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Resumo do Trabalho: Nesse trabalho foi estudado o balanceamento dinâmico de 

rotores por meio do método dos coeficientes de influência. Foram realizados 

experimentos a fim de comprovar a confiabilidade do método. Uma ferramenta foi 

desenvolvida de modo a agilizar os cálculos e reduzir o tempo de parada das 

máquinas. 
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1 Introdução 

 

O uso de máquinas rotativas ou rotores é bastante comum na maioria das 

empresas que suprem a crescente indústria de óleo e gás. Muitas dessas máquinas 

desempenham papel fundamental na linha de produção. Todavia, falhas nessas 

máquinas são comumente observadas. As falhas mais comuns são: 

¶ Desbalanceamentos; 

¶ Defeitos em rolamentos; 

¶ Desalinhamento de acoplamentos; 

¶ Empenamento de eixo; 

¶ Defeitos em engrenagens. 

Como qualquer interrupção na produção pode acarretar em custos excessivos 

à empresa, é extremamente importante a constante verificação e manutenção dessas 

máquinas. Para isso, ferramentas e técnicas que minimizem ou identifiquem em um 

estágio prematuro as falhas são alvos constantes de estudos na engenharia. 

 

Figura 1.1 ï Eixo Propulsor de Navio 

A falha que será o foco deste projeto é o desbalanceamento. O presente 

projeto irá abordar uma das técnicas que visam à minimização desta falha, conhecida 

como balanceamento dinâmico. Ainda serão coletados dados de campo, sobre os 

quais será aplicado o método em questão e verificar se o desbalanceamento será 

reduzido. Na Figura 1.1, é possível ver o eixo do sistema propulsivo de um navio, 

exemplo típico de um rotor sujeito a desbalanceamento. 
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2 Desbalanceamento de Rotores 

 

No intuito de elaborar métodos de balanceamento de rotores, é necessário 

primeiro entender o conceito de desbalanceamento. O desbalanceamento pode ser 

definido como sendo a distribuição assimétrica de massa em um rotor. O 

desbalanceamento produzirá forças centrifugas que serão transmitidas aos mancais 

do equipamento. Uma vez transmitidas, essas forças poderão fazer com que 

componentes se danifiquem, diminuindo a sua vida útil. 

 

2.1 Causas de Desbalanceamento 

A má distribuição da massa pode ser causada por diversos fatores. Alguns dos 

motivos principais de desbalanceamento podem ser encontrados a seguir: 

¶ Erro do fabricante (ajustes e tolerâncias); 

¶ Falta de homogeneidade do material; 

¶ Comissionamento impróprio das máquinas; 

¶ Deformação térmica do eixo; 

¶ Desgastes durante a operação; 

¶ Tensões residuais. 

Todos esses fatores podem fazer com que ocorra mudança de posição do eixo 

principal de inércia (EPI) em relação ao eixo de rotação (ER). Quando esses dois 

eixos não estão coincidentes, se considera que aquela máquina rotativa está 

desbalanceada. 

 

2.2 Identificação de Desbalanceamento 

O principal sintoma de desbalanceamento de um rotor é a vibração. Como 

estudado em (1), a vibração é causada pelo surgimento de forças e momentos, que 

serão suportados pelos mancais. A Figura 2.1 esquematiza um desbalanceamento. 

Segundo (2), o desbalanceamento é caracterizado por uma vibração senoidal 

na frequência da rotação (uma vez por revolução) na direção radial. Sendo assim, o 

desbalanceamento pode ser identificado na primeira ordem de vibração. Em sistemas 

desbalanceados, esta é bem maior que as demais ordens de vibração, como mostra a 

Figura 2.2. 

Observe que a primeira ordem apresenta uma velocidade RMS muito 

destoante das demais. 
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Figura 2.1 - Força de desbalanceamento transmitida aos mancais  

 

 

Figura 2.2 - Ventilador de Caldeira Desbalanceado 
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2.3 Tipos de Desbalanceamento 

Através da análise dos vetores de forças de reação nos mancais, é possível 

identificar o tipo de desbalanceamento presente, como pode ser visto nos subitens a 

seguir. 

