta na direcao Y:

3,1831e-4 +

1,0340e-4

1,1762e-4

7,1497¢-5

4,3461e-5

Amplitude (m)

2,6419e-5

1,605%-5

97621e-6

5,234 e-6
3,25 4, 8, 12, 16, 20, 24, 2,

Freqjuency (Hz)

Figura 5.16: Amplitude de resposta X Frequéncia.
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A curva de amplitudes do deslocamento transversal da linha de eixo em Y
apresenta os valores de pico 318,3 u.m na primeira frequéncia natural (wy; = 5,75
hz) e 20,4 p.m na terceira frequéncia natural (w; = 25,39 hz). Portanto, de
acordo com o critério estabelecido em (AP, 2005), a resposta no primeiro ponto de
ressonancia do mancal 3 ficaria acima da tolerancia A;, entretanto, a resposta no

terceiro ponto de ressonincia seria aceitavel, ficando abaixo de Aj;.
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Figura 5.17: Fase de resposta X Frequéncia.

No grafico de fases mostrado na Fig. , pode-se observar que sempre que a
frequéncia do termo forcante passa por uma frequéncia natural do sistema, ocorre

uma defasagem de 180 graus e isto acontece em w; e wo na direcao Y.

Resposta na direcao Z:

3,545 %-7 ba
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1,0669-7
5 84%4e-8
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Figura 5.18: Amplitude de resposta X Frequéncia.
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Na direcao transversal Z, o maximo valor da amplitude ocorreu na ressonancia
em wo = 8,36 hz, atingindo o valor de 0,35 u.m e ficando muito abaixo do limite

aceitdvel A;.
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Figura 5.19: Fase de resposta X Frequéncia.

A Fig. 77 apresenta o grafico de fases, onde pode-se observar a inversao de 180

graus que acontece em wy = 8,36 hz, gerada pelo efeito da ressonéancia.

5.2 2°2) Rotor em balanco com 1 disco na extre-

midade

Em VANCE et al| (2010), estao disponiveis exemplos de modelos de rotores que
foram solucionados por uma rotina desenvolvida no software Matlab. Nesta sec¢ao,
esses mesmos problemas foram resolvidos numericamente por um programa comer-
cial de elementos finitos. Serao analisadas 4 situagoes diferentes para um rotor com
eixo de ago, macigo, com um comprimento de 182,88 centimetros e se¢do circular
constante, com 15,24 centimetros de didmetro. Este rotor é biapoiado em 2 mancais
isotrépicos, com baixo amortecimento e sem termos acoplados nem na rigidez e nem
no amortecimento. A posi¢do longitudinal dos mancais, os coeficientes de rigidez
direta, assim como as dimensoes do disco vao variar e serao informados em cada

situacao analisada.
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Tabela 5.2: Caracteristicas gerais do rotor

densidade p = 0,2836 Ibm/pol? p = 7850,0 kg/m?
comprimento L = 72 polegadas L=1,83m
secao circular D = 6 polegadas D =0,152m

mancal flexivel

kll = k22 = 105 1bf/p01

kll = k‘gg = 17,5 MN/HI

mancal rigido

]CH = 1{522 = 107 lbf/pOI

1{311 = ]{322 = 1,75 GN/HI

amortecimento

c11 = €99 = 2 1bf.s/pol

c11 = ¢ = 700,5 N.s/m

velocidade do eixo

2 = 5000 rpm

Q0 =83,3 Hz

Os principais objetivos desta andlise sao avaliar como uma massa concentrada
em balanco e como o efeito giroscépico podem alterar as frequéncias naturais
de precessao do rotor, girando na velocidade §2. Cabe destacar que esta é a
configuragao mais proxima de uma linha de eixo propulsor, onde o disco na ponta

representa o hélice e, portanto, tem a maior importancia para este trabalho.

5.2.1 A influéncia de uma massa em balanco sobre as

frequéncias naturais

Neste exemplo, um disco rigido, com um didmetro de 12 polegadas (30,48 cm) e
largura de 3 polegadas (7,62 cm) se encontra concentricamente fixado ao ultimo
elemento do eixo com os 2 mancais rigidos, sendo que o primeiro mancal se mantera
fixo na extremidade engastada, na extremidade esquerda, mas a posi¢ao do segundo
mancal vai variar longitudinalmente, ficando o trecho em balanco com comprimentos

de 6, 12 e 18 polegadas, em cada situagao.
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Figura 5.20: Rotores com disco em balanco a 6, 12 e 18 polegadas, respectivamente.

Pode-se constatar pela Fig. que a unica diferenga na configuracao dos 3
rotores é o comprimento do trecho do eixo em balango. Portanto, pode-se afirmar
que os diferentes valores das frequéncias naturais e dos formatos das érbitas modais

para uma mesma velocidade do rotor nos 3 casos se devem exclusivamente a este
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parametro.

