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RESUMO

DETECCf&O DE TRINCAS EM EIXOS ROTATIVOS ATRAVES DE MEDICAO DE
VIBRACOES

Autor: Bruno Fagundes Ferreira

Orientador: Alberto C.G. Diniz

Programa de Pés-graduacio em Ciéncias Mecanicas

Brasilia, 17 de Setembro de 2010

Predizer o momento de uma falha em um componente mecanico € o grande desafio
nas areas de projeto, manutencdo e seguranga, € uma melhor compreensdo da influéncia da
presenga de uma trinca no comportamento dindmico de um eixo em maquinas rotativas €
fundamental para o desenvolvimento de procedimentos de identificagdo de trincas em
eixos rotativos para fins de manutencdo preditiva. Neste contexto, ¢ fundamental o estudo
de metodologias de identificacdo de trincas em maquinas rotativas usando metodologias
que empreguem técnicas de medigao de vibracao.

Para melhor compreender o comportamento dindmico de um eixo rotativo trincado,
foram experimentados varios eixos cilindricos com entalhe transversal de pequenas
dimensdes simulando a presenca de uma trinca transversal. Foram ensaiados eixos com
diferentes profundidades de trinca de modo a simular o crescimento da trinca ao longo da
vida do rotor. Também foram realizados ensaios para diferentes condigdoes de
balanceamento e rotacdo. Em todos esses ensaios foram obtidos os espectros de vibracao,
que sdo usuais em procedimentos de manutencao preditiva e metodologias de identificagao
de trincas baseadas em sinais. Esses espectros foram analisados de modo a identificar as
modificagdes causadas nos mesmos pela presenca do entalhe.

As freqiiéncias naturais e diagramas de Campbell do conjunto rotor foram obtidos
analiticamente para complementarem os estudos experimentais. Apresenta-se também uma
revisdo bibliografica sobre as técnicas de identificacdo de trincas em eixos rotativos € um
levantamento do estado da arte das pesquisas nessa area.

Os resultados obtidos mostraram que as componentes do espectro de vibragdo
correspondentes a uma vez ¢ a duas vezes a rotagdo do eixo devem ser monitoradas
conjuntamente em uma metodologia de identificagdo de trincas. Observou-se também a
influéncia do desbalanceamento nos espectros medidos e na metodologia de identificacdo

de trincas.

Palavras chaves: dindmica de rotores, espectro de vibragdo, eixos trincados, identificacao
de trincas, métodos experimentais.
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ABSTRACT

CRACK DETECTION IN ROTATING SHAFT BY  VIBRATION
MEASUREMENTS

Author: Bruno Fagundes Ferreira

Supervisor: Alberto C.G.C. Diniz

Programme of Graduate Studies in Mechanical Sciences

Brasilia, July 2010

Predicting the moment of a failure in a mechanical component is the great
challenge in the design, maintenance and security areas of the mechanical engineering.
Understanding the influence of crack presence in the dynamic behavior of rotating
machines is basic for the development of procedures of crack identification in rotors for
predictive maintenance. In this context, it is basic the study of crack identifications
methodologies for rotating machines using vibration measurement.

In order to to understanding better of the dynamic behavior of a cracked rotating
shaft with a transversal crack, a cylindrical shaft with a small notch, to simulating a crack,
was tested. Shafts with different depths of notch had been assayed in order to simulate the
crack growth throughout the operation life of the rotor. Also assays for different conditions
of balancing and rotation had been carried through. In all these assays it was obtained the
spectrum of vibrations, which are usual in the predictive maintenance and in crack
identification methodologies based on signals measurements. The spectra obtained was
analyzed in order to identify the modifications caused by the presence of the notch.

The natural frequencies and diagrams of Campbell of the rotor had been calculated
analytically to complement the experimental studies. A bibliographical revision and a
survey of the state of the art in crack identification in rotating shafts is also presented.

The obtained results show that both spectrum components corresponding to the one
time and the two times the shaft rotation must be monitored in a crack identification
methodology. The influence of the unbalancing in the measured spectra and in the crack

identification methodology was also analyzed.

Keywords: Rotordynamics, cracked shafts, spectrum of vibration, experimental crack

identification methods.
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INTRODUCAO

O TEMA EM ESTUDO E SUA RELEVANCIA

Predizer o momento de uma falha em um componente mecanico é o grande
desafio nas areas de projeto, manutencdo e seguranga. Nos ultimos anos varios trabalhos
foram realizados para desenvolver um método de inspe¢do baseado em vibragdo da
estrutura, que permita identificar € monitorar trincas a partir de mudangas na freqiiéncia
natural, modos de vibracdo e também na amplitude das respostas for¢adas. Métodos que
permitam monitorar uma estrutura em servico tém grande interesse por questdes
comerciais (como por exemplo no monitoramento de avides, usinas nucleares, hidrelétricas
e grandes equipamentos de producao em geral).

A maioria das falhas em maquinas acontece devido a cargas que variam no tempo,
e ndo a esforcos estaticos. Essas falhas ocorrem, tipicamente, em niveis de tensdo
significativamente inferiores aos valores da resisténcia de escoamento dos materiais.
Assim, a utilizacdo unica das teorias de falhas estdticas pode levar a projetos sem
seguranca quando as solicitagdes sdo dinamicas (Norton, 2004).

Tradicionalmente a manuten¢do preditiva, usando medicdo de vibragdes,
identifica defeitos em maquinas e equipamentos através da interpretagao do espectro de
freqliéncia caracteristico da maquina ou equipamento, considerando que a presenca de
defeitos causa excitagdes tipicas. Desta forma, ¢ conhecido que um rotor desbalanceado
tera um aumento na amplitude da vibracdo na freqiiéncia igual a sua rotacao, enquanto que
um desalinhamento do eixo desse rotor provocaria um aumento de amplitude no espectro
de freqliéncia, na freqiiéncia correspondente a duas vezes a rotagdo do mesmo (Arato
Junior, 2004). Esse principio ¢ usado na monitoragdo da vibragdo de muitas maquinas e
equipamentos permitindo a identificacdo de defeitos antes que os mesmos atinjam niveis
perigosos que provoquem falhas, acidentes ou prejuizos. Inspe¢do em tempo real permite
aumentar a disponibilidade dos equipamentos proporcionando melhor planejamento das
manutengoes.

Se a medicdo da vibragdo permite a identificacdo de desbalanceamento,
desalinhamento, defeitos em rolamentos e em engrenagens, pela andlise da forma e
amplitude dos picos dos espectros de freqiiéncia de maquinas e equipamentos, essa

metodologia ainda ndo ¢ muito eficaz na identificagdo de trincas precoces, pois os efeitos



da presenca da trinca no espectro de freqiiéncia medido confundem-se com outros
fendmenos corriqueiros durante o funcionamento das maquinas.

Segundo Dimarogonas (1996), entre 1980 e 1995 foram publicados mais de 500
artigos sobre estudos realizados na area da dindmica de estruturas trincadas, pois além da
empresas de geragdo de energia, a industria aerondutica tem mostrado grande interesse
nesse assunto. O numero total de artigos atualmente estd perto de 1000 e ainda esta
aumentando (Baschmid et al, 2008).  De qualquer maneira, o nimero de resultados
experimentais ainda ¢ pequeno, e parte desses nao pode ser estendido a rotores reais .

Trincas em eixos podem causar falhas catastroficas em equipamentos, € causar
grandes prejuizos (Sabnavis, 2004). Temos como exemplo um estudo de falha em rotores
de turbinas, demonstrando que a grande maioria destas estruturas estava apresentando
problemas de trinca em seus rotores dez anos antes do previsto para o aparecimento destas
descontinuidades, como descritos em relatorios internos da “General Eletric Co”
(Dimarogonas, 1996). A presenca de trincas em eixos € um dos defeitos mais perigosos e
criticos para as maquinas rotativas, podendo conduzir a periodos longos de maquinas
paradas e conseqiiéncias econdmicas severas.

Diversos casos de grandes e pequenas turbinas e geradores com eixos trincados
foram documentados desde os anos 70. Embora ndo exista um dado estatistico exato com
respeito ao dano causado por eixos trincados, a “Eletric Power Research Institute” estima
gastos diretos e indiretos (reparos, recolocacdo e perda de rendimento) da ordem de US $1
bilhdo, considerando somente a geracdo de energia convencional e nuclear
(Sabnavis,2004). Nos casos em que as trincas foram detectadas antes do problema, estas ja
se apresentavam em um estdgio muito adiantado, tendo por resultado a retirada do rotor.
Mais recentemente, turbinas a gas, compressores axiais ¢ bombas de alimentacdo de
caldeiras somaram-se a lista de maquinas afetadas por eixos trincados (Kowal e O'Brien,
1989; Allen e Bohanick, 1990; Brose e Jirinec, 1992; Sanderson, 1992; Franklin e outros,
1997; Eisenmann, 2000; Jenkins, 1985). Diversos fabricantes de equipamentos adotaram
projetos especiais de rotor para minimizar esse problema (Leyzerovich, 1997). Em um
trabalho recente, Stroisser e Audebert (2008) estudam o caso de um gerador de 900 MW.

O ponto fundamental deste trabalho de mestrado reside no fato de um componente
mecanico ou uma estrutura ter sua rigidez original diminuida mediante o surgimento de
uma trinca, este efeito provocara alteragdes no seu comportamento dindmico.
Componentes defeituosos causam instabilidades aos conjuntos a que pertencem, antes da

ocorréncia de falhas, provocando alteragdes no comportamento vibratério dos
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equipamentos, que podem ser detectadas e diagnosticadas através de uma criteriosa analise

espectral das freqiiéncias de vibracdo da estrutura.

OBJETIVOS

Desde a década de 70, tem-se realizado inumeros estudos relacionados a trincas
em rotores, envolvendo varios tipos de defeitos e abordagens. O que se tem observado até
agora ¢ que a perda de rigidez causada pela trinca, modifica as freqiiéncias naturais
medidas com os instrumentos posicionados tanto na direcao vertical como na horizontal.
Isso ¢ simples de se compreender, pois a assimetria da secdo transversal da trinca faz com
que as propriedades mecanicas do eixo sejam dependentes de sua orientagdo. Esse tem sido
o método mais popular para diagnostico de trincas em eixos (Dimarogonas, 1996).

Contudo, para aplicagdes em manutengao preditiva, faz-se necessario uma melhor
compreensdo do comportamento dindmico do eixo trincado de forma a distinguir as
variacoes do espectro de freqiiéncia causadas pela trinca, daquelas causadas por outros
tipos de defeitos.

Neste contexto, o objetivo desse projeto ¢ estudar um dos métodos de
identificagdo de trincas em eixos trincados. Para tanto, serdo realizados estudos
experimentais de eixos contendo entalhes de pequena dimensdao (produzido por
eletroerosio), para simular uma trinca. E bem conhecido, da pratica e da literatura, que um
entalhe ndo representa efetivamente uma trinca, mas essa estratégia investigativa tem sido
largamente usada com bons resultados, se tomados os devidos cuidados na interpretagao
dos mesmos.

O ponto fundamental deste trabalho de mestrado reside no fato de um componente
mecanico ou uma estrutura ter sua rigidez original diminuida mediante o surgimento de
uma trinca, este efeito provocarda alteragdes no seu comportamento dinamico.
Componentes defeituosos causam instabilidades aos conjuntos a que pertencem, antes da
ocorréncia de falhas, provocando alteragdes no comportamento vibratorio dos
equipamentos, que podem ser detectadas e diagnosticadas através de uma criteriosa analise
espectral das freqiiéncias de vibracdo da estrutura.

Trata-se de um trabalho inicial e eminentemente experimental de forma que o
mesmo se limita ao uso de andlise espectral aplicando técnicas classicas. O experimento foi

conduzido no Laboratorio de Vibragdes ¢ Dinamicas de Estruturas da UnB.



METODOLOGIA

Para alcangar os objetivos propostos foram utilizados a seguinte metodologia de
trabalho:

a.  Inicialmente foram levantadas as diferentes metodologias empregadas para
a monitoragdo e identificagdo de trinca em eixos rotativos, com base em uma profunda
revisdo bibliografica. Nessa revisdao bibliografica procuravam-se informagdes sobre a
aplicabilidade, vantagens e desvantagens de cada método.

b. Emuma segunda etapa foram avaliadas as diferentes técnicas possiveis.

c.  foi elaborado um experimento para avaliacdo da influéncia da profundidae
da trinca no espectro de vibragdo do eixo, usando Andlise de vibracao.

d. os resultados obtidos foram confrontados com os da literatura e entre si, de
forma a verificar a coeréncia dos mesmos e subsidiar a proposta de uma metodologia de

monitoragao.