 

2.3.1 Desbalanceamento Estático 

 

Figura 2.3ï Desbalanceamento Estático Típico 

Na Figura 2.3, o eixo vermelho representa o eixo principal de inércia, enquanto 

o eixo verde é o eixo ao redor do qual a máquina está rotacionando. Pode-se ver que 

os dois eixos estão paralelos. Essa configuração representa o desbalanceamento 

estático ou desbalanceamento em um plano. As forças de reação F1 e F2 nos 

mancais são iguais, paralelas e no mesmo sentido, como ilustra a Figura 2.4. 

 

Figura 2.4 - Desbalanceamento Estático: Força de Reação nos Mancais 

O desbalanceamento estático é mais comumente observado em rotores em 

forma de disco circular delgado como um ventilador, um volante, uma engrenagem e 

um disco de esmeril montado em um eixo. 

2.3.2 Desbalanceamento Conjugado 

Quando o eixo principal de inércia não está paralelo ao eixo de rotação, porém 

o intersecta no centro de gravidade do rotor, este apresenta desbalanceamento 

conjugado, que pode ser observado na Figura 2.5. 
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Figura 2.5 - Desbalanceamento Conjugado Típico 

No desbalanceamento conjugado, as forças de reação nos mancais também 

são paralelas e iguais em magnitude. No entanto, elas estão em sentidos opostos, 

como pode ser visto na Figura 2.6. 

 

Figura 2.6 - Desbalanceamento Conjugado: Força de Reação nos Mancais 

2.3.3 Desbalanceamento Dinâmico 

A configuração onde o eixo principal de inércia e o eixo de rotação não estão 

paralelos nem se intersectam no centro de gravidade do rotor é conhecida como 

desbalanceamento dinâmico ou desbalanceamento em dois planos e está 

esquematizado na Figura 2.7. Este tipo de desbalanceamento é uma combinação dos 

dois anteriores. 

 

Figura 2.7 - Desbalanceamento Dinâmico Típico 

Observe a Figura 2.8. Neste tipo de desbalanceamento, as forças de reação 

nos mancais possuem magnitudes, direções e sentidos diferentes. 
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Figura 2.8 - Desbalanceamento Dinâmico: Força de Reação Nos Mancais 

O desbalanceamento dinâmico geralmente é observado em rotores tipo corpo 

rígido alongado, ao longo de todo seu comprimento. 

 

2.4 Desbalanceamento Residual Permissível 

É praticamente impossível fazer com que um rotor opere sem algum tipo de 

desbalanceamento. Para conseguir tal fato, muito tempo e dinheiro seriam gastos. 

Sendo assim, todas as máquinas rotativas operam com o chamado 

ódesbalanceamento residual permissívelô. 

Os limites máximos permissíveis de desbalanceamento residual são 

padronizados segundo a norma ñDIN ISO 1940/1: Balance Quality Requirements of 

Rotating Rigid Bodiesò (3). Esta norma estabelece graus aceitáveis de qualidade de 

balanceamento (G) para vários tipos de rotores rígidos. 

Para o cálculo do desbalanceamento residual permissível, é necessário 

conhecer a teoria por trás do grau de qualidade. 

O grau de qualidade é um valor que deve ser escolhido de acordo com o tipo 

do rotor, como pode ser visto na Tabela 2.1. 
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Tabela 2.1 - Grau de Qualidade de balanceamento para diversos tipos de 

rotores rígidos 

 

Onde ἭἸἭἺ é o desbalanceamento residual permissível específico1em g.mm/kg, 

e  ̟é a velocidade angular em rad/s. 

                                                
1
Entende-se por desbalanceamento residual específico aquele que independe da massa do 

rotor, i.e., por unidade de massa do rotor. 

Grau de qualidade de 

balanceamento G

eper ϊ ˖

[mm/s]
Tipos de rotores - Exemplos Gerais

G 4000 4000
Motores-virabrequins de motores marinhos lentos à diesel com número ímpar de 

cilindros, montados rigidamente.

G 1600 1600 Motores-virabrequins de motores grandes de dois tempos, montados rigidamente.