Ressalta-se que, nas proximas figuras das orbitas da linha de eixo, os graficos
da linha de cima sao oriundos do livro |VANCE et al.| (lZOld) e os da linha debaixo,

originados pelo uso de um programa Ansys. Além disso, foram construidas tabelas

para comparar os valores das frequéncias naturais obtidas pelos dois métodos.

Damped Eigenvalue Mode Shape Plot Damped Eigenvalue Mode Shape Plot Darmped Eigenvalue Mode Shape Plat

toreand
backwand

|1 =B478.9 eprm "\j\

forward
backward

forward
backwarnd

V= 67794 cpm - 1= 73055 cpm | \
de=.0logd d= 0 logd |d= 0 logd
M = 5000 rpm N = 5000 rpm N = 5000 rpm

Figura 5.21: Grdfico de orbitas do primeiro modo de precessao com mancais rigidos.

Tabela 5.3: Frequéncias naturais do primeiro modo de vibracao com mancais rigidos
6 polegadas 12 polegadas 18 polegadas
VANCE | Ansys | diferenca | VANCE | Ansys | diferenca | VANCE | Ansys | diferenca

| w (tpm) | 67794 | 62058 | 7.68% | 73055 | 71466 | 222% | 64789 | 70518 | 884 %

Em |VANCE et al.| (|201d), nao sao fornecidos os raios das orbitas para realizar

comparagoes, porém os graficos do primeiro modo de precessao ficaram muito

parecidos.

Como os mancais sao rigidos, os ndés modais ficaram exatamente sobre as

posicoes dos mancais, impedindo os deslocamentos nesses pontos.

Os raios da 6rbita na extremidade livre sao proporcionais ao comprimento do

trecho em balanco, segundo o movimento conico realizado pela linha de eixo.
A diferenca maxima no valor da primeira frequéncia natural pelos 2 métodos foi

de 8,84% e um provavel motivo sao os erros embutidos nas aproximacoes realizadas

nas resolugdes numeéricas.
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Figura 5.22: Grafico de orbitas do sequndo modo de precessdo com mancais rigidos.

Tabela 5.4: Frequéncias naturais do segundo modo de vibragdo com mancais rigidos
6 polegadas 12 polegadas 18 polegadas
VANCE | Ansys | diferenca | VANCE | Ansys | diferenga | VANCE | Ansys | diferenca
| wy (rpm) | 220689 | 227652 | 3,16% | 15372,8 | 176304 | 14,68% | 14230,0 | 140874 | 1,00%

As oOrbitas do segundo modo de precessao também ficaram bem semelhantes,

assim como as suas respectivas frequéncias naturais associadas, exceto no segundo

caso, onde ocorreu uma diferenca sginificativa de 14,68%. Essa divergéncia pode

ser resultante devido as aproximagoes numéricas e ao amortecimento do eixo.

E notavel que os 3 nés modais vao se aproximando conforme se aumenta o

comprimento do trecho em balanco. Isto acontece porque os mancais sao rigidos

afastamento longitudinal deles.

e os deslocamentos (raios das Orbitas) sobre eles é nulo e vao aumentando com o
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Figura 5.23: Grdfico de orbitas do terceiro modo de precessao com mancais flexiveis.

Tabela 5.5: Frequéncias naturais do terceiro modo de vibragdo com mancais flexiveis

6 polegadas

12 polegadas

18 polegadas

VANCE | Ansys

diferenga | VANCE | Ansys

diferenca

VANCE | Ansys | diferenca

10850,2 | 11641,2

‘ w3 (rpm)

7,20% | 10850,5 | 11574,0

6,67%

10864,9 | 11667,6 | 7,39%

As orbitas do terceiro modo de precessao com mancais flexiveis ficaram bem

semelhantes e a maior diferenca na terceira frequéncia natural foi de 7, 39%.

Os mancais da extremidade permitem grandes deslocamentos por serem

flexiveis e, para manter a continuidade da linha de eixo, o né modal que antes era

na sobre este mancal, se desloca para frente, mantendo o formato conico das érbitas.
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Figura 5.24: Grdfico de orbitas do terceiro modo de precessio com mancais rigidos.
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Tabela 5.6: Frequéncias naturais do terceiro modo de vibragao com mancais rigidos
6 polegadas 12 polegadas 18 polegadas

VANCE | Ansys | diferenca | VANCE | Ansys | diferenga | VANCE | Ansys | diferenga

‘ ws (rpm) | 28722,2 | 33804,6 | 7,69% | 31993,2 | 29629,8 | -7,39% | 37537,7 | 344574 | -8,21%

As orbitas do terceiro modo de precessao com mancais rigidos também se
mostraram muito similares, sendo de 8,21% a maior diferenga na terceira frequéncia

natural.