ESTRUTURA DA DISSERTACAO

A dissertagdo esta dividida em mais 6 capitulos além dassa introdugao.

O capitulo 1 apresenta o problema da trinca. Sao descritos os mecanismos de
aparecimento das trincas, assim como a classificacdo quanto a geometria das trincas,
comportamento e profundidade.

No capitulo 2 ¢ apresentada uma revisao bibliografica dos métodos analiticos,
numéricos e experimentais usados para identificacdo de trincas. E dada maior énfase ao
caso experimental usando medigao de vibragao.

No capitulo 3 apresentam-se os fundamentos da dindmica de rotores uteis para
descrever o comportamento de um rotor desbalanceado e calcular suas velocidades criticas.

O experimento realizado ¢ descrito no capitulo 4 e os resultados obtidos sdo
apresentados e discutidos no capitulo 5. Comentarios e conclusdes, bem como a discussao
de uma metodologia de monitorac¢do sdo apresentadas no capitulo 6.

Por fim sdo apresentadas as referéncias bibliograficas e os anexos pertinentes.



1. O PROBLEMA DA TRINCA

O processo de formacao de trincas esta intimamente relacionado ao fendmeno de
falha por fadiga e os eixos estdo muito susceptiveis a formagao delas ao longo de sua vida
devido as grandes flutuagdes de tensdes internas e formas geométricas que agem como
concentradores de tensdo. (Sabnavis, 2004). Em materiais ducteis como acos de médio
carbono, muito usados em eixos para rotores, trincas iniciam como microscopicas
descontinuidades e crescem rapidamente quando submetidas a carregamentos ciclicos.
Dessa forma, um estudo dos tipos e causas de propagacdo de trinca ¢ fundamental
(Dimarogonas, 1996), (Gash, 1993).

As falhas por fadiga sempre tem inicio com uma pequena trinca, que pode estar
presente no material desde a sua manufatura ou desenvolver-se ao longo do tempo devido
as deformacdes ciclicas ao redor das concentragdes de tensdes (Norton, 2004). Fischer e
Yen (1972) mostraram que praticamente todas as partes de uma estrutura contém
descontinuidades, variando de microscOpicas até macroscopicas, introduzidas nos
processos de fabricagdo ou de manufatura das mesmas. As trincas de fadiga geralmente
tém inicio em um entalhe ou em outro elemento de concentracao de tensdo. Em falhas de
aspecto fragil ocorridas em navios-tanque da segunda guerra mundial foram rastreadas até
trincas que comegaram em zonas termicamente afetadas por soldas sem qualidade. Nas
falhas em avides no passado, apos investigacdes foi constatado que tiveram inicio em
trincas inferiores a 0,07 in de comprimento, proximas aos cantos de janelas de formato
aproximadamente quadrangular, que geraram elevadas concentracdes de tensdes
(Norton,2004).

Eixos rotativos sdao componentes bastante comuns em varios tipos de maquinas.
Sdo componentes que sofrem pesados esfor¢os mecanicos e estdo sujeitos a falhar. Por
isso, parte dos estudos de Dinadmica estd relacionada a eixos. Um dos defeitos bastante
comuns — ¢ que sera discutido nesse trabalho — ¢ o problema do aparecimento de trincas
ao longo do corpo do eixo.

As trincas sdo definidas como descontinuidades ao longo da estrutura do eixo.
Severas variagdes de temperaturas e ambientes agressivos podem favorecer o aparecimento
delas. Grande aten¢do, geralmente, ¢ dada ao monitoramento destas estruturas. As falhas
associadas a elas, geralmente, sdo catastroficas e muito danosas ao equipamento. Sem

mencionar o perigo de acidentes com trabalhadores e técnicos. Quando a trinca atinge um



tamanho critico, esta se expande de maneira repentina e causa a fratura do eixo. Estas
caracteristicas enaltecem a importancia do monitoramento preditivo e preventivo de

trincas.

1.1 MECANISMO DE APARECIMENTO DE TRINCAS

Suponha que o material ¢ um metal dictil e, sendo manufaturado, ndo apresenta
trincas, mas possui particulas, inclusdes, dentre outras descontinuidades, que sdo comuns
em materiais de engenharia. Em escala microscopica, os metais ndo sao homogéneos e
isotropicos. Suponha, em seguida, que existam algumas regides de concentragdao
geométrica de tensdo (entalhes) em locais com tensdes variantes no tempo significativas
que contenham uma componente positiva (tracdo). Conforme as tensdes no entalhe
oscilam, pode ocorrer escoamento local devido a concentragdo de tensdo, mesmo que a
tensao nominal na se¢do esteja bem abaixo do valor da tensdo de escoamento do material.
A deformacgdo plastica localizada causa distor¢des e cria bandas de deslizamento (regides
de intensa deformagdo devido a movimentos cisalhantes) ao longo dos contornos dos
cristais do material. A medida que os ciclos de tensdo ocorrem, bandas de deslizamento
adicionais aparecem e agrupam-se em trincas microscopicas. Mesmo na auséncia de um
entalhe este mecanismo ainda ocorrera, desde que se exceda o limite de escoamento em
alguma regido do material. Vazios ou inclusdes preexistentes servirdo como
intensificadores de tensdo para iniciar a trinca (Norton,2004).

Muitas trincas podem surgir em concentradores de tensao, como entalhes na propria
geometria da peca. Desenvolve-se, assim, uma zona plastica na ponta da trinca, cada vez
que uma tensdo de tracdo alonga a mesma, abrandando-se as tensdes em suas pontas €
reduzindo a concentracao de tensdo efetiva. Assim, o crescimento da trinca se deve a
tensdes de tracdo e a trinca propaga-se ao longo de planos normais aos de tensdo maxima
de tragdo. A trinca continuara a crescer enquanto tensoes de tragao ciclicas e/ou fatores de
corrosao de severidade suficiente estiverem presentes. Em certo ponto, o tamanho da trinca
torna-se grande o bastante para aumentar o fator de intensidade de tensdo na extremidade
da trinca até o nivel de tenacidade a fratura do material, quando ocorre, de maneira brusca,
uma falha repentina no proximo ciclo de tensdo de trag¢do. O resultado € sempre o mesmo:
falha repentina e catastrofica.

Trincas em eixos surgem devido a mecanismos de fadiga de alto e baixo ciclo e problemas

relacionados a corrosdo. Segue abaixo um pequeno resumo do processo de formacdo e
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propagagdo destas estruturas, seguindo etapas distintas e podem ser apresentadas como:
(Bloch, 1997)

Iniciagdo e formagdo da trinca: Neste estagio, pequenas descontinuidades aparecem
ao longo do eixo. A inicia¢do (nucleagdo) da formacdo de trincas estd quase sempre
associada a proximidade de concentradores de tensdes. Outros sitios de nucleacdo sdo
rasgos, fretting e defeitos metalurgicos (como inclusdes, porosidade e vazios) ou de
usinagem da pecas. Esta primeira etapa se d4 de maneira subita e corresponde a apenas
uma pequena parcela da vida em fadiga do eixo.

O processo de propagagdo da trinca ocorre, normalmente, de maneira lenta e se da
por meio de incrementos a cada ciclo de tensdes. Existem algumas condigdes que
aumentam a velocidade de propagacdo destas trincas e podem ser listados como (Sabnivis,
2004):

- Falhas operacionais citam-se o fendmeno de “stall” em compressores ou corrente de
seqiiéncia negativa.

- Presenca de tensodes residuais no material do rotor ou nas zonas termicamente afetadas
por solda.

- Tensdes oriundas de processos térmicos.

- Condigdes adversas metalurgicas como presenca de hidrogénio no ago, elevada
temperatura de transi¢ao ductil-fragil e precipitagdo de carbetos na liga do aco.

- Condigdes do ambiente em que se encontra, como presenga de um meio corrosivo.

Ja na ruptura, a falha ¢ caracterizada quando o material ndo suporta mais os
carregamentos que deveriam estar sendo aplicados a estrutura. Em conseqiiéncia disso, o
equipamento perde sua integridade mecanica e se rompe. Tal fato pode ocorrer de maneira
duatil ou fragil. A ruptura se d4 quando o tamanho da trinca atinge o seu comprimento
critico. Tal comprimento ¢ fun¢do de propriedades do material e do carregamento a que a

estrutura estd submetida. Esta ruptura ocorre de maneira subita. (Sabnavis, 2004).
1.2 CLASSIFICACAO DAS TRINCAS
As trincas sdo classificadas de acordo com alguns pardmetros. Estes parametros

estdo relacionados a orientagdo que se encontram em relagdo ao eixo, profundidade e a

forma que se comportam mediante carregamentos ciclicos.



1.2.1 Classificacao de acordo com a geometria (posicao)

As trincas perpendiculares ao eixo sdo denominadas trincas transversais. S3o as
mais danosas e¢ as mais estudadas. No presente projeto, as deste tipo ¢ que foram
estudados. Elas s3o as mais problematicas pelo fato de reduzirem a se¢do do rotor e
enfraquecé-lo. A maioria dos estudos sobre trincas em rotores sdo feitos segundo as
suposicdes de somente este tipo de trinca estar presente. Elas distorcem propriedades
mecanicas como dureza, elasticidade e amortecimento e fazem com que elas variem com o
tempo devido a rotacdo. Estas flutuagdes retiram o comportamento linear do sistema e com
1sso a abordagem matematica se torna mais complexa.

Trincas orientadas paralelamente s3o intituladas como longitudinais. Sdo mais raras
que as transversais. Devido a sua orientagdo, estas trincas nao geram os mesmos problemas
que os introduzidos por trincas transversais.

Trincas do tipo obliquas (inclinadas) sao aquelas que apresentam uma inclinagao
em relacdo ao eixo. Também sdo muito freqiientes. Sdo uma sintese das duas trincas
anteriores. Este tipo tem grande influéncia sobre os limites torcionais do rotor. Os efeitos
deste tipo de trinca sao menos severos que os obtidos pelas transversais. Uma comparagao
entre os efeitos obtidos pelas do tipo obliquas e as transversais podem ser encontrados no

trabalhos de Ichimonji et al, (1994).

1.2.2 Classificacio de acordo com seu comportamento

Um fendmeno importante observado em eixos trincados ¢ o mecanismo de
respiracao (“breathing”). Este mecanismo ocorre pelo fato de que, na parte superior do
rotor, as microestruturas se encontram sobre tragdo e, na parte inferior, sob compressao. Ou
seja, os elementos diferenciais sofrem carregamentos que variam de compressio a tracao
ao longo de um ciclo. A ocorréncia de tal mecanismo se deve ao proprio peso do €ixo € aos
carregamentos impostos a ele. Trincas transversais ou obliquas, que se comportam segundo
esta forma, caracterizam o fendmeno denominado “breathing”. O carregamento ciclico
imposto a elas gera aberturas e fechamentos consecutivos. Esta denominagdo esta
relacionada a este fenOmeno que caracteriza uma entrada e saida de ar, ou seja, uma
“respiracdo”. (Actis e Dimarogonas, 1989). Estes carregamentos que variam no tempo

geram nao linearidades no sistema. A rigidez local passa a se comportar de forma ciclica e

8



dificulta a abordagem analitica. Resultados experimentais e suas avaliagdes passam a ser
mais complexos.

Alguns casos permitem a suposi¢do de trincas estaticas, ou seja, que nao realizam a
respiragdo. Estas sdo conhecidas como “gamping”, ¢ sdo, muitas vezes, utilizadas como

parametros para experimentos e ensaios de identificacdo de trincas.

1.2.3 Classificacao de acordo com a profundidade

As trincas menos profundas sdo classificadas como de superficie. Geralmente, sdo
aquelas que podem ser identificadas por um método de liquido penetrante ou uma simples
inspecao visual.

As trincas que ndo se apresentam na superficie sdo intituladas de subsuperficiais.
Estas podem ser constatadas por varreduras nao destrutivas como o ultra-som, radiografia e
diferenca de voltagem. Vale ressaltar que as trincas superficiais produzem uma maior

mudanca no comportamento vibracional do rotor. (Subbhiah, et al, 2002)



2. METODOS DE IDENTIFICACAO DE TRINCAS

A deteccdo de trincas, em muitos casos, pode ser feita por uma verificacdo
minuciosa da estrutura de um eixo. Diversas técnicas sao conhecidas para essa inspegao de
possiveis descontinuidades e, muitas vezes, uma simples inspec¢do visual ja ¢ suficiente.
Técnicas de liquido penetrante, ultra-som e radiografia também sdo usados com esta
finalidade em casos com maior rigor da andlise. Estas formas de identificagdo sao
denominadas métodos nao-destrutivos. Estas técnicas, muitas vezes ndo sdo aplicaveis,
pois elas demandam a retirada do eixo da maquina e o seu transporte para laboratdrios.