Motores-virabrequins de motores grandes de quatro tempos, montados rigidamente.

Motores-virabrequins de motores marinhos à diesel, montados elasticamente.

G 250 250
Motores-virabrequins de motores rápidos à diesel com quatro cilindros, montados 

rigidamente.

Motores-virabrequins de motores rápidos à diesel com seis ou mais cilindros.

Motores completos (à diesel ou gasolina) para carros, caminhões e locomotivas.

Rodas de carros, aros de rodas, conjuntos de rodas, eixos de tração.

Motores-virabrequins de motores rápidos de quatro tempos (diesel ou gasolina), com 

seis ou mais cilindros,  montados elasticamente.

Motores-virabrequins para motores de carros, caminhões e locomotivas.

Eixos de tração (eixos de propulsão, eixos cardan) com requisitos especiais.

Partes do maquinário de compressores.

Partes de maquinário agrícola.

Componentes individuais de motores (diesel ou gasolina) para carros, caminhões e 

locomotivas.

Motores-virabrequins de motores com seis ou mais cilindros sob condições especiais.

Partes ou máquinas de plantas de processamento.

Engrenagens de turbinas principais marinhas (serviço mercante).

Tambores centrífugos.

Ventiladores.

Rotores montados de turbinas de aviões, à gás.

Volantes.

Bombas impelidoras.

Máquinas-ferramenta e partes genéricas de maquinaria.

Armaduras elétricas normais.

Componentes individuais de motores sob condições especiais.

Turbinas à gás e vapor, incluindo turbinas principais marinhas (serviço mercante).

Rotores de turbo-geradores rígidos.

Rotores.

Turbo-compressores.

Tracionadores de máquinas-ferramenta.

Armaduras elétricas médias e grandes com requisitos especiais.

Armaduras elétricas pequenas.

Bombas tracionadas por turbina.

Gravadores e motores de toca-discos.

Motores de máquinas amoladoras.

Armaduras elétricas pequenas com requisitos especiais.

Eixos, discos e armaduras de amoladores de precisão.

Giroscópios

G 1 1

G 0,4 0,4

G 16 16

G 6,3 6,3

G 2,5 2,5

G 630 630

G 100 100

G 40 40
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Outro jeito de encontrar o valor de eper  é por meio da Figura 2.9. Para a correta 

determinação, deve-se conhecer a velocidade máxima de operação do rotor e o grau 

de qualidade G a ele associado.  

 

Figura 2.9- Máximo desbalanceamento residual permissível específico, eper. 

Sendo assim, o grau de qualidade G é constante para o mesmo tipo de rotor e 

pode ser expresso por: 

 G= eper × ʖ= constante (Eq. 1) 

Isso se deve ao fato de que rotores com geometria similar operando a uma 

mesma velocidade apresentarão tensões similares no rotor e em seus mancais. 
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Para determinar o desbalanceamento residual permissível Uper  de determinado 

rotor, basta agora multiplicar o desbalanceamento residual permissível específico pela 

massa do rotor em quilogramas. Sendo assim: 

 Uper =  eper × mrotor  (Eq. 2) 

Esse valor é dado em grama-milímetro ou g-mm.  
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3 Tipos de Rotores 

 

Um rotor é classificado como rígido ou flexível, dependendo da relação entre a 

velocidade de rotação (RPM) e sua frequência natural. O rotor e o eixo de uma turbo-

máquina, assim como qualquer objeto material, possuem suas próprias frequências 

naturais. Quando a frequência natural de qualquer parte da turbo-máquina é igual à 

velocidade de rotação, se tem uma condição de ressonância. A velocidade de rotação 

que faz o rotor entrar em ressonância é chamada de velocidade crítica. Se 

aumentarmos a velocidade de rotação de uma turbo-máquina, a partir do repouso, e 

anotarmos as respectivas amplitudes de vibração, conseguiríamos um gráfico parecido 

ao mostrado na Figura 3.1. Observe: 

 

Figura 3.1 - Velocidade Crítica 

A velocidade de rotação na qual ocorre o pico de amplitude é chamada de 

velocidade crítica e é exatamente a essa velocidade que ocorre o fenômeno da 

ressonância. (4) 
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3.1 Rotores Rígidos 

Tudo o que foi falado até aqui e o que será falado neste relatório a respeito de 

desbalanceamento só deve ser considerado se os planos que contém as forças 

resultantes F1 e F2 se mantiverem imóveis um em relação ao outro. Sendo assim, a 

condição de rotor rígido é necessária. 