5.2.2 A influéncia dos momentos giroscopicos sobre as
frequéncias naturais
Nesta secao, foram comparados 2 rotores, onde a tnica diferenca é o diametro do

disco em balanco na extremidade, sendo de 12 polegadas no primeiro e 36 polegadas
no segundo, de acordo com a Fig. .
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Figura 5.25: Rotores com discos diferentes a 18 polegadas em balanco.

Com a alteracdo do didmetro do disco, o aumento de volume do disco também
vai contribuir para um acréscimo da massa em balanco, dificultando, portanto, a

separacao do efeito giroscopico do efeito de inércia do disco.
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Figura 5.26: Influéncia do efeito giroscopico sobre o primeiro modo.

Pode-se perceber que os graficos de orbitas para as duas condi¢oes de discos
diferentes praticamente se mantiveram iguais, demonstrando pouca influéncia dos
acréscimos na inércia e no efeito giroscépico do disco sobre o primeiro modo de

precessao direta e de precessao retrograda.

Tabela 5.7: Frequéncia natural do primeiro modo retrégrado em €2 = 5000 rpm

mancais | didmetro do disco | VANCE | Ansys | diferenga
flexiveis 12 polegadas 2511,0 | 2697,7 7,4 %
rigidos 36 polegadas 1582,8 1755,2 10,9 %

Tabela 5.8: Frequéncia natural do primeiro modo direto em §2 = 5000 rpm

mancais | didmetro do disco | VANCE | Ansys | diferenga
flexiveis 12 polegadas 2829.9 | 2717,8 4,0 %
rigidos 36 polegadas 34575 | 4128.8 194 %

Na velocidade de 2 = 5000 rpm, ao mudar a condicao de mancais flexiveis para
mancais rigidos, a frequéncia natural do primeiro modo retrégrado diminuiu na duas
formas de resolucao, o que mostra que o soma dos efeitos giroscopico e de inércia
sobre o disco superaram o aumento na rigidez dos mancais, reduzindo o valor de w;

ao invés de aumentar.
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Figura 5.27: Influéncia do efeito giroscopico sobre o sequndo modo.

Tabela 5.9: Frequéncia natural do segundo modo direto em 2 = 5000 rpm

mancais | didmetro do disco | VANCE | Ansys | diferenca
rigidos 12 polegadas 13054,4 | 14251,8 9,2 %
rigidos 36 polegadas 13015,9 | 12054,0 7,4 %

5.2.3 Mapa de velocidades criticas

O mapa de velocidades criticas é um grafico muito 1til na rotodindmica, pois ele
analisa como as velocidades criticas variam exclusivamente em funcao das rigidezes
dos mancais. Desta forma, é possivel estudar alternativas para evitar ou afastar-
se das velocidades criticas com base nos coeficientes rigidez diretos dos mancais.
E importante esclarecer que estas curvas sao idealizadas e assumem as seguintes
hipdéteses para a sua construgao: os mancais devem ser idénticos, isotrépicos, sem

amortecimento e os coeficientes de rigidez acoplados sao desconsiderados.
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Figura 5.28: Influéncia do efeito giroscépico no mapa de velocidades criticas -

\VANCE et all (2010).
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Figura 5.29: Influéncia do efeito giroscopico no mapa de velocidades criticas - Ansys.

Nos graficos acima, a curva pontilhada se refere ao rotor com uma massa
expressiva em balanco, enquanto a curva cheia se refere ao mesmo rotor mas
sem a massa em balanco e com os mancais nas extremidades do eixo. A dis-
tancia entre os mancais no rotor sem o disco é maior, o que torna o eixo mais
flexivel, reduzindo com isso as suas frequéncias naturais das velocidades criticas.

Apesar disso, a influéncia da massa em balanco no outro rotor é tao grande que
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supera o efeito da flexibilidade, diminuindo ainda mais as trés primeiras velo-
cidades criticas do que no rotor, conforme pode-se visualizar nas figuras e .

Para avaliar os efeitos giroscépicos de forma isolada, sem a influéncia da massa
do disco em balanco, além do MVC nao amortecido para o rotor com um disco de 36
polegadas em balanco, sera superposto a este grafico o MVC nao amortecido para
o mesmo rotor com um disco de 12 polegadas em balanco, porém com uma massa
equivalente ao disco de 36 polegadas. Para isso, a massa especifica do material
do disco menor serd aumentada, gerando 2 discos com massas iguais, apesar dos

volumes diferentes.
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Figura 5.30: Influéncia do efeito giroscopico no MVC sem o efeito da massa em
balango - |VANCE et al.| (12014).
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Figura 5.31: Influéncia do efeito giroscopico no MVC sem o efeito da massa em

balango - Ansys.