Os métodos discutidos neste trabalho sdo baseados em alteragdes na resposta de
vibragdo de eixo trincado, considerado um diagndstico “on line” para deteccao de trincas,
buscando identificar variagdes de propriedades mecéanicas em fungdo das caracteristicas
das trincas, permitindo um maior monitoramento e controle da integridade do eixo. Vérios
modelos matematicos e numéricos foram apresentados, muitos validados por ensaios
experimentais posteriores. Mas o grande desafio esta em se determinar e detectar a
mudanca que a presenca da trinca provoca sobre o comportamento da estrutura, mudanga
essa que geralmente € quase imperceptivel.

Os métodos de identificacao de trincas podem ser classificados segundo diferentes
perspectivas. A abordagem da problematica de trincas pode ser subdividida por meio de
trés vertentes: Abordagem teodrica — analitica ¢ numérica — ¢ a abordagem experimental.
Em alguns trabalhos, podemos ver os trés tipos de abordagem sendo utilizadas, geralmente
com o método experimental validando os resultados dos anteriores.

A seguir, apresenta-se uma revisao bibliografica sobre métodos de identificacdo de

trincas, agrupando os varios trabalhos segundo o tipo de abordagem usada nos mesmos.
2.1 TIPOS DE ABORDAGENS
2.1.1 Abordagem teorica: Analitica e Numérica

A presenca da trinca em uma estrutura introduz alterag¢do na flexibilidade local que
altera a resposta de vibragcdo. A trinca ird abrir e fechar em fun¢do do tempo, rotagdo e
amplitude da vibragdo, resultando em um sistema nao linear. Contudo, se 0 movimento

geral ¢ considerado, a matriz de rigidez local descrita na secdo trincada do eixo conduz a
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um sistema acoplado. Isto significa que a trinca introduz novos harmonicos ao espectro.

Diversos artigos foram publicados utilizando uma abordagem teorica/analitica para
deteccdo de trincas. Trabalhos analiticos utilizam conceitos da mecanica da fratura
aplicados no sentido de tentar determinar um parametro que permita identificar a presenga
de trinca em eixos rotativos.

Liebowitz (1968) utilizou resultados existentes da mecanica da fratura para calcular
a flexibilidade local de uma viga de se¢do transversal retangular com uma trinca de
superficie transversal e profundidade uniforme. Papadopoulus (2008) utiliza a teoria a
mecanica da fratura combinada com a teoria “Strain energy release rate” - SERR - e a
dindmica de rotores para calcular as complicacdes causadas por trincas transversais em
eixos trincados. Seu trabalho mostra que o comportamento linear ou ndo linear do rotor
trincado depende do mecanismo de abertura e fechamento da trinca durante a rotagdo do
eixo. Seus resultados relacionam a variagdo da flexibilidade local com a rotacdo do eixo
trincado.

Outros autores utilizaram a trinca transversal como objeto de estudo. Sinou (2007)
estuda os efeitos da trinca na estabilidade de um rotor ndo linear. Sdo considerados os
efeitos da profundidade e posi¢do da trinca, e velocidade de rotacdo do eixo demonstrado
analiticamente que as areas de instabilidade aumentam consideravelmente quando a trinca
tem maior profundidade. E demonstrado também que o comportamento vibracional do
rotor trincado ¢ alterado pela presenga dos componentes 2x e 3x, quando a velocidade for
aproximadamente um meio ¢ um ter¢o das velocidades criticas. Darpe, Gupta ¢ Chawla
(2006) escreveram sobre trinca transversal de superficie em um rotor. As equacdes do
movimento do rotor com trinca transversal e descrita € a resposta transiente ¢ testada. O
objetivo do estudo ¢ avaliar o efeito residual na rigidez caracteristica do eixo trincado em
rotagdo e sua alteragdo, quantitativa e qualitativa. Eles observaram que o nivel do residuo
pode ndo influenciar significativamente a variagdo da rigidez e a natureza ndo linear da
resposta da trinca. Seus Testes mostraram alteracdo na segunda velocidade critica.

Alguns autores desenvolveram uma formulagdo variacional para estudar a trinca
circunferencial. Chondros (2005) desenvolve uma formulagao variacional para vibragao de
torcdo de um eixo cilindrico com trinca circunferencial. O quociente de Rayleigh ¢ usado
para aproximar as freqiiéncias naturais da haste trincada.

Calculos analiticos para trincas multiplas ¢ objetivo de outros autores.
Papadopoulus, Chasalevris e Athanasios (2006) estudam o comportamento dindmico de

trincas multiplas transversais. Cada trinca € caracterizada por sua profundidade, posi¢do e
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angulo. E feita interpolagdo dos pontos e calculada uma fungdo analitica, que é dado para
cada profundidade e angulo da trinca. E demonstrado que o método que é aplicado para
duas trincas poderia também ser aplicado para um nimero maior de trincas. Goldman
(Sabnavis, 1996) também estuda o caso de multiplas trincas através da resposta sincrona
das trincas no rotor durante os processos transientes como “start-ups” e paradas
programadas.

Ishida (2001) apresenta um estudo tedrico na detecgdo de trincas através de forgas
de excitagdo no rotor por forgas radiais assincronas.

Viérios autores utilizam simulagdo computacional para identificagdo de trincas em
rotores.

Anitifantis e Geogantzinos utilizam uma barra engastada no modelamento por
elementos finitos para célculo de uma trinca respirante. Deflexdes de uma secdo
transversal apresentando trincas de diferentes profundidades, devido ao carregamento
torsional sdo analisadas, aplicando-se a carga em diversos angulos para simular o giro do
eixo. Os resultados numéricos do trabalho deles sdo comparados com os resultados
anteriormente publicados, mostrando alta consisténcia. Eles mostraram que a orientagdo da
trinca tem um papel significativo no mecanismo de “respiracdo” da mesma.

Peng ¢ Guo (2007) investigam a propagagdo de uma trinca transversal usando a
transformacdo de Hilbert-Huang e a resposta transiente no “start-up” de um rotor com
trinca transversal, um método relativo da analise da resposta tempo-freqiiéncia. O rotor
com uma trinca ¢ modelado pelo método de elementos finitos. Os componentes de
vibragdo 1x, 2x e 3x sdo estudados quando aparecem no processo de partida. E
demonstrado que a transformagdo de Hilbert-Huang pode ser uma ferramenta eficaz para
analise da resposta transiente nao linear de vibracdao. Lees e Sinou (2005) analisam a
influéncia de trincas transversais em eixos em rotacdo. Estudam a influéncia da trinca
respirante nos dominios do tempo e da freqiiéncia. Os resultados fornecem uma base
possivel para um sistema de monitoragdo on-line E descrito a equacdo do rotor, e o eixo ¢
tratado como uma viga de Timoshenko, através de andlise por elementos finitos com 4
graus de liberdade. Em seguida, os autores mostram todos os dados do rotor, as freqiiéncias
naturais através de analise modal e o comportamento dindmico ndo linear com o método de
alternincia entre o dominio do tempo/freqiiéncia. Além disso, observam as amplitudes na
orbita de ressonancia 2x, e concluem que essa analise pode fornecer informagdes sobre a
profundidade da trinca, pois quando a profundidade da trinca aumenta, um aumento das

amplitudes da orbita ¢ observado.
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Mayes e Davies (1984) usaram o método de elementos finitos para achar a resposta
de vibragdo do rotor com uma trinca transversal. Os resultados do estudo foram
comparados com resultados experimentais. Determinaram que o comportamento dindmico
do eixo trincado, com excecao das trincas muito largas, é similar a um eixo entalhado com
excitagdo adicional devido a abertura e fechamento da trinca, e desenvolveram um método
de estimar a reducgdo de didmetro da sec¢do exigido para modelar uma trinca. Hamidi (1992)
tem desenvolvido dois modelos matematicos para estudo de mudangas nas freqliéncias
naturais devido a alteragdes de pardmetros do rotor modelando trincas transversais .
Baseado no estudo, eles concluiram que a taxa de alteracdo da freqiiéncia natural torna-se
rapida quando a profundidade da trinca excede 30% no raio do eixo.

A dindmica de uma montagem horizontal, eixo assimétrico com trinca transversal, ¢
discutido no artigo de Lees e Friswell (1999). Sao realizadas simulagdes para teste no
desempenho da estrutura nos modos livre ou engastados. Este modelo ¢ utilizado para
localizagao da trinca e estimar sua magnitude e comportamento dinamicos.

Fu, Dai e Chen (2007) estudaram a resposta ndo linear e a estabilidade dinamica de
um rotor trincado. Equagdes ndo lineares de movimento sdo desenvolvidas para um
sistema de rotor trincado com sustentagdes assimétricas. E estudado uma trinca do tipo
respirante, e resultados numéricos mostram os efeitos da profundidade e posi¢ao da trinca.

Dimarogonas (1996) aponta que muitos pesquisadores desde o final da década de
50 analisaram o “Stress intensity factor” (Fator de intensidade de tensdes) - SIF - e a
flexibilidade em diferentes formatos geométricos de trinca associando isso a elementos da
estrutura. Em relacdo a esse tema, ao trabalhar com o monitoramento de trincas em rotor,
Dimarogonas (1970, 1971) usou a técnica de matriz de transferéncia para computar a
mudanca de velocidade critica de um eixo devido a trinca. Os resultados indicaram que
para trincas com pouca profundidade a mudanca dessa velocidade ¢ proporcional ao
quadrado da razao entre a profundidade da trinca e o didmetro do eixo.

Mayes (1977) relatou analiticamente e experimentalmente resultados para rotores
de turbina trincados e calculou a resposta dindmica do rotor considerando a flexibilidade
da trinca com o funcionamento periddico. Iwatsubo (1992) apresenta um tratamento
analitico numérico e experimental da resposta de eixos e trincas para forcas de excitacdo
periddicas. Uma boa correlagdio ¢ demonstrada entre os componentes da freqiiéncia
esperada do espectro e componentes observados.

Lee e Know (2000) aplicam o teste da fun¢do da resposta em freqiiéncia direcional

(FRF) para detectar a assimetria ou dependéncia do angulo na rigidez do eixo. Chawla,
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Gupta e Darpe (2004) estuda o acoplamento entre vibracdes longitudinais, laterais e
torcionais em um eixo trincado. Utilizam o método de elementos finitos para modelamento
do rotor trincado. Simulam a varia¢do da trinca em varios angulos de rotacdo, mostrando
graficos de resposta no dominio do tempo e freqiiéncia.

Tanzi, Pennacchi e Bachschmid (2006) desenvolveram, utilizando elementos
finitos, modelos simples para analise do comportamento dindmico ndo linear de eixos
trincados em rotagdo. E verificado o efeito de respiragdo nas trincas, assim como trincas
helicoidais formadas devido a acdo combinada de cisalhamento e tor¢ao. Sao verificados
os efeitos ndo lineares em rotores trincados, mostrando um rotor biapoiado, dicretizado e
demonstrado os valores da freqiiéncia natural na abertura e fechamento da trinca. E
demonstrado numericamente a abertura e fechamento da trinca para diversos angulos, de
25°a 120° mostrando a trinca totalmente aberta de 125°a 180°.

Nosov, Sinou e Gémez-Mancilla (2004) também utilizam analise modal e graficos
de orbita para verificagao de trincas. Os componentes 2x, 3x e 4x sdo estudados. Nandi
(2004) apresentaram um simples método de redugdo pelo modelo de elementos finitos de
rotores em rotacdo suportados por molas e mostra o desbalanceamento tedrico para

algumas rotagdes do eixo.

2.1.2 Abordagem experimental

Alguns trabalhos experimentais foram realizados para a deteccdo das trincas. Em
muitos deles os resultados experimentais foram comparados com os modelos tedricos
usados. A maior parte dos trabalhos ¢ baseada em dois tipos de abordagem principal: as
alteragOes da freqiiéncia natural da estrutura causada pela presenga da trinca e a influéncia
da trinca na resposta do eixo ou rotor, causando alteragdo na Orbita ou na resposta de
vibracao.