Segundo (5), um rotor é considerado rígido quando as deformações elásticas 

que ocorrem em serviço não são suficientes para influenciar significativamente as 

resultantes F1 e F2. 

Não é uma tarefa simples a determinação do tipo do rotor, uma vez que até a 

relação entre as flexibilidades do conjunto rotor-eixo e a do mancal também deve ser 

levada em consideração. Quanto maior é a flexibilidade dos mancais, mais o rotor 

pode ser considerado rígido, como mostra a Figura 3.2. 

 

Figura 3.2 - Relação Flexibilidade dos Mancais x Rotação x Rigidez do Rotor  

Os rotores rígidos são aqueles que operam abaixo da sua primeira frequência 

natural de vibração. Na Figura 3.2, estão representados pela terceira coluna (mancais 

mais flexíveis). Segundo (4), para ser considerado rígido, o rotor deve operar a uma 

velocidade de até 70% a sua velocidade crítica. Assim sendo, quando balanceado a 

uma velocidade, o rotor rígido estará balanceado em todos os demais regimes de 

operação. Estes rotores são dimensionados para resistir ao peso próprio sem flexão. 

Segundo (1), esses rotores apresentam um deslocamento do seu centro geométrico 

devido à flexão menor que o deslocamento do centro de massa devido ao 

desbalanceamento e, em geral, não estão sujeitos às flexões modais. 

O balanceamento em até dois planos perpendiculares ao eixo de rotação pode 

ser executado com sucesso para rotores do tipo rígido. A grande parte dos rotores 

utilizados na indústria é classificada como do tipo rígido. Sendo assim, o estudo 

presente neste projeto pode ser aplicado à maioria dos casos reais. 
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3.2 Rotores Flexíveis 

Ainda segundo (1), ao contrário dos rotores rígidos, os rotores flexíveis 

apresentam um deslocamento do centro geométrico do eixo em relação à linha de 

centro dos mancais maior que o deslocamento do centro de massa em relação ao 

centro geométrico do conjunto girante. 

Esses rotores operam a uma velocidade acima de 70% de sua velocidade 

crítica. As forças devido ao desbalanceamento irão fazer com que o rotor dobre ou 

flexione e, por isso, são chamados de rotores flexíveis. 

A uma velocidade muito alta, a força centrífuga resultante do 

desbalanceamento será alta o suficiente para flexionar ou dobrar o rotor no centro do 

desbalanceamento. Ao fletir, o EPI é deslocado em relação ao ER, criando um novo 

desbalanceamento. Para remover esse desbalanceamento, pode-se fazer o 

balanceamento de dois planos para essa condição. No entanto, para as demais 

condições de operação (velocidades), o balanceamento não estará garantido.  Nesse 

caso, o balanceamento em três ou mais planos é necessário (tantos quantos forem os 

planos desbalanceados). Na Figura 3.2, é possível ver na primeira coluna, que o rotor 

pode fletir de diferentes maneiras, dependendo de sua velocidade de rotação. Nessa 

coluna, é possível ver o primeiro, o segundo e o terceiro modos de flexão (primeira, 

segunda e terceira velocidades críticas). Exemplos de máquinas que assumem essa 

configuração são bombas centrífugas multi-stage, compressores e turbinas a gás.  
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Figura 3.3 ï Turbina a Gás pode assumir a configuração de rotor flexível (6) 

3.3 Vibração de Máquinas em um Navio 

A fim de reduzir o risco de falhas por vibrações excessivas nas máquinas e 

estruturas a bordo de um navio, devem-se seguir os requisitos que estabelecem 

limites de vibração. Além disso, foi criada uma regra que padroniza os níveis 

permiss²veis de vibra­«o de cada tipo de equipamento. Esta regra ® a ñDNV Vibration 

Classò (7). Ela define que o nível de vibração deve ser medido em velocidade, valor 

RMS, na unidade mm/s. O critério lá definido deve ser atendido para todos os regimes 

de operação do navio. Na Tabela 3.1, é possível ver alguns exemplos de níveis de 

vibração permissíveis, estabelecidos pela norma supracitada. 
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Tabela 3.1 - Exemplos de Níveis de Vibração Permissíveis 
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4 Balanceamento de Rotores 

 

O processo que tem como objetivo melhorar a distribuição de massa no rotor é 

chamado balanceamento. 