As velocidades criticas correspondentes ao disco de 12 polegadas estao indicadas
pelas linhas cheias nas figuras 6.32 e 6.33. Nao ha diferenca para o primeiro modo
na faixa de mancais flexiveis (metade esquerda da figura), porque, nesta faixa, o
modo é dominado pelo movimento nos mancais e nao ha deflexdes no eixo. O
eixo se move como um corpo rigido (movimento de translagdo) e nao existe um
momento enrigecedor significativo gerado pela massa em balanco. Na faixa de
maior rigidez dos mancais (a metade direita do MVC ndo amortecido), existem
deflexoes significativas no eixo e os efeitos giroscopicos sao maiores para o disco de

36 polegadas, resultando em uma velocidade critica mais alta.

Na curva da segunda velocidade critica na regidao mais flexivel dos mancais,
pode-se notar uma tendéncia em aumentar ligeiramente a rigidez com o disco de
36 polegadas e, assim, resulta em uma velocidade critica ligeiramente maior. Na
regiao de maior rigidez dos mancais, o modo faz com que os discos fiquem muito
proximos de um né e, portanto, nao ha diferenca nas velocidades criticas. As
mesmas caracteristicas observadas para o segundo modo também se aplicam ao

terceiro modo.

Os efeitos giroscopicos, embora parecam ser menores no MVC nao amortecido
(escala logaritmica), geralmente sdo muito grandes e ndo podem ser ignorados.
Os rotores em balango geralmente tendem a dificultar a andlise das previsoes das

velocidades criticas e da estabilidade.
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Capitulo 6

Estudo de Casos

Nesta capitulo, a metodologia proposta foi utilizada para analisar as vibracoes late-

rais de linhas de eixo de 2 tipos diferentes de embarcacao.

6.1 Linha de eixo de um navio AHTS

Os procedimentos de anélise foram aplicados em um navio do tipo AHTS (Anchor
Handling Tug Supply) que estava realmente tendo problemas com vibragoes
excessivas que estavam ocorrendo em sua linha de eixo. Em CATERPILLAR
(2017), o relatério que serviu como referéncia, se encontram os dados fisicos do
sistema propulsor da embarcagao, juntamente com um estudo de vibragoes laterais

nas condigoes de projeto.

Algumas caracteristicas do sistema propulsor utilizado estao na Tabela El!:

Tabela 6.1: Dados do propulsor

didmetro do hélice | 4.300 mm

nimero de pas 4

empuxo no hélice 549 kN
massa do hélice 10.208 kg
poténcia do motor | 6000 kW

rotacao maxima 125 rpm

A geometria do eixo era totalmente conhecida, entdao foi possivel produzir um
modelo numérico com massa consistente, onde os efeitos de inércia sao precisamente
aplicados. A geometria do hélice nao foi modelada, entretanto, foram representados
através de ferramentas computacionais a massa do propulsor, os seus momentos de

inércia e a sua massa adicional.
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Os 7 mancais hidrostéticos foram considerados como isotrépicos e suas rigidezes
laterais foram estimadas por bATERPILLARl (|2017|) e se encontram na Tabela @,

juntamente com as respectivas posi¢oes longitudinais de cada um.

Tabela 6.2: Informagoes sobre os mancais

mancal posicdo (mm) | rigidez (N/m)

tubo telescopico (ré - 1) 2.187,0 4,5 x 108
tubo telescopico (ré - 2) 2.997,0 4,5 x 10®
tubo telescopico (vante) 10.875,0 4,5 x 108
intermediario (ré) 18.278,0 4,3 x 10®
intermedidrio (vante) 26.707,0 4,3 x 10®
caixa redutora (ré) 35.310,0 4,0 x 108
caixa redutora (vante) 36.083,0 4,0 x 108

A geometria do eixo propulsor foi construida utilizando 135 pontos e 13 tipos de
segoes transversais. A malha computacional (Fig. @) padrao ficou com 269 nés e

134 elementos cilindricos, sendo de 12 mm o comprimento do menor elemento finito.

0,000 5,000 10,000 {rr)
I 0000

2,500 7,500

Figura 6.1: Modelo geométrico da linha de eixo de um navio AHTS.

Essa linha de eixo tem um comprimento aproximado de 36,00 metros, um vo-
lume de 3,66 metros ctibicos, uma massa de 28,71 toneladas e esta apoiada sobre 7

mancais, os quais foram caracterizados por molas transversais ideais no modelo. A
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geometria do hélice ndo é conhecida mas ela foi representada por uma massa pon-
tual,cujo valor se encontra na Tabela @, e os seus momentos de inércia de massa,
que foram estimados em I, = I, = 1700 kg.m? e J = 3400 kg.m?.

Figura 6.2: Modelo da linha de eixo do AHTS Bossa Nova.