Quanto a identificagdo da trinca, o parametro mais usado na aplicacdo do método ¢
a mudanga das freqliéncias naturais da estrutura causada pela presenca da trinca. No
entanto, conforme apontou Dimarogonas (1970,1971), a influéncia da presenga da trinca
nos valores de freqiiéncia ¢ muito pequena.

Anifantis et al. (1983, 1987), Yuen (1985) e Rizos et al. (1990,1988)
desenvolveram técnicas para identificagdo do local e profundidade da trinca em eixos,
levando em consideragdo as mudangas nas freqiiéncias naturais dos mesmos. Gudmundson

(1984, 1986), Pye e Adams (1978) relataram o uso de medidas de freqiiéncia para
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determinar o fator de intensidade de tensao (SIF).

O problema da reproducdo experimental controlada da presenca de uma trinca em
elementos estruturais também foi abordado de diferentes maneiras. Wendtland (1972) em
um estudo experimental de freqiiéncias naturais em vigas com diferentes geometrias ¢
condigdes de contorno foi o primeiro a usar um pequeno entalhe parecido a uma trinca.

Atualmente, sdo usadas duas abordagens na identificacdo da presenga de trincas em
estruturas rotativas: A primeira toma como base o fato de que a presenca de trinca em eixo
rotativo reduz a rigidez da estrutura, conseqiientemente reduzindo a freqiiéncia natural do
eixo em relacdo ao original ndo trincado (Sekhar, 1999; Sinou e Lees, 2005). A
segunda abordagem (ver, por exemplo, Prabhakar et al., 2001; Darp et al., 2002; Penny e
Friswell, 2003), considera a influéncia da trinca ativa transversal sobre a resposta do rotor.

Entre os trabalhos experimentais atuais nessa area, temos o desenvolvido na EDF
(Eletricité de France), que apresenta uma abordagem tedrica, numérica e experimental
detalhada para descrever o problema de um rotor trincado em uma central energética. Nele,
Audebert e Stroisser (2008) desenvolvem teoricamente um modelo de formulagdo
tridimensional de um problema geral de elasticidade com condi¢cdes de contato unilateral
para a derivagdo da trinca. Em seguida eles validam esse calculo experimentalmente,
através de amostras de trincas de diferentes tipos, com configuracdes estaticas e dindmicas.
Eles utilizam o indicador “2x nos trabalhos experimentais para localizagdo da trinca. O
trabalho consiste no desenvolvimento de uma metodologia para modelamento teorico de
trincas respirantes ¢ identificagdo para maquinas de alta rotacdo. Tanzi, Pennacchi e
Bachschmid (2008) utilizaram o mesmo protdtipo da EDF para desenvolver um método
baseado na identificagdo de trincas transversais para maquinas industriais. Trés tipos de
trincas foram considerados: um entalhe (trinca sem comportamento respirante tipico), uma
trinca de pequena profundidade (14% no didmetro) e uma terceira trinca de profundidade
maior (47% no didmetro). Eles conseguiram obter uma boa aproximacao na identificacao
de profundidade e posi¢ao das trincas analisadas. Antes do trabalho experimental, utilizam
um modelo 3D para identificagdo de trincas. O modelo apresentado ¢ baseado na analise
das vibragdes no dominio da freqii€éncia mostra-se um bom método para aplicagdes na

industria, porque os planos de medicdo utilizados sdo padrdes em maquinas industriais.
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2.2 TIPOS DE METODOS

Identificacdo de trincas em eixos rotativos pode ser realizada por métodos de

vibracdo, analise modal e métodos ndo tradicionais.

2.2.1 Métodos baseados em vibragoes

Métodos de vibragdo sdo baseados na medicdo direta do sinal das respostas
vibratdrias dos conjuntos, analisando-se as principais. A alteracdo nas medigdes caracteriza
a influéncia da trinca. Esses métodos representam uma significante por¢ao da literatura da
detec¢do das trincas. Podem ser subdivididos em: Métodos baseados em sinais de vibragao

local e métodos baseados em modelos.

2.2.1.1 Métodos baseados em sinais da vibracao local

Diversos trabalhos publicados usam desse método para monitoragdo de vibragao,
que ¢ utilizado para identificar a existéncia da trinca.

As medidas no mancal ndo sdo tdo confidveis quanto as medi¢des diretamente no
eixo. Werner (1993) tem também a opinido que o indicador 1x seria o melhor indicador. O
componente 2x no sinal de vibracdo de um eixo trincado ¢ devido primeiramente a rigidez
assimétrica local do eixo e presenca de cargas radiais, porém ¢ demasiado sensivel a outros
fatores tais como cargas laterais, desalinhamento, assimetria nos mancais.

Diversos outros autores recomendam observar o componente 2x. Saavedra e
Cuitino(2002) fizeram uma analise tedrica e experimental para demonstrar que o
componente 2x da vibracao de eixos horizontais para a primeira metade do valor critico da
velocidade seria um bom indicador. Baseado em um estudo de mecanica da fratura, o
estudo de Lazzeri (1992) também faz o monitoramento do componente 2x durante a
operagao de uma maquina para identificacao da trinca. Menciona-se também que observar
o componente 2x durante a partida ¢ mais util do que durante a operacao, em estado
constante.

Sanderson (1992) descreve a deteccdo da propagacdo de trinca em um turbo gerador de
935 MW logo apos a partida. A profundidade da trinca alcangou 25% do didmetro do eixo
antes que sua presenca pudesse ser confirmada e fossem realizados os testes com maquina

parada. Os fatores que ajudaram a identificar a trinca foram os seguintes: (a) um
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componente 1x de grande amplitude e crescente, devido ao desequilibrio induzido pela
trinca, o gradiente da temperatura dentro do rotor era grande com relagdo a superficie, e a
distor¢do da carga térmica devido a trinca. (b) alteracdes nos componentes “1x e 2x”
durante a partida.

Musynska (1992) avalia que as vibragdes de torcdo sdo excitadas por forcas

puramente radiais, tais como o desequilibrio e o desalinhamento dos rolamentos dos eixos
trincados. Eles recomendam o monitoramento das freqiiéncias mais altas — 8x, 6x, 4x, etc —
para deteccao de trincas de torcao. Eles consideraram também que, com as melhorias na
tecnologia do transdutor e condicionador de sinal, a monitoracdo de vibragdo de torcao
aumentaria suas aplicagdes.
Dorfman e Trubelja (1999) executaram exaustivos estudos na vibracdo de tor¢cdo em turbo
geradores, assim como sua aplicagdo na deteccdo de trincas. Eles descrevem os
instrumentos, aquisicdo de dados e aspectos do sinal de processamento para monitoragao
dessa vibragao.

Gasch e Liao (1996) patentearam um método no qual o sinal de vibragao do eixo
trincado ¢ decomposto em orbitas acima e abaixo do componente 1x, das freqii€éncias 2x e
3x. Eles sdo da opinido que a monitoragdo durante os transientes podem revelar a presenca
de trincas.

Plaut (1994) investiga o comportamento transiente de um eixo trincado durante a
aceleracdao ou desaceleracao ap6s a velocidade critica. Trincas inclinadas e respirantes sao
estudadas. Os efeitos das taxas de aceleragdo, profundidade e posicdo da trinca, assim
como sua excentricidade sdo considerados. Eles concluiram que a resposta ¢ minimizada
pela aceleragdo ou desaceleracdo rapida. S3o da opinido que a monitoragdo dos
harmonicos, em especial durante transientes, pode revelar a presenca das trincas. A
verificagao experimental do método acima ¢ demonstrada em um equipamento com a
variagdo da profundidade da trinca em Liao e em Gasch (et al 1996). Eles observaram
também que a resposta transiente maxima ¢ muito sensivel a posi¢ao do desequilibrio da
trinca. Este fenomeno ¢ aplicado na detecgdo da trinca por Karavana e Kirk (1995). Eles
construiram um equipamento de teste em que pesos conhecidos (provocando o
desequilibrio) eram colocados em diferentes angulos com respeito a trinca e a resposta da
medicdo era avaliada. Foi observado que a resposta ¢ a mais elevada quando o
desequilibrio conduz a uma trinca de 90 graus em relagdo ao eixo principal. Baseado nos
estudos analiticos do rotor com uma pequena trinca respirante, Sekhar e Prabhu (1998)

indicam que durante a partida, a resposta em vibracdo causada pela trinca no rotor ¢
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maxima quando o angulo entre a trinca e o desbalanceamento ¢ 0 ou 180 graus. Eles
estudaram os efeitos da taxa de aceleragdo, profundidade da trinca e o comportamento da

trinca na partida.

2.2.1.2 Métodos baseados em modelos

Segundo Papadopoulus (2008), na identificacdo baseada em modelos, as alteragdes
induzidas pelo defeito no sistema do rotor sdo comparadas a modelos de carregamentos
matematicos. Esses carregamentos equivalentes sdo forcas virtuais € momentos gerados no
sistema.

Bachschmid (2000) apresenta um método robusto na detecgdo da posicdo e
profundidade da trinca em rotores. Um diagnostico baseado na aproximacao por minimos
quadrados e métodos no dominio da freqiiéncia € usado para localizagdo da trinca no rotor.
A profundidade da trinca ¢ calculada por comparacdo. Goldman (1999) analisa
numericamente a resposta dindmica do rotor Jeffcott com pequenas trincas. Segundo ele,
trincas podem ser detectadas observando a ndo sincronia da resposta de funcionamento
para freqliéncias iguais a metade da velocidade critica, um terco e um quarto da velocidade
critica.

Seibold e Weinert (1996) apresentam um procedimento para localizagdo da trinca
na rotagao das maquinas baseada na medi¢ao de vibragdes. O método utiliza o algoritmo
“Extended Kalman Filter” — EKF. Guo (2003) aplica o método de elementos finitos para
estudo da influéncia de trincas em todos os tipos de vibragdo: torsional, axial e lateral.
Uma matriz de rigidez de dimensao 12x12 ¢ calculada para o elemento de trinca. Ele indica
que os valores encontrados para as alteragdes causadas pelas trincas sdao relativamente
pequenos. Ele indica que as vibragdes por tor¢ao os indicadores ndo sdo os mais confidveis
por causa das trincas do eixo com valores relativamente pequenos.

Mohiuddin and Khulief (2002) apresentam métodos de elementos finitos para a
deteccdo de trincas. Modelos matematicos do rotor sdo envolvidos e a equagdao do
movimento ¢ resolvida usando varias técnicas. Park (1996) usa um procedimento nao
linear para detecgdo de trincas em duas etapas. Apos detectar a posi¢ao da trinca, o método
determina a profundidade da mesma.

Ostachowicz e Krawczuk (1992) apresentam um modelo matematico para a matriz
de rigidez da secdo do eixo com a trinca inclinada. A matriz de rigidez ¢ derivada

avaliando-se a fratura mecanica usando fatores de intensidade de tensdo devido a trinca.
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Ratan (1996) define um vetor quantidade, chamado de residuo, onde ¢ calculado a
resposta da medida da vibragdo do rotor € o modelo de sistema de matrizes. Valor diferente
de zero indica a presenca da trinca. Este método foi mostrado eficiente para deteccdo e
localizagdo de trincas pequenas com 4% de didmetro no eixo.

Yang (2001) estuda as caracteristicas dinamicas da trinca no eixo em regides
subcriticas, transcriticas e supercriticas. Green e Casey (2003) apresentam duas analises.
Usando modelos assimétricos globais e gerais, eles ajustaram o alvo caracteristico para
detec¢do da trinca. O componente “2x” ¢ demostrado como o componente preliminar da
resposta.

Meng and Hanh (1994) consideram termos dependentes da excitacdo como forgas
externas e analisa, analiticamente e numericamente, a resposta dinimica do rotor trincado.
Para cada componente harmonico, as amplitudes e fase dos sinais de resposta sdo
analisados, fazendo uma correlagdo com o tamanho e posicdo da trinca, velocidade do
rotor e desbalanceamento. A influéncia da trinca na resposta sincrona de um sistema pode
ser considerado como um desbalanceamento adicional. Dependendo da velocidade e a
localizagdo da trinca a resposta apresentara picos de amplitudes diferentes. Segundo os
autores, a resposta ndo sincrona fornece a evidéncia da trinca na escala subcritica, mas ¢
muito pequena para ser detectada na escala supercritica.

Chan e Lai (1995) usaram o método de elementos finitos para a simulagdo de eixos
com trincas transversais. Foram avaliadas quatro possibilidades: (i) eixo simétrico ndo
trincado. (ii) eixo simétrico trincado, (iii) eixo assimétrico nao trincado, (iv) eixo
assimétrico trincado. Os resultados mostraram que era similar a do eixo assimétrico nao
trincado. Ambos mostraram ressonancia na metade do primeiro valor critico de velocidade.