Aqui, serão abordados dois tipos de balanceamento: balanceamento estático e 

balanceamento dinâmico. Existem algumas técnicas que permitem realizar esses 

processos com bastante precisão. O presente trabalho, no entanto, irá abordar a 

t®cnica conhecida como óM®todo dos Coeficientes de Influ°nciaô. 

4.1 Balanceamento Estático 

Como foi visto em (8), quando um rotor é da forma de um disco, como um 

volante ou engrenagem, por exemplo, é possível balanceá-lo através do processo 

conhecido como balanceamento estático. No balanceamento estático, só é necessária 

a adição ou remoção de uma massa no plano perpendicular ao eixo de rotação. Isso 

fará com que o eixo principal de inércia desloque em direção ao eixo de rotação. 

No balanceamento estático, se considera que a máquina assuma uma 

configuração linear, ou seja, as amplitudes de vibração são proporcionais às forças 

que as causam. A relação entre a amplitude de vibração complexa (ὠᴆ)  e o 

desbalanceamento (Ὗᴆ) é expressa por: 

 ὠᴆ= ‌ᴆϽὟᴆ (Eq. 3) 

Onde ‌ᴆ representa o coeficiente de influência. Para determinação desse 

coeficiente, devem-se realizar os seguintes passos: 

i) Com o rotor operando na velocidade de serviço, medir a amplitude da 

vibração original ὠ0  em um dos mancais, assim como o ângulo de fase 

associado Ὂ0; 

ii) Colocar uma massa de teste (m) a uma posição angular (—ά) conhecida no 

plano de balanceamento; 

iii) Ligar a máquina novamente e medir a nova amplitude ὠ1  no mesmo 

mancal, assim como o novo valor de ângulo de fase associado Ὂ1. 

‌ᴆ será o resultado da subtração de ὠᴆ1e ὠᴆ0, divido pelo valor da massa de teste. 

 
‌ᴆ=  

ὠᴆ1 ὠᴆ0
ά

 

 

(Eq. 4) 

Então, 

 ‌ᴆ1 =  
ά

ὠᴆ1 ὠᴆ0
 (Eq. 5) 

A massa de correção Mc é dada por: 
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 ὓὧᴆ=  ‌ᴆ 1  Ͻ ὠᴆ0  (Eq. 6) 

Substituindo, 

 ὓὧᴆ=  
ά

ὠᴆ1 ὠᴆ0
Ͻ ὠᴆ0  (Eq. 7) 

Ou ainda, 

 
ὓὧᴆ=  

άϽὠᴆ0

ὠᴆ0 ὠᴆ1
 

(Eq. 8) 

Assim, se chega ao valor da massa que deve ser adicionada para se obter o 

balanceamento. Observe que as operações feitas são vetoriais ou complexas, onde os 

termos são compostos de amplitude e fase. Sendo assim, ao fim, a posição da massa 

de correção também é conhecida. 

A amplitude da vibração residual pode ser calculada por: 

 ὠᴆ0
ᴂ= ὠᴆ0 + ‌ᴆϽὓὧᴆ (Eq. 9) 

   

4.2 Balanceamento Dinâmico 

A maioria dos processos de balanceamentos realizados é do tipo 

balanceamento em dois planos ou balanceamento dinâmico. Toda máquina rotativa 

que seja da forma de um corpo rígido alongado deve ser balanceada por meio desse 

processo. A dificuldade aqui é a necessidade de coletar as amplitudes de vibração nos 

dois mancais, assim como os respectivos ângulos de fase. 