6.1.1 Comparacao de frequéncias naturais e formas modais

As 3 primeiras frequéncias naturais calculadas por bATERPILLARI (|2017|) e pelo

programa de elementos finitos na velocidade de rotagao 2 = 125 rpm se encontram

na Tabela @

Tabela 6.3: Frequéncias naturais dos 3 primeiros modos diretos e retrégrados (rpm)

forma Precessao direta Precessao retréograda

modal bATERPILLARl (IZOI?I) Ansys | diferenca bATERPILLARl (|2017|) Ansys | diferenca
1 647,9 664,1 | 2,50 % 625,3 663,6 | 6,13 %
2 700,6 7844 | 11,96 % 688,7 7793 | 13,15 %
3 915,8 9429 | 2,96 % 903,6 940,5 | 4,08 %

Em seguida, foram comparadas as formas modais planificadas. Pelo fato de os
mancais serem isotropicos, as curvas nos eixos Y e Z ficaram iguais para cada modo,

nao havendo necessidade de se mostrar as duas, portanto.
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Figura 6.3: 3 primeiros modos de precessao retrograda - |C’AT ERPILLABi (1201 ’/f ).
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Figura 6.4: 3 primeiros modos de precessao retrégrada (Ansys).
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Figura 6.6: 3 primeiros modos de precessao direta (Ansys).

6.1.2 Grafico de oOrbitas

Também foram obtidos pelo programa os diagramas de 6rbitas dos 3 primeiros modos
para a velocidade maxima do eixo {2 = 125 rpm e pode-se observar nas figuras @,
@ e @ que as Orbitas ficaram circulares em virtude de os coeficientes de rigidez

dos mancais serem iguais nas direcdes Y e Z.
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Figura 6.8: Diagrama de orbitas - modo 2.

Figura 6.9: Diagrama de érbitas - modo 3.

6.1.3 Grafico de Campbell

Como o hélice tem 4 pas, |CATERPILLARJ (bOl?I) também estimou as velocidades

criticas para h = 4, além das obtidas para h = 1. Baseado nisso, foram construidos 2

graficos de Campbell, com excitagoes sincronas para os valores de h acima, conforme

pode-se visualizar nas figuras e .
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Figura 6.10: Diagrama de Campbell (h =1).
Pode-se observar que a reta y = x nao intercepta nenhuma frequéncia natural

até a velocidade de 200 rpm e, portanto, para uma condi¢ao de excitacao sincrona,

nao existe nenhuma velocidade critica nesta faixa de velocidades de rotacao do eixo.

20,741
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25, 50, 75, 100, 125, 150, 175, 200

Rotational Yelocity (rpm)

Figura 6.11: Diagrama de Campbell (h = 4).

Ja neste caso, a reta y = 4x faz cruzamentos, obtendo-se 4 velocidades criticas.
A primeira, em 133,4 rpm, que intercepta a primeira frequéncia natural de

precessao retrograda, a segunda em 139,0 rpm, cruzando a primeira frequéncia
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natural de precessao direta, a terceira e a quarta ficaram bem préximas, em 183, 3
rpm e 184, 4 rpm, respectivamente, pois a segunda frequéncia natural praticamente

nao sofreu alteracgao.

No final do relatério, CATERPILLAR (2017) concluiu que, quando o eixo
estd girando na sua velocidade méxima, ele fica a 20% da velocidade critica mais
proxima, nao ocorrendo nenhum dano ao sistema. O resultado da analise por MEF
ficou de acordo que a primeira velocidade critica é superior a 125 rpm, porém ela foi

estimada em 133, 4 rpm ao invés de 150 rpm, gerando uma margem de apenas 6, 7%.

6.1.4 Diagrama de Bode

Baseado na formulacao de (API, 2005) (Equagao @),tem—se para esta linha de
eixo: W = 38.922 kg e N = 125 rpm, logo U = 1.977.237,6 g.mm. Dessa forma,
os parametros adotados para simular o desbalanceamento foram u = 7.908.950, 4

g.mm e Ay = 248,9 p.m.

Para este caso, o desbalanceamento foi aplicado préximo a extremidade do
hélice e a massa desbalanceadora ficou com uma excentricidade de 2.000 mm.
Entretanto, foi selecionado o mancal mais préoximo do hélice para avaliar a resposta
neste ponto. Entao, obteve-se uma massa desbalanceadora m, = 3,95 kg e, desta
forma, o médulo da forca de desbalanceamento para esta velocidade de rotagao foi
estimado em /F,/ = 1.355,2 N.

A Figura mostra o espectro da amplitude de resposta devido ao desbalan-

ceamento.
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Figura 6.12: Amplitude de resposta X Frequéncia.