Guang e Gash (1993) investigaram a estabilidade do rotor trincado com um sulco
axial, verificando que, indiferente do tipo de rolamento utilizado, o rotor ¢ sempre instavel
em alguma escala de velocidades. Soeffker (1993a) aplica a teoria dos expoentes de
Lyapunov para sistemas dindmicos na deteccdo de trincas em eixos. Baseado no
comportamento nao linear do sistema, ¢ estimado o comportamento do sistema dinamico.
A teoria ¢ extendida em Soeftker (1993b). Um novo conceito ¢ apresentado, baseado na
teoria do controle de rejeicdo do disturbio, e foi estendido para sistemas ndo lineares. As
simula¢des realizadas mostram sucessos tedricos deste método. Teoricamente, mostrou-se
possivel detectar uma rachadura de profundidade 5% do raio do rotor que correspondem a
mudangas muito pequenas de rigidez.

Brandon (2000) apresenta uma revisdo da literatura de vibragdo em estruturas
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trincadas ndo lineares. As estruturas com falhas exibem um comportamento livre original
por causa da ndo linearidade que faz a deteccdo de falhas mais facil.

Varé e Andrieux (2001) apresentam um artigo importante para compreender melhor
o comportamento dos eixos trincados, onde modelam e sumulam trincas através do
software livre “Code Aster”, desenvolvido na Franga. Segundo os autores, os efeitos das
multiplas trincas necessitam de modelagem tridimensional baseada no método de
elementos finitos e indicam que a maior parte dos artigos escritos ate entdo sdo muito
simplificados para aplicac¢do pratica.

Subbiah (2002) apresenta um artigo que descreve o efeito da tor¢do em eixos
trincados e a taxa de crescimento da trinca, utilizando um software comercial de analises
de elementos finitos para o modelamento do eixo. Baseado nos estudos, fez as seguintes
observagoes: (a) as trincas transversais respondem primeiro ao cisalhamento, mas podem
também responder a tor¢do dependendo de suas posi¢des (b) trincas na superficie tem um
efeito maior que trincas subsuperficiais.

Roberts e Brandon (2003) apresentam um método baseado na avaliagcao da resposta
transiente. Assinaturas de vibragdo nao lineares sdo indicadores de possiveis trincas. Eles

aplicam sua teoria em um gerador.

2.3 TESTE MODAL

AlteracOes nas caracteristicas modais do sistema, tais como alteragdes na
freqliéncia natural, na resposta em freqiiéncia devido a presenca da trinca, ¢ empregado
para detec¢do. Alguns métodos modais usam a resposta estacionaria do rotor, na partida e
sua velocidade de operacdo. Poucos outros sdo métodos “on line” e podem ser aplicados
em rotores abaixo da carga normal e velocidades. Todos os métodos descritos sao
propostos apos estudos numéricos ou analiticos de modelos matematicos e, em alguns
casos, verificagdo experiemental.

Diversas pesquisas tém identificado que em diferentes acoplamentos mecanicos
existem diferentes tipos de vibracao, axial, radial e torsional, em eixos trincados.

Gounaris e Papadopoulus (2002) apresentam um método onde excitagdes radiais sdo
aplicadas em uma extremidade do eixo em rotacdo e deslocamentos axiais sdo medidos na
outra ponta.

Goldman e Muszynska (1992) analisam a resposta da trinca em um rotor, em um

sistema sincrono e assincrono, com excitagdo radial e torsinonal, e comparam os resultados
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experimentais obtidos com o modelo analitico construido. Os efeitos das trincas sdo
confirmados, mas ndo quantificados. Ishida (2001) apresenta um estudo teorico na
detecgao de trincas por forcas de excitagdo no rotor por forcas radiais assincronas.
Iwatsubo (1992) apresenta um estudo analitico, numérico e experimental para o tratamento
da resposta de eixos com trincas para forcas de excitacdo periddicas. Sundermeyer e
Ineaver (1995) aplicam o uso de caracteristicas ndo lineares da trinca em uma viga para
determinar o local, profundidade e a carga de opera¢do de uma trinca transversal, baseado
no simples caso de um grau de liberdade.

Prabhakar (2001) apresenta um método de elementos finitos baseado na influéncia
de trincas inclinadas e respirantes. E aplicado um impulso em vérios locais no eixo em
rotagdo e a impedancia ¢ medida. Impedancia ¢ definida como a propor¢do da magnitude
da forca de excitagdo para a velocidade da resposta. Tem sido observado que a impedancia
em certas “freqiiéncias chaves” reduz significantemente com o aumento da profundidade
da trinca. A trinca respirante ¢ a mais sensivel apara alteracdes da impedancias do que a
trinca inclinada.

Thibault (1996) patenteou um acessorio na forma de um colar para testes modais
em grandes eixos. Excitadores radiais, de tor¢do e outros podem ser montados no colar.
Podem ser fixos em qualquer posi¢ao angular sem girar o eixo.

O restante dos artigos e patentes € com o efeito de trincas no rotor em freqiiéncias
naturais ¢ modos de forma. Goldman (1996) examina a resposta sincrona de multiplas
trincas no rotor durante os processos transientes como start-ups e paradas programadas.
Hamidi (1992) desenvolveu dois modelos matematicos para estudo de mudancas nas
freqliéncias naturais devido a alteragdes de parametros do rotor. Trincas transversais sao
modeladas e, baseado no estudo, ele concluiu que a taxa de alteragdo da freqiiéncia natural
torna-se rapida quando a profundidade da trinca excede 30% no raio do eixo, verificando
assim que a freqiiéncia natural ndo depende da velocidade de rotagao.

Torres (1996) descreve uma vibragdo torsional aproximada para detec¢ao de
trincas. Lee e Know (2000) aplicam o teste da func¢ao da resposta em freqiiéncia direcional
(dFRF) para detectar a assimetria ou dependéncia do angulo na rigidez do eixo. Lees
(2000) discute de modo geral a deteccdao de trincas baseado no método de vibracdo e no
seu artigo sdo apresentados diversos estudos de casos.

Lees e Friswell (1999) apresentam um eixo assimetrico com trinca transversal e
discutem a dindmica da montagem horizontal do eixo. Sdo realizados testes na estrutura

nos modos livres e fixados, e 0 modelo ¢ utilizado para localizagdo da trinca e para estimar
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sua magnitude e comportamentos dindmicos.

Munoz (1997) apresenta um método off-line de detecg¢do da trinca. O teste modal
deve ser realizado em um rotor livre e toda mudanca inesperada das freqiiéncias normais
do rotor medidas em angulos diferentes indicam a presenca de trincas. Tsai e Wang (1996)
tem desenvolvido um método com monitoramento das alteragdes na freqiiéncia natural e
os modos de forma do eixo trincado e desde modo determinam o tamanho e a localizagao
da trinca. Yen ¢ Herman Shen (1997) investigam o efeito da trinca transversal em eixos. A
resposta natural livre € calculada pelo procedimento de Galerkin. Miller (1990,1992) e
Brook (1991) descrevem o método de deteccdo de trincas observando alteragcdes da
freqliéncia natural ¢ modos de forma. Rajab (1991) descreve o método de deteccdo de
trincas usando alteragdes na freqiiéncia natural. Maynard (2001) escreve que alteracdes na
freqliéncia natural ndo sdo indicadores confidveis, porque podem ser facilmente afetados

por fatores ndo relacionados as trincas.

2.4 METODOS NAO TRADICIONAIS

Nessa secdo vemos a revisao de artigos descrevendo os métodos nao tradicionais
para detec¢do de trincas, como redes neurais e técnicas processando sinais sofisticados,
logica fuzzy e outros.

Rosard (1994) apresenta um método on line de monitoramento de trincas através de
um sistema instalado em uma turbina de vapor. O sistema mede continuamente os
parametros do vapor e a entrada e saida do cilindro de alta pressdao. O programa de
elementos finitos controla a temperatura do rotor, propriedades térmicas e mecanicas do
material do rotor, a tensdo de operacdo e a taxa de crescimento da trinca correspondente
em varios pontos. Brose ¢ jirinec (1992) calculam a reinspecao baseada na sensibilidade da
trinca e a taxa de crescimento ¢ observada na peca em teste. Adewusi e Al-Bedoor (2002)
aplica rede Neural para detecgao da trinca.

Zhao e Luo (1989) discutem um método interessante para deteccdo de trincas. Um
par de pontas de prova diametralmente opostas ¢ usado para determinar os deslocamentos
de um eixo. Os sinais das duas pontas de prova sdo adicionados de modo a remover a
contribuicdo da vibracdo do eixo. A soma € convertida ao dominio da freqiiéncia. No
exemplo de eixos ndo trincados, a saida depois que ¢ feita a soma € zero. Em eixos
trincados ¢ diferente de zero devido a natureza vibratoria extra de deslocamentos do eixo.

Shiohata (1987) patenteou o método de detecgdo de trincas baseado nos sinais de vibragao
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que sdo essencialmente simétricos quando a maquina esta em operacao constante.

Imam (1989) discute o desenvolvimento de um método on line automatico de
detec¢do baseado no historico das vibragdes. O alvo principal € a deteccdo de trincas
quando ainda sdo menores que 1% do diametro do eixo. Carlson (1988) emprega uma
filosofia similar a de Imam. Zhao e Luo (1992) apresentam a logica fuzzy para deteccao de
trincas. Rieger e El-Shafei (2003) apresentam uma visdo geral das tecnologias disponiveis
para o diagnostico de falha de um equipamento automatizado, onde 4 tecnologias
geralmente utilizadas sdo comparadas: os dados estatisticos, analise espectral, diagnostico
usando modelos paramétricos e outros modelos (logica fuzzy, redes neurais, algoritimos
genéticos).

He (2001) apresenta uma estratégia na detec¢do de eixos no rotor baseado em
algoritmos genéticos. O esquema da deteccdo da trinca no rotor € formulado como um
problema de otimizacdo por meio do método de elementos finitos os algoritimos genéticos
sao utilizados para calcular a solugdo. Feldman e Seibold (1998) usam a transformagado de
Hilbert (HT) para detecc¢des ndo lineares para a medi¢ao na vibragdo do rotor.

Identificagdo de algoritimos, baseado em “extended kalmam filter” (EKF) e método
de varidveis instrumentais podem ser aplicados para transformacao de dados na deteccao
de trincas. Seibold (1996) e Seibold e Weinert (1996) mostram que a profundidade da
trinca pode ser calculada corretamente mesmo se a informacao medida esta incompleta em
sua localizagdo e ¢ executado projetando um banco de EKF. Zou (2003) usa a
transformagao de Wigner-Ville, com analise ndo estacionaria e sistema nao linear.

Foi feita uma revisao detalhada das varias técnicas de deteccdo de trincas
apresentadas desde a década passada. Podemos ver que a area de detec¢do de trincas ¢
ativa e as técnicas mais novas em desenvolvimento surgem continuamente. Este
desenvolvimento ird, ao longo do tempo, aumentar a confiabilidade e a seguranca das
maquinas rotativas em geral.

Diversos métodos de identificagdao de trincas foram apresentados ate esse ponto da
literatura. Apos a identificagdo da trinca em um sistema de rotacdo, uma pergunta nova
surge: Qual € o tempo de operagdo até a falha do sistema? A resposta ¢ uma ferramenta 1til
para os coordenadores que trabalham nas centrais energéticas, por exemplo, e um grande

desafio para pesquisa futura.
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3. DINAMICA DE ROTORES E VIBRACAO DE EIXOS TRINCADOS

Como visto no capitulo anterior muitos foram os modelos propostos para explicar o
comportamento dinadmico de eixos trincados. Alguns utilizam teorias da mecanica da
fratura outros modelos da dindmica de rotores. Nesse capitulo sdo apresentados os
conceitos basicos da dindmica de rotores para subsidiar as discussdes dos resultados
experimentais. Da mesma forma que modelos preditivos devem ser verificados e validados
experimentalmente, a interpretagdo dos resultados experimentais deve ser embasada por
principios tedricos confirmados.

A dinamica de rotores ¢ usada aqui para o calculo das frequéncias naturais do eixo,
considerando suas caracteristicas construtivas.