No entanto, o processo é análogo ao explicado em 4.1, com algumas 

adaptações para os dois planos. 

Seja 1 e 2 os índices referentes aos mancais 1 (no plano 1) e 2 (no plano 2), 

respectivamente. 

Na notação Xij, seja óiô referente ao plano onde as amplitudes de vibração e os 

ângulos de fase estão sendo observados, e ójô referente ao plano onde a massa de 

teste foi inserida. 

Assim sendo, para realizar o processo de balanceamento dinâmico, devem-se 

realizar os seguintes passos: 

a. Colocar o rotor para operar na velocidade de serviço; 

b. Medir amplitude de vibração e ângulo de fase correspondentes ao 

desbalanceamento original nos mancais 1 (V10 e F10) e 2 (V20 e F20); 

c. Posicionar uma massa de teste (m1) a uma distância arbitrária (R1) do centro; 

d. Medir as amplitudes de vibração e ângulos de fase resultantes tanto no mancal 

1 (V11 e F11), quanto no mancal 2 (V21 e F21); 

e. Retirar a massa de teste (m1) do plano 1 e posicionar outra massa de teste 

(m2), agora no plano 2, a uma distância arbitrária (R2) do centro; 
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f. Obter as amplitudes de vibração e ângulos de fase resultantes no mancal 1 

(V12 e F12) e no mancal 2 (V22 e F22); 

Após esses passos realizados, bastam algumas operações algébricas 

análogas ao balanceamento para um plano para encontrar as massas de correção do 

plano 1 e 2, junto com suas corretas posições. Observe: 

Seja a matriz |A| a correspondente aos coeficientes de influência: 

 
ȿὃȿ=

‌11ᴆ ‌12ᴆ

‌21ᴆ ‌22ᴆ
 

(Eq. 10) 

Onde: 

¶ ‌11ᴆ=
ὠ11ᴆὠ10ᴆ

ά1
; 

 (Eq. 11) 

¶ ‌12ᴆ=
ὠ12ᴆὠ10ᴆ

ά2
; 

 (Eq. 12) 

¶ ‌21ᴆ=
ὠ21ᴆὠ20ᴆ

ά1
; 

 (Eq. 13) 

¶ ‌22ᴆ=
ὠ22ᴆὠ20ᴆ

ά2
; 

 (Eq. 14) 

Seja o vetor ὠ0ᴆ expresso por: 

 
ὠ0ᴆ=

ὠ10
ᴆ

ὠ20
ᴆ

 
(Eq. 15) 

E o vetor de massa ὓὧᴆ expresso por: 

 
ὓὧᴆ=

ὓὧ1ᴆ

ὓὧ2ᴆ
 

(Eq. 16) 

As massas de correção podem ser encontradas por meio de: 

 ὓὧᴆ= ȿὃȿ1Ͻ ὠ0ᴆ (Eq. 17) 

Substituindo os vetores e calculando a inversa da matriz |A|, resulta em: 

 

ὓὧ1ᴆ

ὓὧ2ᴆ
=

‌22ᴆ

‌12ᴆϽ‌21ᴆ ‌11ᴆϽ‌22ᴆ

‌12ᴆ

‌12ᴆϽ‌21ᴆ ‌11ᴆϽ‌22ᴆ

‌21ᴆ

‌12ᴆϽ‌21ᴆ ‌11ᴆϽ‌22ᴆ

‌11ᴆ

‌12ᴆϽ‌21ᴆ ‌11ᴆϽ‌22ᴆ

Ͻ
ὠ10
ᴆ

ὠ20
ᴆ

 (Eq. 18) 

Realizando o cálculo, as massas de correção complexas são dadas por: 

 
ὓὧ1ᴆ=

‌22ᴆϽὠ10
ᴆ ‌12ᴆϽὠ20

ᴆ

‌12ᴆϽ‌21ᴆ ‌11ᴆϽ‌22ᴆ
 

 

(Eq. 19) 