Foram utilizados 100 pontos para essa simulacdo em uma faixa de 9 a 18 Hz
e o maior pico, no valor de 53,3 p.m, aconteceu na ressonancia com a segunda

frequéncia natural we = 13,14 Hertz, porém ficou abaixo do limite aceitavel A;.

A Figura mostra a fase da resposta devido ao desbalanceamento.
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Figura 6.13: Fase X Frequéncia.

No gréfico de fases, em virtude do amortecimento, ocorre um defasagem de

180° sempre que a frequéncia de excitacao se sobrepde a qualquer frequéncia natural.
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6.2 Linha de eixo de um navio militar

Agora os procedimentos de andlise serao aplicados em um projeto de sistema pro-
pulsor para um navio de guerra, do tipo Corveta, que tera 2 linhas de eixo, sistema
com hélice de passo varidvel e propulsao tipo CODAD (Combined Diesel and Die-
sel). A configuragdo de projeto do eixo propulsor pode ser vista na Fig. e as

suas principais propriedades encontram-se na Tabela @

Tabela 6.4: Caracteristicas do eixo propulsor

poténcia maxima transmitida 11.840 kW
velocidade méaxima do eixo 250 rpm
material do eixo liga de ago forjado - 36CrNiMo4
comprimento do eixo 36,63 metros
secao transversal tubular Diny = 140 mm e (Degy = 390 mm ou 340 mm)
inclinacao do eixo 3 graus
massa do eixo 28,10 toneladas
massa do hélice 8,95 toneladas
mancais hidrodinamicos 7, sendo de 4 tipos diferentes

Figura 6.14: Projeto do eixo propulsor.

6.2.1 Elementos da linha de eixo

A linha de eixo tem um comprimento de aproximadamente 37,0 metros e conta

com 7 mancais de deslizamento, sendo de 4 tipos de diferentes: 2 mancais nos
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pés de galinha, 2 mancais no tubo telescépico e 3 mancais hidrostaticos iguais.

Eles foram considerados isotrépicos e as suas rigidezes adotadas, juntamente com as

propriedades dos outros 5 elementos rotativos podem ser visualizadas na Tabela @

Tabela 6.5: Elementos fundamentais da linha de eixo

posigdo (mm) mancal rigidez (N/m) elemento massa (kg) | momento polar (kg.m?)

0,0 propulsor 8950,0 3458,0

1525,0 suporte principal 2,11 x 108

7750,0 suporte intermediario 2,09 x 108

12532,0 acoplamento de ré 640,0 258,0

13810,0 tubo telescopico de ré 2,09 x 108

19960,0 tubo telescopico de vante 2,09 x 108

22042,0 acoplamento de vante 480,0 138,0

24042,0 flange da caixa de dleo 170,0 110,0

25160,0 mancal hidrostatico 1,0 x 107

28570,0 flange intermediério 140,0 149,0

29650,0 mancal hidrostético 1,0 x 10°

35150,0 mancal hidrostatico 1,0 x 10°

36570,0 flange da redutora 150,0 66,0

Além disso, a massa adicional do propulsor, cujos momentos de inércia de massa

foram fornecidos no projeto (Iy = 1633,0 kg.m? e Iy = Iz = 816,5 kg.m?), foi es-
timada em 3.668, 4 kg, através de formulagoes apresentadas em KOROTKIN (2008).

6.2.2 Modelo Numeérico

A geometria foi reproduzida por 23 pontos, 22 linhas de corpo e 2 tipos de se¢ao

transversal tubular. Depois, foram inseridas nas 22 estagoes as geometrias de cada

secao transversal e selecionada a massa epecifica do material do eixo, ficando bem

definido o corpo sélido cujo comportamento dindmico sera analisado.
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Figura 6.15: Modelo de mancais, flanges e acoplamentos.

Na geragao da malha cilindrica (Figura ), foi definido em 200 mm o compri-
mento padrao de cada elemento e o eixo foi discretizado com 389 nods e 194 elementos
finitos, sendo que ela foi mais refinada nas regides dos mancais, onde se quer uma

precisao maior nos resultados.

0,000 5,000 10,000 frr) Z‘k w
I T ]

2,500 7,500

Figura 6.16: Malha do modelo.
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6.2.3 Resultados

Apoés inserir as propriedades fisicas do modelo, sendo adicionados os coeficientes
dindmicos dos mancais, a massa, a massa adicional, os momentos de inércia do
hélice e os momentos de inércia. Foi assumido um modelo de amortecimento
proporcional para os mancais, onde os coeficientes diretos de amortecimento foram

calculados como sendo 0, 1% dos respectivos coeficientes de rigidez em cada mancal.