E feito também uma analise da influencia do entalhe produzido no eixo para
simular a trinca sobre as frequéncias de vibragdo, visto que o entalhe modifica a simetria
da secdo transversal afetando os momentos estaticos de area e consequentemente a rigidez

do eixo.
3.1 FUNDAMENTOS DA DINAMICA DE ROTORES

A dindmica de rotores trata do estudo de maquinas rotativas e possui um papel
muito importante em todo o mundo industrial. As aplicacdes de maquinas rotativas sao
inimeras ¢ a interacdo destas maquinas com o seu meio circundante ¢ de grande interesse,
pois se as maquinas nao estiverem operando nas faixas corretas de velocidade, podem
ocorrer vibragdes que, em ultima instdncia, causam a falha do componente, criando
enormes custos de reparo e até a perda de vidas humanas. A tendéncia geral para uma
maior geracdo de poténcia através do uso de rotores mais flexiveis, operando em maiores
velocidades, tem reforcado a necessidade, em todos os estdgios, desde o projeto até os
diagnosticos em campo, de um entendimento profundo da interacdo entre as forgas
estaticas e dindmicas entre elementos girantes e componentes estacionarios como mancais

e vedacoes.
3.1.1 O ROTOR de DE LAVAL

Um dos primeiros modelos usados para o estudo da dindmica de rotores (e também

um dos mais simples) ¢ o chamado rotor De Laval (figura 3.1). O rotor De Laval consiste
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de um eixo longo e flexivel (figura 3.1) girando a uma velocidade angular Q, tendo na
metade de seu comprimento um disco de massa m ¢ momento polar de inércia J com
relacdo ao eixo de rotagdo. Devido ao desbalanceamento, o centro de massa nao coincide
com o seu centro geométrico O, estando no ponto G a uma distancia e do ponto O do disco.
Se x e y sdo as coordenadas do centro do disco O, as coordenadas do centro de massa serao
X+ecosQte y+esinQt, respectivamente, se o tempo for medido quando OG estiver na
posicao horizontal e QQ for a velocidade angular de rotagdo do disco. Se o eixo ¢ flexivel
(com uma constante de mola lateral k), o disco é capaz de movimento perpendicular ao
eixo nas direcdes horizontal e vertical X e y, mas também de rotacdes nos trés eixos. A

rotagdo ao redor de zZ ¢ 0 movimento em regime permanente.

Figura 3.1: Dindmica de um rotor em um eixo flexivel

Neste ponto assume-se que o disco gira ao redor de zZ e pode se deslocar nas diregdes X e Y.
Assim, o disco ndo se deforma e mantém-se perpendicular a linha neutra do eixo rotativo.
Aplicando a lei de Newton com respeito ao movimento do centro de massa e assumindo

pequenos deslocamentos pode-se ver imediatamente que as equagdes do movimento serao:

2
m;jt—z(x+ecos§2t)+kx:0 (3.1)

d2
mdt—z(y+ecoth)+ky:0 (3.2)
J g =0 (3.3)

Pode-se ver que as Equacdes (3.1) a (3.3) sdo desacopladas e ndo dependem explicitamente

da coordenada angular ¢, se ¢: Q) ¢ constante. Pode-se deduzir este resultado também
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das equagoes de energia. De fato, as energias cinética e potencial sdo:

2 2
T=1m‘:£(X+ECOSQt:| +lm{i(y+esin§2t} L0 (3.4)
2 | dt 2 |dt 2
1 1
V = Zkx® + = ky? 3.5
> <Y (3.5)

A aplicagdo da equagdo de Lagrange com respeito as coordenadas X, y e ¢ fornece (para

Q=9):

d| o e d?

a_;(r—v) —&(T—V)_ma(x+ecos£)t)+kx_0 (3.6)
% i(r—v) —a—i(l'—V)zmg(y+ecoth)+kx=0 (3.7)
d | 0 0 d

T a_¢(r_V) —8—¢U—V)—E[Ja)]—0 (3-8)

As primeiras duas equacdes sao idénticas a (3.1) e (3.2). A tltima equagdo apenas diz que
w=C, a velocidade de rotagdo constante. Portanto, o movimento lateral do disco ¢

independente da rotagdao permanente sobre o eixo z considerando as hipoteses assumidas.

3.1.2 Desbalanceamento e velocidades criticas

Suponha que o disco da Figura (3.2) possui uma pequena massa desbalanceada m,a uma

distancia “u” do centro. A equagao diferencial do movimento sera:

r+o’r =—uQ’e™ (3.9)
m
O mesmo resultado pode ser obtido observando que a excentricidade do centro de massa

devido ao desbalanceamento ¢ € =u(m, /m). A solugdo em regime permanente é:

R _ MU Qlw,)?
m 1-(Q/w,)?

Observe que para (2= w,a amplitude se torna infinita. Isto corresponde a uma situacdo

r =Re'", (3.10)

indesejavel em maquinas rotativas onde, para certas velocidades de rotagdo, a amplitude de
precessdo se torna muito grande. Estas velocidades sdo tradicionalmente chamadas de
velocidades criticas. No modelo simples considerado aqui, existe apenas uma velocidade

critica, igual a freqliéncia natural ®,. Na maioria dos rotores existem muitas velocidades

criticas significativas indicadas pelos picos do grafico de amplitude de vibragdo versus
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velocidade de rotagao.

e

y

()
Figura 3.2: Precessdo do rotor

No caso de desbalanceamento, a Equagao (3.10) indica que a 6rbita sera um circulo
de raio R. Esta orbita ¢ sincrona: em outras palavras, a orbita se move com a velocidade

angular do eixo e o seu mesmo sentido. Da Equacdo (3.10) pode-se ver que Q< @,

,chamada de operacdo subcritica, a amplitude R é positiva: em outras palavras, esta em

fase com o desbalanceamento. Se Q2 < @, , chamada de operagao supercritica, a amplitude

R ¢ negativa, o que significa que o desbalanceamento possui um angulo de fase de 180°
com o giro em regime permanente. Se uma linha no disco for observada, a situacdo das
Figuras 3.2a e 3.2b, serd percebida em intervalos seqiienciais, correspondendo a oOrbita
sincrona e a precessao sincrona respectivamente, sendo a ultima devido a superposicao das

respostas em regime permanente e transiente.

3.1.3 O Método de Rayleigh-Ritz na dindmica de rotores: modelo de mono-rotor

isotropico

O modelo mais elaborado para se entender a dindmica de um conjunto rotor-eixo
flexivel ¢ o modelo do rotor de Jeffcott. Este modelo ¢ composto por um eixo, um disco
desbalanceado e dois mancais flexiveis. Para a aplicagdo da metodologia de Rayleigh-Ritz,
deve-se expressar as equacdes de energia de cada elemento do rotor. O desbalanceamento,

que ndo pode ser completamente evitado, também deve ser levado em conta.
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3.1.3.1 Equacdes dos elementos do rotor

As expressdes de energia cinética, T, sdo usadas para a caracterizagdo do disco, da
arvore ¢ do desbalanceamento. A energia de deformacdo, U, ¢ usada para a caracterizagdo
da arvore. A expressdo do trabalho virtual das forgas resultantes dos mancais permite a
determinagdo das forgas generalizadas que serdo aplicadas ao conjunto do rotor. Assim, as
equacdes gerais do movimento de um rotor sdo obtidas a partir da utilizacdo destas

expressoes de energia na equagdo de lagrange:

d| oT or ou
_+_—

& g | 70 "

Fq; (3.11)
onde: Q; sdo as coordenadas generalizadas independentes, F(; sdo as forcas generalizadas

e N(1<i<N) é o nimero de graus de liberdade.
3.1.3.2 O Disco

O disco ¢ considerado rigido e, assim, pode ser caracterizado pela sua energia cinética. O

sistema R, (XY Z), representado na figura 3.3, e um sistema de referéncia fixo e ao sistema

R(xyz) é um sistema que gira junto ao disco. O sistema Xyz esta ligado ao sistema X Y Z por

meio dos angulos y,0 e ¢. Para se determinar a posicdo do disco procede-se a uma
rotacdo y em torno do eixo Z, depois a uma rotagdo 6 em torno do novo eixo x denotado
por X, e uma rotagdo ¢ em torno do eixo de rotacdo y do disco.

A energia cinética do disco, obtida pela rotagdo do mesmo em torno do centro de massa O,
¢ calculada utilizando-se o sistema de referéncia R. Neste sistema de referéncia, o vetor

rotagdo instantanea ¢ dado por:

. Wy — oS Asin ¢+ 6cos ¢
Oip, =| @ |= O+ysing (3.12)
W, W C0S O COS ¢ + Bsin ¢
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Figura 3.3: Relacdo entre os sistemas de referencia Ry e R

No sistema de referéncia Rg, U e W sdo as coordenadas X e Z do centro de massa O do
disco. A coordenada Y ¢ constante. Assim, a expressao geral da energia cinética do disco
considerando-se que este ¢ simétrico (lgx = lg;), 0s angulos € ¢ y pequenos ¢ a velocidade

angular do eixo constante (¢ = ) ¢ fornecida por:

T = M@+ @)+ 21 @)+ 4 21,07 200 0] G.13)

~ 1 ) S, . .
Na equacdo, o termo EldyQ representa a energia cinética do disco girando a uma
velocidade angular Q. Este termo € constante e ndo influencia as equacdes do movimento.

O termo |, Qy O representa o efeito giroscopico.

3.1.3.3 A Arvore

A expressdo para a energia cinética da arvore ¢ uma extensdao daquela obtida para o disco.
Para um elemento de comprimento L e se¢do transversal constante, a expressdo da energia

cinética é:

R [ (RO T g

Onde p ¢ a densidade, S ¢ a area da secdo transversal da viga circular e | o seu momento

de inércia. A primeira integral representa o problema classico de uma viga em flexdo. A
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segunda integral representa os efeitos de inércia da rotagdo (viga de Timoshenko). O termo
plLQ? ¢é constante e ndo influencia as equagdes do movimento. A ultima integral
representa o efeito giroscopico. Na figura 3.4, C € o centro geométrico da viga, B(x,z) ¢ um
ponto da sec¢do transversal da viga, E ¢ o modulo de Youg, ¢ ¢ o sdo as deformagdes e
tensdes, U* ¢ W* sdo os deslocamentos do centro geométrico com respeito aos eixos X € Z,
respectivamente. Se os termos de segunda ordem ndo forem levados em conta, a

deformacao longitudinal do ponto B ¢ a energia de deformagdo podem ser escritas como:

—22 7 ¢ Uazljgtodf (3.15)
2T

x |

Figura 3.4: Secdo transversal da arvore e sistemas de referéncia

Inserindo a relagdo tensdo-deformacao, o = E¢, e a equagdo da deformacao na equagdo da

energia de deformacao, se obtém:

Ua:EJL'J'(—xaU*— ow Sdy
205

S (3.16)
%”[x{%ﬂ +zz(a;y"‘2’*] —2xy%a;y"‘2’* dsdy (3.17)

Como resultado da simetria da secdo, a integral correspondente ao terceiro termo da
equagao (3.17) € nula. Introduzindo-se os momentos de inércia diametrais com respeito a X
e a z, e utilizando-se as relacdes U =u cosQt- wsinQt e W = u sinQt — weosQt e para

exprimir a energia de deformacao no sistema de coordenadas Ry se chega a:
2 2 2 2
=—j ( ow j +Ix(sithau awj (3.18)
oy* oy* oy*

Finalmente, para o caso de uma arvore simétrica (I = Iy = I,), a energia de deformacao ¢

escrita como:
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El (0% 0w Y
Ua_7ll( FYaRv: j } (3.19)

3.1.3.4 Os Mancais

As caracteristicas de rigidez e de amortecimento dos mancais sdo supostas conhecidas.
Assim, de acordo com a Figura 3.5, o trabalho virtual 6/ das forgas externas agindo sobre
a arvore € encontrado, para cada mancal, da seguinte forma:

SN = —k Ul —K Wl — K, WW — K, USW—C, U —C, WAl —C,, W —C, U SW
(3.20)

Ou na forma compacta:

W =F,5,+F,5, (3.21)

Onde F, e Fy e sdo as componentes da forca generalizada e se exprimem na forma

matricial como:
FLI _ k XX kXZ u CXX CXZ ljl 3 22
I:W - k ZX kZZ W CZX CZZ V.V ( . )

Para o caso de mancais hidrodindmicos, sabe-se que:
K, #K,,;Cy #C,,

e k, =k,

2!