 
ὓὧ2ᴆ=

‌11ᴆϽὠ20
ᴆ ‌21ᴆϽὠ10

ᴆ

‌12ᴆϽ‌21ᴆ ‌11ᴆϽ‌22ᴆ
 

(Eq. 20) 
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Como sabemos, números complexos podem ser representados tanto da forma 

polar como da forma retangular. A seguir, estão os passos para resolução na forma 

retangular. Observe: 

Considere o ²ndice óefô a representação do efeito causado pela massa de teste, 

observado em cada mancal: 

ὠ11
ὩὪ

= ὠ11 ὠ10 ᴼὩὪὩὭὸέ ὧὥόίὥὨέ ὴέὶ ά1 έὦίὩὶὺὥὨέ ὲέ άὥὲὧὥὰ 1 

 

(Eq. 21) 

ὠ12
ὩὪ

= ὠ12 ὠ10 ᴼὩὪὩὭὸέ ὧὥόίὥὨέ ὴέὶ ά2 έὦίὩὶὺὥὨέ ὲέ άὥὲὧὥὰ 1 

 

(Eq. 22) 

ὠ21
ὩὪ

= ὠ21 ὠ20 ᴼὩὪὩὭὸέ ὧὥόίὥὨέ ὴέὶ ά1 έὦίὩὶὺὥὨέ ὲέ άὥὲὧὥὰ 2 

 

(Eq. 23) 

ὠ22
ὩὪ

= ὠ22 ὠ20 ᴼὩὪὩὭὸέ ὧὥόίὥὨέ ὴέὶ ά2 έὦίὩὶὺὥὨέ ὲέ άὥὲὧὥὰ 2 

 

(Eq. 24) 

Seja U o balanceamento requerido. Logo: 

 Ὗ1Ͻὠ11
ὩὪ

+ Ὗ2Ͻὠ21
ὩὪ

= ὠ10 (Eq. 25) 

 Ὗ1Ͻὠ12
ὩὪ

+ Ὗ2Ͻὠ22
ὩὪ

= ὠ20 (Eq. 26) 

Realizando operações algébricas, fica-se com: 

 
Ὗ1 =

ὠ10Ͻὠ22
ὩὪ

+ ὠ20Ͻὠ21
ὩὪ

ὠ11
ὩὪ
Ͻὠ22
ὩὪ

ὠ12
ὩὪ
Ͻὠ21
ὩὪ

 
(Eq. 27) 

 
Ὗ2 =

ὠ20Ͻὠ11
ὩὪ

+ ὠ10Ͻὠ12
ὩὪ

ὠ11
ὩὪ
Ͻὠ22
ὩὪ

ὠ12
ὩὪ
Ͻὠ21
ὩὪ

 
(Eq. 28) 

Assumindo que a solução é da forma V = x+iy, temos que: 

 
Ὗ1 =

(ὥ1 + ὭϽὥ2) Ͻ(ὦ1 + ὭϽὦ2)

Ὀ
 

(Eq. 29) 

 
Ὗ2 =

(ὧ1 + ὭϽὧ2) Ͻ(ὦ1 + ὭϽὦ2)

Ὀ
 

(Eq. 30) 

Onde: 

ὥ1 = ( ὼ10Ͻὼ22 + ώ10Ͻώ22
+ ὼ20Ͻὼ21 ώ20 Ͻώ21

) 

(Eq. 31) 

ὥ2 = (ὼ10Ͻώ22
ώ10Ͻὼ22 + ὼ20Ͻώ21 + ώ20 Ͻώ21

) 

ὦ1 = (ὼ11Ͻὼ22 ώ11Ͻώ22
ὼ12Ͻὼ21 + ώ12 Ͻώ21

) 

ὦ2 = (ὼ11Ͻώ22
+ ώ11Ͻὼ22 ὼ12Ͻώ21 + ώ12 Ͻώ21

) 

ὧ1 = ( ὼ20 Ͻὼ11 + ώ20 Ͻώ11 + ὼ10Ͻὼ12 ώ10 Ͻώ12
) 

ὧ2 = (ὼ20 Ͻὼ11 + ώ20 Ͻώ11 + ὼ10Ͻὼ12 + ώ10 Ͻώ12
) 