Em seguida, foram estabelecidas as condi¢oes de contorno do sistema e final-
mente o modelo foi resolvido até a velocidades de 500 rpm, com incrementos de 100
rpm, a partir do eixo sem rotacao. Foram obtidas as frequéncias naturais sem e
com amortecimento, as formas modais associadas, as taxas de amortecimento, além

do Diagrama de Campbell e o grafico de orbitas elipticas.

A Marinha do Brasil utilizou o software Nauticus para realizar a anélise de

vibragoes da linha de eixo do projeto.

Tabela 6.6: Frequéncias naturais de vibragao lateral quando €2 = 250 rpm.

modo (n) | tipo de vibragdo | w, (hz) - Nauticus | w, (hz) - Ansys | diferenca
) precessao retrégrada 8,40 8,09 3,69 %
precessao direta 8,60 8,81 -2,44 %
2 precessdo retrégrada 23,67 22,56 4,69 %

As primeiras frequéncias naturais ficaram préximas, entretanto, acredita-se
que a diferenca de quase 8% para a primeira frequéncia de precessio retrograda
tenha sido pelo fato de nao se conhecer a geometria do eixo com um alto grau
de detalhamento, o que pode ter inserido uma margem de erro na precisao das

matrizes de massa e rigidez.
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Figura 6.17: Modos de flexao lateral - Nauticus.
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Figura 6.18: Modos de flexdo lateral - ANSYS.

As figuras e mostram as projecoes dos 2 primeiros modos de érbitas
no plano YZ calculadas pelos programas Nauticus e Ansys, respectivamente.
Os gréficos da primeira forma modal ficaram bem préximos, sendo de —0,25 e
—0,39 os valores minimos em cada curva, o ponto onde houve a maior diferenca
entre os 2 graficos. Contudo, os graficos do segundo modo destoaram um pouco
mais, apresentando os seguintes valores em cada curva: primeiro pico (1,0 e 0,75),
primeiro vale (-0,5 e -1,0), segundo pico (0,1 e 0,77), segundo vale (cerca de -0,02 e
-0,23), terceiro pico (aproximadamente 0 e 0,08).

6.2.4 Grafico de oOrbitas

Figura 6.19: Grifico de orbitas do primeiro modo de precessdo.
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Figura 6.20: Grdfico de orbitas do sequndo modo de precessao.

Um dos pontos mais importantes do diagrama de orbitas é a possibilidade de avaliar
os raios das Orbitas da linha elastica do eixo nas posi¢oes dos mancais radiais, onde

o eixo propulsor se desloca, deslizando na sua regiao interna.

6.2.5 Diagrama de Campbell

Para a razao h = 1, a unica velocidade critica encontrada até a velocidade 2 = 500
rpm foi 467,9 rpm, de acordo com a Fig. .
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Figura 6.21: Grifico de Campbell (h=1).

Como o hélice tem 4 pas, também foi construido o grafico para uma razao h = 4,

onde as velocidades criticas obtidas foram 124, 1 rpm, 129, 5 rpm, 338, 3 rpm e 339, 4

rpm, conforme a Fig. .
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Figura 6.22: Grifico de Campbell (h=4).

6.2.6 Diagrama de Bode

De acordo com (API, 2005) (Equagao lil!), os valores de referéncia para essa linha
sao: W = 37.050 kg e N = 250 rpm, logo U = 941.070 g.mm. Dessa forma, os

parametros adotados para simular o desbalanceamento foram u = 3.764.280 g.mm
e Ay =176 p.m.

Foi escolhida a posicao do primeiro mancal para excitar com desbalanceamento.
Foi considerada uma excentricidade de r = 150 mm, obteve-se uma massa
desbalanceadora m, = 25.095,2 ¢g e o modulo da forca de desbalanceamento para

esta velocidade de rotacao ficou definido em /F,/ = 2.580 N.

A Figura mostra o espectro da amplitude de resposta devido ao desbalan-
ceamento.
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Figura 6.23: Resposta ao desbalanceamento no dominio da frequéncia (amplitude).

A simulacdo contemplou a faixa espectral de 5 a 24 hertz com uma resolugao
de A w=0,19 Hz e a maxima amplitude foi de aproximadamente 74 p.m, quando

w = 8,48 Hz, contudo, o valor de pico ficou abaixo da tolerancia A;.
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Figura 6.24: Resposta ao desbalanceamento no dominio da frequéncia (fase).

O valor da fase na ressonéncia, em w = 8,48, Hz foi de —98 graus.
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Capitulo 7
Conclusoes e recomendacoes

Esse trabalho apresenta um estudo sobre as vibragoes laterais de linhas de eixo pro-
pulsor de navios utilizando procedimentos analiticos e computacionais e chegou-se

as seguintes conclusoes:

As frequéncias naturais e os modos de vibragdo da linha de eixo suportado
por mancais flexiveis permitem avaliar algumas de suas caracteristicas dinamicas
importantes e fornecem dados relevantes para uma melhor compreensao dos

fendmenos envolvidos.