(3.23)
(3.24)

Figura 3.5: Amortecimento e rigidez de um mancal

3.1.3.5 O Desbalanceamento

O desbalanceamento, mostrado na figura 3.6, devido a uma massa M, ¢ situada a uma
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distancia d do centro geométrico da arvore, € a sua energia cinética deve ser calculada. A
massa se situa em um plano perpendicular ao eixo Y, a sua coordenada em relagdo ao eixo y

¢ constante ¢ o seu deslocamento angular ¢ Qt (ver figura 3.6). No sistema de

coordenadas R,as coordenadas da massa e as suas velocidades sdo:

u+dsinQT > l.J+ dQ cos Ot
> dOD
OD = Cte. , V = TS = 0 (3.25)
w+dcosQT w—dQsin Qt
=4
________________ |||ll.l'
7 0

Figura 3.6: Desbalanceamento presente no disco

e a energia cinética:

m L] L] L] L] .
T, = %’[(u)2 +(w)? +Q%d? +2Qud cos Qt — 2Qwd sin Qt} (3.26)
Cujo termo m,Q*d? /2 ¢ constante e ndo tem influéncia sobre a equagido do movimento. A

massa M, ¢ uma medida diferente dependendo do desbalanceamento presente. Assim, a

energia cinética pode ser simplificada da seguinte forma:

T, ~m,Qd (ucos Qt —wsin Qt) (3.27)

3.1.3.6 Equacdes do movimento e velocidades criticas

O método de Rayleigh-Ritz se caracteriza pela substituicdo dos deslocamentos U e W por
duas fungdes de aproximacdo: uma coordenada generalizada dependente do tempo e uma
fungdo de deslocamento dependente da coordenada y ao longo do eixo do rotor que mostra,
por exemplo, a forma do primeiro modo de vibracdo de uma viga bi-apoiada. Assim, U e W

e suas respectativas derivadas temporais podem ser representadas como:
u=f(y)a, w="f(yaq, (3.28)
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U= f(y)4, w=f(y)a, (3.29)

. df
f=sin, LW gy T
L dy L L (3.30)
Como os angulos € e y sdo pequenos, eles podem ser representados como:
_ow df
~ = % d, = 9(y)a,
ay y (3.31)
ou df
l//z___%ql -9(y)q,
oy y (3.32)

Substituindo estes valores nas equacdes de energia para os elementos do rotor e calculando
as energias totais do sistema obtém-se:
T=T,+T, +T

d = ta n b (3.33)
Onde T, ¢ a energia cinética do disco, T, ¢ a energia cinética da arvore e T, ¢ a energia

cinética do desbalanceamento. Assim:

02 o2 . . .
T=A(q +q )+B(q,9,)+C(q, cosQt —q, sin Qt) (3.34)
Onde A, B e C sao respectivamente:
1] 7ol |
A:E My f(y,)% +1,49(y,)* + pSL+ == aL
: - (3.35)
1 7Pl
B = 2| Mo f(y)" +1,40(y,)" +pSL+ 272
L . (3.36)
C = Q[m,df (y,)] (3.37)
A energia de deformagao total € igual a energia de deformagdo da arvore. Logo (U = U,):
7El
u-" [ )(ql +a?) (3.38)

O trabalho virtual total ¢ calculado considerando-se que apenas K;; ¢ diferente de zero por
motivo de simplificagdo. Assim, o trabalho virtual total ¢ a soma dos trabalhos virtuais

sobre os dois mancais:

W = W, + W, = (K, T (¥,)* +Ky, F(¥3)° (3.39)

A obtencdo das equagdes do movimento do rotor ¢ realizada com a substituicdo das
equacdes de energia (3.34),(3.38) e (3.39) na equacdo (3.11) e evidenciando as derivadas
dos deslocamentos generalizados:

(1) L] EU )
2Aql+%Qq2 ”2 29, =CQsinQt

(3.40)
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L1J L] 4
2Aq2+EQq2+iL3Jaq2 = CQsin Ot
Q 2L (3.41)

Como nesta etapa ¢ feita a andlise do comportamento nio for¢ado do conjunto, se obtém o

sistema homogéneo representado por:

2

Meq q1+Cquq2 + keqql = 0 (342)

2

M, 9,+C.,Q0, +k,0q,=0 (3.43)

Com Mg = 2A, Ceq = B/Q e Keg — 7r4EIa/(2L3). A utilizagdo de condi¢des iniciais para

0;,9,.0,¢ q, da condigdes de se resolver as equagdes diferenciais para obtengdo das

orbitas de precessao de pontos acima do eixo do rotor. Aplicando-se as condi¢des iniciais

seguintes para tp=0 nas equacgdes de movimento:

q1 =0 ) q1 = _a)quO ) qZ = q2U ) q2 =0 (344)
E possivel de se determinar os deslocamentos de um ponto situado em y=1 da origem do

eixo do rotor que sao dadas por:
. .7
u(l,t) = —q,, sin Tsm ot, o(lt)=0q, smfcos ot (3.45)

Estas equagdes permitem o desenho da orbita de precessdo direta pois o movimento
resultante da aplicacdo destas condi¢des iniciais se apresenta no mesmo sentido da rotacao
Q do eixo. Um conjunto semelhante de condi¢des iniciais permite a obtengao da drbita de
precessao inversa que diz respeito a um movimento no sentido oposto a velocidade de
rotacao do eixo.

Assumindo uma solugio do tipo g1 = Q1e" e g, = Q.e" substituindo nas equagdes (3.42) e

(3.43) tem-se que:

M r? +Ke C,Qr HQl} _ {0}
2
-C,Qr M, r°+k, |(Q, 0

Como se deseja a solugdo ndo trivial para o sistema, a anulacdo do determinante da

(3.46)

primeira matriz da equagdo (3.46) fornecera a equagdo caracteristica:

4 2 2\, 2 2
M " +(2M Ky, +CQ)r° +keq =0

(3.47)

Quando © = 0 (rotor estacionario) a solu¢do da equagdo é:
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2 _
est

n

Com j* =

2 s22  _ s22
rZest _J Wlest _J WZest -

eq

eq

(3.48)

-1. As freqli€ncias s30 @, = W,y = /Ky /M, . Quando o rotor estd em

rotacdo, as raizes Iy e Iz e as freqliéncias correspondentes sdo:

2 2 2
n=Jo,
2 2 2
=1,

_ 2
(01 - a)lest +

C0* . \/1
—2 — +
2M2

2 2
4M eq Dyest

2
eq

02 J (3.49)

_ 2
wz - a)lest +

2

CLQY’
1+ |1+
2Meq

2 2
aM eq Dyest

2
eq

QZJ (3.50)

As equagdes (3.49) e (3.50) mostram a evolugdo da freqiiéncia do rotor com a sua

velocidade de rotagdo. Com estes dados pode-se montar o diagrama de Campbell,

permitindo visualizar pontos criticos de funcionamento de um rotor.

3.2 CALCULO DA FREQUENCIA NATURAL DO ROTOR ESTUDADO

Aplicando a teoria desenvolvida no item 3.1 calculou-se analiticamente as

frequéncias naturais do rotor usado nos experimentos dessa dissertagdo. Para tanto foram

usadas as caracteristicas geométricas e de material apresentadas nas tabelas 3.1, 3.2 ¢ 3.3 a

seguir.
Tabela 3.1: Caracteristicas do disco
Disco
LI R1=0,013m | Posicio L, =0,2005 m
Interno
. _ 2 _p2 _
Raio R2=0,11m | Massa Md =7(R; —R/)ho =
Externo 2,631kg
Momento de Ip, =1p, =My /12(3R? +3R? +h’
Espessura h=0,009m e
Inércia (x e z) 5
8,0885.10-3 kg.m
I, =M, /12(R? +R%) =
Densidade P = 7800 kg/m’ Momento de Dy o /12(R; +R;)

Inércia (y)

1,61398.107 kg.m’
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Tabela 3.2: Caracteristicas da arvore

Arvore
Comprimento 3 | L=0,410m | Densidade P =7800 kg/m3
. R1= : S=7R?=
Raio da secdo Area 1
¢ 0,0lm 3,141.10-4 m’
_ | = JZR14 /4=
Ml 6o Yo E=200 Momento de 7.854.10-9

GPa Inércia 4
7,8539.10-9 m

Tabela 3.3: Caracteristicas do desbalanceamento de massa

Desbalanceamento

Massa mu 0,0104kg
Distancia R, 0,1m

As fungdes de deslocamento escolhidas sdo exatamente a primeira forma modal de uma

viga com se¢do transversal constante em flexao e suas derivadas. Assim:

f(y) —sin? —sin~
L 0,410 (3.51)

=f =£COSﬂ= il COsS LA
90 = T = 0= 5,410 0,410 (3.52)

h(y) = f :zcosﬂz i cosS ™y
) ) L L 0410 0,410 (3.53)

Equagdes do rotor
Substituindo as equacdes da energia cinética (4,42) e da energia de deformacao (4,43) nas
equacdes de Lagrange (4,1), mostradas aqui na forma desmembrada, ¢ possivel se obter as

equagoes do movimento do rotor:

d| oT or ou
J— + e

dt 5611 0q, 0q,

Fa, (3.54)

djar | o + v _ Fq, (3.55)
dt aq aq, 09,
a,

No exemplo em questdo, o efeito dos mancais e de quaisquer forcas externas ndo ¢
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considerado. Assim, os termos FQ; e Fg2 ndo precisam ser incluidos. Com as substituicdes

jé indicadas, as equagdes do movimento se tornam iguais a (3.40) e (3.41).

Freqii€ncias naturais como fun¢do da velocidade de rotacao

Considerando as Equacdes (3.40) e (3.41) para o caso de um sistema ndo forcado, se tem
um sistema de equacdes diferenciais homogéneo. Cada equagdo € uma equacao diferencial
ordinaria de segunda ordem com coeficientes constantes para uma velocidade de rotagdo Q
fixa. Assume-se entdio, solu¢des do tipo 1= Qie" e o= Q.e" que sdo substituidas e
resultam em uma equacao matricial do tipo (3.46). A equagdo caracteristica resultante pode

ser obtida como:

4 2 \2\2 2
M, I +(2M Ky, +CoQ)r° +keq =0 (3.56)
Em repouso, as freqiiéncias sao dadas por:
Flest = a)lest = Moest = a)ZESI
2 2 (3.57)
Flest=F2est=87,93 Hz (3.58)
Na condigao de rotagdo, as freqliéncias sao:
C20? IME @
o = |of, +— —|1- 1+—eq2 =L 0?2
2 _ 2 2 ZMeq €
n=Jjo, (3.59)
CZQ? AM 2 o
w, = |0}, +—— | 1+ 1+—eq2 =L 0?
2 _ 2 2 2Meq €q
r, =j’w;, (3.60)
o, =/3,0523.10° + 41173.10°Q? [L+ 1+ 25934.10°Q | G
o, =+30523.10° +41173.10° 01— |1+ 2,5934.10°0)7 | 5.6

O diagrama de Campbell, representando a variacdo das freqliéncias naturais com a
velocidade de rotagdo esta apresentada na Figura 3.7. No diagrama, onde F1 = F; (N) ¢ F;
= F, (N) e, as curvas F; (N) e F2 (N) representam as condigdes de precessdo direta e
inversa. Em precessdo direta, o rotor possui uma deformacdo rotatoria que se adianta ou ¢

igual em velocidade a rotacdo do eixo. No caso de precessdo inversa, a rotacao da forma
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deformada do eixo esta atrasada em fase em relagdo a rotagao do eixo.

Diagrama de Campbell para o caso do Monorotor
200 T T T T T

180 —#— Precessao Inversa
—<— Precessao Direta
160 F —F—f=N/B0
—B—f=0.5N/B0

140

120

100

Frequencia Hz

a0
B0 |
anf

20

1 1 1
6000 8000 10000 12000
N {rpm)

X L L
0 2000 4000

Figura 3.7: Diagrama de Campbell

As linhas de precessao inversa e direta da Figura 3.7 se interceptam com linhas (em
azul) que representam a freqiiéncia em Hz correspondente a velocidade de rotagdo em rpm
e a freqiiéncia em Hz correspondente a metade da velocidade de rotagdo em RPM. Tais
intersecgoes sao pontos em que a velocidade de rotagao do eixo se iguala a sua freqiiéncia
de deformacao. Tais pontos sao chamados de pontos criticos ¢ devem ser evitados devido
ao aumento da amplitude da o6rbita de precessdao. No caso estudado, temos como pontos de
intersecc¢ao os valores de 5.276 rpm e 10551 rpm, correspondentes a 87,92 Hz e 175,86 Hz,
respectivamente.