20 
 

Ὀ= ὼ11 Ͻὼ22 ώ11 Ͻώ22 ὼ12Ͻὼ21 + ώ12 Ͻώ21

2

ὼ11 Ͻώ22
+ ώ11 Ͻὼ22 ὼ12Ͻώ21 + ώ12 Ͻώ21

2
 

E,  

ὼ10 = ὠ10 ϽcosὊ10 

 

 

 

 

 

 

(Eq. 32) 

ὼ20 = ὠ20 ϽcosὊ20 

ώ10 = ὠ10 ϽsenὊ10 

ώ20 = ὠ20 ϽsenὊ20 

ὼ11 = ὠ11 ϽcosὊ11 

ὼ12 = ὠ12 ϽcosὊ12 

ὼ21 = ὠ21 ϽcosὊ21  

ὼ22 = ὠ22 ϽcosὊ22  

ώ11 = ὠ11 ϽsenὊ11 

ώ12 = ὠ12 ϽsenὊ12 

ώ21 = ὠ21 ϽsenὊ21 

ώ22 = ὠ22 ϽsenὊ22 

 

Arrumando as equações (Eq. 29) e (Eq. 30): 

 
Ὗ1 =

ὥ1Ͻὦ1 ὥ2Ͻὦ2 + ὭϽ(ὥ1Ͻὦ2 ὥ2Ͻὦ1)

Ὀ
 

(Eq. 33) 

 
Ὗ2 =

ὧ1Ͻὦ1 ὧ2Ͻὦ2 + ὭϽ(ὧ1Ͻὦ2 ὧ2Ͻὦ1)

Ὀ
 

(Eq. 34) 

As massas de correção mc1 e mc2 serão dadas pelos módulos de cada um dos 

desbalanceamentos. Veja: 

 
άὧ1 =

ὥ1Ͻὦ1 ὥ2Ͻὦ2 ² + (ὥ1Ͻὦ2 ὥ2Ͻὦ1)²

Ὀ
 

(Eq. 35) 

 
άὧ2 =

ὧ1Ͻὦ1 ὧ2Ͻὦ2 ² + (ὧ1Ͻὦ2 ὧ2Ͻὦ1)²

Ὀ
 

(Eq. 36) 

Já o ângulo de localização (—1 Ὡ —2 ) de cada massa será encontrado pelo 

argumento das (Eq. 33) e (Eq. 34). 

 
—1 = arctan

ὥ1Ͻὦ1 ὥ2Ͻὦ2

ὥ1Ͻὦ2 ὥ2Ͻὦ1
 

(Eq. 37) 

 
—2 = arctan

ὧ1Ͻὦ1 ὧ2Ͻὦ2

ὧ1Ͻὦ2 ὧ2Ͻὦ1
 

(Eq. 38) 
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5 Procedimento Experimental 

 

A fim de aplicar o método dos coeficientes de influência para a obtenção do 

balanceamento dinâmico, será realizado um procedimento experimental para a 

aquisição dos dados. Para tal, foi utilizado um simulador de máquinas, conhecido 

como Rotor Kit, pertencente ao Laboratório de Ensaios Dinâmicos e Análise de 

Vibração (LEDAV). 

5.1 Aparato Experimental 

Para realização do experimento, foram necessários: 

V Rotor Kit ï Aparelho que simula as turbo-máquinas existentes na 

indústria. Ele permite o controle da rotação e colocação de massas em 

diferentes posições para causar o desbalanceamento, realizar as 

medições e aplicar; 

V Balança de Precisão ï Para medição das massas que serão colocadas 

no rotor; 

V Tacômetro ï Aparelho utilizado para medição da rotação do 

equipamento; 

V Acelerômetros ï Sensor utilizado para medição das acelerações 

resultantes do desbalanceamento; 

V Software ñSignal Expressò - Programa utilizado para a aquisição e 

processamento dos sinais emitidos pelos acelerômetros e tacômetro. 

Todo o aparato necessário para realização da coleta está ilustrado nas figuras a 

seguir. 



22 
 

 

Figura 5.1ïRotorKit 

 

Figura 5.2 - Balança de Precisão 
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Figura 5.3ï Tacômetro 

 

Figura 5.4ï Acelerômetros 