E extremamente importante considerar as propriedades elasticas dos elementos
estruturais de suporte dos mancais como a fundacdo, pois eles terdo participagao

na rigidez equivalente do sistema.

No projeto de uma linha de eixo, é importante que a rigidez dos mancais seja
menor que a do eixo por duas razdes: 1) a baixa rigidez dos mancais impede a
propagacao das vibragdes para outras partes estacionarias do sistema propulsor,
pois sendo mais flexivel, ele é capaz de absorver essa energia cinética que chega,
convertendo em energia potencial. 2) coeficientes de rigidez baixos favorecem o
amortecimento, que é imprescindivel para reduzir as amplitudes de resposta e

principalmente evitar zonas de instabilidade do rotor.

A rigidez dos mancais e os efeitos giroscopicos tém uma grande influéncia na
resposta dindmica do sistema, sendo que os momentos giroscépicos tém um efeito

enrigecedor, aumentando os valores das freqiiéncias naturais.

Apés identificar as velocidades criticas no Diagrama de Cambell, é importante
que o sistema propulsor se distancie desses valores para evitar altas amplitudes de

resposta e, se for possivel, opere acima delas, onde a massa é dominante na resposta
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dindmica.

Com o desenvolvimento do trabalho, houve uma dificuldade no momento de
modelar o amortecimento estrutural do eixo por nao se ter valores experimentais
como referéncia. Entao, foi percebida a necessidade de ensaios de vibragao e
medicoes da resposta através de sensores em posicoes estratégicas. Informagoes
sobre as caracteristicas dinamicas do sistema rotativo, que podem ser obtidas
experimentalmente por meio de testes de batida e testes de vibragdo em velocidade
constante, trazem subsidios para a construcao de modelos analitico-computacionais

mais precisos para a descricao do comportamento dinamico de rotores em balanco.

As propriedades elasticas nesse estudo foram admitidas a uma temperatura cons-
tante e seria interessante para estudos futuros realizar um levantamento mais deta-
lhado de como as caracteristicas dinamicas de cada componente do sistema variam
com a mudanca de temperatura, principalmente a rigidez e o amortecimento no
filme de aleo dos mancais hidrodinamicos. O detalhamento maior das informagoes
do eixo, dos mancais e da fundagao podem melhorar significativamente a fidelidade

do modelo de uma linha de eixo.
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Apéndice A

Tabela A.1: Dados de entrada

Pontos | X(pol) | Dx(pol) | massa(lbm) | tau(lbm.pol?) | tauD(lbm.pol?) | J(pol4) | Iyy = Izz(pol4) | raio(pol) | Ky(Ibf/pol) | Kz(Ibf/pol)
1 0,00 0,00
2 16,00 51,90
3 32,00 32,00 115,76 57,88 12,76 6,38 1,69
4 48,00 51,90
5 64,00 32,00 144700,00 72350,00 15944,55 7972,28 10,04
6 80,00 51,90
7 96,00 32,00 144700,00 72350,00 15944,55 7972,28 10,04
8 112,00 2,00
9 115,00 6,00 115,76 57,88 68,03 34,02 2,57
10 118,00 11,64
11 135,50 35,00 298,20 149,10 30,04 15,02 2,09
12 153,00 11,64 2,57E+09 9,70E+06
13 170,50 35,00 298,20 149,10 30,04 15,02 2,09
14 188,00 11,64
15 205,50 35,00 298,20 149,10 30,04 15,02 2,09
16 223,00 4,99 4,37TE+06
17 230,50 15,00 446,60 223,30 104,98 52,49 2,86
18 238,00 4,99
19 245,50 15,00 446,60 223,30 104,98 52,49 2,36
20 253,00 4,99
21 260,50 15,00 446,60 223,30 104,98 52,49 2,86
22 268,00 15,00
23 290,50 45,00 5842,00 2921,00 457,77 228,88 4,13
24 313,00 10,30 1,31E+06
25 328,50 31,00 2186,00 1093,00 248,65 124,32 3,55
26 344,00 10,30
27 359,50 31,00 2186,00 1093,00 248,65 124,32 3,55
28 375,00 10,30
29 390,50 31,00 2186,00 1093,00 248,65 124,32 3,55
30 406,00 10,30
31 421,50 31,00 2186,00 1093,00 248,65 124,32 3,55
32 437,00 10,30
33 452,50 31,00 2186,00 1093,00 248,65 124,32 3,55
34 468,00 10,30
35 483,50 31,00 2186,00 1093,00 248,65 124,32 3,55
36 499,00 10,30
37 514,50 31,00 2186,00 1093,00 248,65 124,32 3,55
38 530,00 15,00 1,00E+16 1,00E+16
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