As orbitas de precessao do rotor em estudo podem ser obtidas através de integracao
numérica das equacdes do movimento (3.40) e (3.41). A figura 3.8 apresenta as Orbitas de

precessdo inversa e direta para o caso do rotor desbalanceado e com mancais isotropicos.

38



vibracao transversal do eixo - precessao
0.0

0.005 |

0.0 0 0.M
u(rm}

vibracao transversal do eixo - precessao

0.0

0.005| .
£ 0
=

-0.005

-0.01 :
-0.01 0 0.01

uim)

Figura 3.8: Orbitas de precessio

3.2.1 Resposta ao desbalanceamento

Seja o rotor estudado. Os deslocamentos devido ao desbalanceamento sdo obtidos

pelas equagdes (3.40) e (3.41). Exprimindo o termo C como Qm,df (y,)e fazendo Q,

pode-se obter as equagdes do movimento do sistema na seguinte forma:

-~ B+ r'EU, s
2Aq1+§Qq2+ T g, =M dQ*sinQt
-~ B+ r'EU, s
2Aq2+5Qq2+Tq?_ =m’dQ?*sinQt

Ou, em termos de grandezas equivalentes:

oo . EI . .
Meq ql+cquq2+%ql =m dQZ sSin Ot

7‘E

[} ° I . .
Meq q2+Cquq1+T3aq2 =m dQZ sSin Ot

(3.63)

(3.64)

(3.65)

(3.66)

Como ndo ha amortecimento, pode-se pensar em solugdes na forma de solugdes
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harmdnicas. Por exemplo:
g, =Q, sinQt (3.67)
g, =Q2 sin Ot (368)

Fazendo a substitui¢cdo de (3.67) e (3.68) nas Equagdes (3.65) ¢ (3.66) obtém-se um

sistema de equacdes que pode ser resolvido para Q; e Q..

-M,Q*Q, +C,Q°Q, +k,,Q, =m dQ’

(3.69)
- M, Q’Q, +C,Q°Q, +k,Q, =m dQ’ (3.70)
Logo,
m"dQ?
Ql = QZ = 2
Keg +(Ceq =M )2 (3.71)

A velocidade critica Qc, devido ao desbalanceamento de massa, corresponde ao
valor que torna o deslocamento infinito. De forma a anular o denominador de (3.71) tem-

S€:

(3.72)

O resultado acima so traz o valor de uma das velocidades criticas. Para se calcular
as velocidades criticas correspondentes aos outros pontos de intersec¢dao, deve-se
substituir, no lugar de Q, na Equagao (3.71), o valor sQ com s =1 ou s = 0.5 dependendo
se o ponto de interseccdo se refere a linha f = N ou f = 0.5N. Para se determinar a
interseccdo nas curvas de precessdo direta, ou inversa, deve-se substituir o sinal da

Equagao (3.72), pelo sinal de — ou pelo sinal de +, respectivamente.
3.2.2 Resposta de um rotor isotropico as forcas de excitacao

Os deslocamentos devido ao desbalanceamento sdo obtidos a partir da Equacao
(3.71):

m’dQ?
Keg +(Ceq — Meq)Q2

eq

Q=Q,=

(3.73)

e a velocidade critica corresponde a Qc/2z = 87,93 Hz; ou seja N = 5276 rpm. A
figura 3.9 mostra a resposta em amplitude juntamente com o diagrama de Campbell. Note
que a velocidade critica para precessdo direta mostrada pelo diagrama de Campbell

coincide com a velocidade do pico de amplitude do sistema.
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Diagrama de Campbell - Rotor desbalanceado
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Figura 3.9: diagrama de Campbell — Rotor desbalanceado

3.3 — AVALIACAO DA VARIACAO DO MOMENTO DE INERCIA DA SECAO
COM ENTALHE

Nesse item ¢ feita uma avaliacdo da variagdo do momento de inércia do eixo em
funcdo do angulo de posicdo do entalhe, tentando verificar a relagdo entre o
comportamento observado para o eixo entalhado e a rigidez do mesmo.

A presenga de uma trinca causa uma reducao local da rigidez do elemento trincado
devido a diminuicdo da secdo transversal do mesmo. Além disso, em eixos rotativos
trincados, devido ao fato da trinca implicar em uma assimetria da secao transversal, a
trinca causara a variacao da rigidez do eixo durante a rotacao desse ultimo.

Com o objetivo de avaliar a influéncia da variagdo do segundo momento de area
(momento de inércia) da se¢do com entalhe no comportamento dindmico do eixo ensaiado
(para o “pior caso”, eixo com entalhe de 6mm) sera feito nesse item o calculo analitico do
momento de inércia de area dessa secao.

Apresentamos a seguir o calculo do momento de inércia da se¢do do eixo no local do
entalhe e no sub-item seguinte a determinagdo da expressdo da variagdo desse momento

segundo o angulo de posi¢do do eixo.

3.3.1 - Calculo do momento de inércia da secio trincada

Considerando um sistema de referéncia fixado ao eixo no centro da se¢do circular ndo
trincada como mostra a figura 3.10, fazemos aqui o célculo dos momentos de inércia da

seccdo trincada em relagdo ao eixo vertical (y) e horizontal (x), indicados
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respectivamente como: Ixs ¢ Lv. Nesse calculo considerou-se o entalhe posicionado na
parte superior do eixo (figura 3.10) e assim, a simetria da secdo com relagdo ao eixo

vertical implica que, nesse caso, os produtos de inércia sdo nulos.

Figura 3.10: Calculo do Momento de Inércia da sec¢do com entalhe

O momento de inércia da sec¢do entalhada € calculado subtraindo-se do momento de

inércia do circulo o momento de inércia do setor circular. Assim temos:

Iyse = Ie — Iy © Iyse = Iye =1y
com: xst, momento de inércia da sec¢do trincada (st) em relagdo a X;
xc , momento de inércia da circunferéncia (c) em relacdo a X;
x , momento de inércia do setor circular em relagdo a X;
vst , momento de inércia da seccdo trincada (st) em relagdo a Y;

xc , momento de inércia da circunferéncia (c) em relacdo a Y;

e B T T T T |

vy , momento de inércia do setor circular em relacao a Y;

O Momento de inércia do setor circular com relagdo aos eixos principais X e Y s@o
calculados usando o teorema dos eixos paralelos:

IX=IX+ad§. IX=Ix—|-c1d§.

onde: I, momento de inércia da area do setor circular em relagdo a x;

I, momento de inércia do setor circular em relagdo a y;
a, area do setor circular;
d, distancia do centrdide do setor circular ao eixo principal;
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Assim, temos para a horizontal:
e momento de inércia da area do setor circular em relagdo a x

I, =r*/48(126 — 8sen(28) + SEﬂ(il-E}]’

sendo O=acos(4/10) e r = 10mm

I, = 1468,4mm*

area do segmento circular
a =r*(268 — sen(26))/2
a = 79,2673mm*

o distancia do centroide do setor circular ao eixo principal
d = 4rsen®8 /3(26 — sen(28))
d = 6,4749mm

e momento de inércia do setor circular em relagao a X
I, = 1981,7mm*

e momento de inércia da circunferéncia (¢) em relagao a X

I;. =mr*/4 I;. = 7854mm*

momento de inércia da sec¢ao trincada (st) em relagdo a X;

Iy = 5872,3mm?*

Para a direcdo vertical, considerando a simetria, temos que Iy=Iy, entdo:

. momento de inércia do setor circular emrelagdo ay e Y

I, =r*/16(46 — sen(48)) — 8/9r°sen®8/(26 — sen(26))

sendo 6=acos(4/10) e r=10mm
Iy=1,= 9,7676mm*
e« momento de inércia da sec¢do trincada (st) emrelacao a Y

Iyse =Iye — 1y gendo: Iv. = 7854mm*

Iy = 7844,2324mm*
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3.3.2 Expressao da variacio do momento de inércia em fun¢io da posicio do eixo

Considerando a rotagdo do eixo trincado podemos afirmar que o momento de inércia

de area (também conhecido como segundo momento) varia em fun¢do do angulo o de rotagao.

Temos que os momentos de inércia Ixe e Ive, em relagdo a um sistema de referéncia
rotacionado de um angulo a, sdo dados por (Timoshenko):
Ivr = Iysen®a+ Iy co5?a + 21y Senacosa

Iyr = Iyqcosia + Iy sen?a + 21y senacosa

Onde Ix« e Ivs sdo os momentos de inércia no referencial fixo e Ixve ¢ o produto de

inércia também no referencial fixo (sem rotacao).

Dada a simetria da se¢do trincada temos que o produto de inércia Ixve é nulo. Assim os
momentos de inércia em funcao do angulo a sdo:
Iyr = Iygsena+ Iy cos’a

Iyr = Iyqcosa + Iy sen‘a

Dessa forma para o eixo usado em nossos experimentos a variagdo dos momentos de

inércia em fungdo do angulo de posicao do entalhe sao mostrados na figura seguinte:

Momentos de Inercia X Posicao do Eixo
8000 . T T T T T T

7500

7000

IYf

6500

6000

5500 1 1 1 1 1 L 1 L 1 L
(o] 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360

8000
7500

7000

IXf

6500

6000

5500 L 1 i 1 1 1 1 i 1 i 1
0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360

Angulo de posicao do eixo

Figura 3.11: Variacdo dos momentos de inércia de area em funcdo da posicao do eixo.

Podemos observar na figura 3.11 que o eixo atinge seu ponto maximo de momento
de inércia duas vezes a cada rotagdo completa do eixo.
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4. PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL

Dentre os muitos métodos para identificagdo e monitora¢do de trincas em eixos
rotativos revisados no capitulo 2, destacam-se os métodos que fazem uso da medi¢ao de
vibracdo analisando a influéncia da trinca no espectro de freqiiéncia de vibragdes do eixo.
De forma a melhor compreender esses métodos e avaliar a eficiéncia dos mesmos, foi
elaborado o procedimento experimental do presente trabalho.

Considerando as dificuldades de se ter uma trinca real de tamanho e forma
controlados, bem como de controlar a evolugdo dessa trinca com o tempo, optou-se pelo
uso de um eixo com um entalhe de pequenas dimensdes para simular a existéncia da trinca.
De forma a simular a evolucdo da trinca e poder avaliar a influéncia dessa evolucao no
espectro de vibracdo medido, foram utilizados eixos com entalhes de diferentes
profundidades.

Muitos trabalhos na literatura indicam que a observagdo do comportamento do
espectro de vibragdo para a freqli€éncia igual a uma vez a rotagao do eixo (referenciado na
literatura como componente 1x, ou 1Q) deve ser usada para a identificagdo de trincas
(Werner, 1993, Sanderson 1992, Peng e Guo, 2007). Outros autores preferem a observagao
do pico de freqiiéncia associado ao componente de duas vezes a rotacdo do eixo
(referenciado na literatura como componente 2x ou 2Q) (Lees e Sinou, 2005, Audebert e
Stroisser, 2008, Saavedra e Cuitino, 2002, Lazzeri, 1992, Green e Casey, 2003). Sendo
assim, esse trabalho de mestrado concentrou a ateng¢ao nessas duas componentes.

Alguns trabalhos na literatura mencionam o efeito combinado da presenga da trinca
com o desbalanceamento residual de rotores, sempre presente em rotores industriais
mesmo que em valores residuais minimos. Assim alguns dos testes realizados nesse
trabalho de mestrado tentam avaliar a influéncia do desbalanceamento sobre o espectro de
vibracao do eixo trincado.

O principal problema na identificacdo de defeitos em maquinas rotativas ¢ a
superposicdo de efeitos e a conseqiliente dificuldade na discriminagdo das causas.
Problemas de desbalanceamento de rotores provocam alteragdes no espectro de freqiiéncia
de vibragdo da maquina na freqiiéncia correspondente a uma vez a rotagdo do eixo
(componente 1x) enquanto que problemas de desalinhamento provocam alteragdes na
componente 2x. Considerando que essas componentes sdo usadas na literatura para

avaliacdo da presenga de trinca, deve-se considerar um procedimento de testes que permita
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diferenciar as alteragdes do espectro causadas por esses defeitos tipicos e pela presenca da
trinca.

Para uso nos experimentos foi usinado em ago SAE 1020 um eixo com 410 mm de
comprimento e 20 mm de didmetro, com médulo de elasticidade (E) 21000 N/ m?,

densidade (P) 7800 kg/ ms, momento de inércia (I) 5,21.10_7m4; apresentando a 190,5
mm de sua extremidade esquerda um entalhe para simular uma trinca, cujas dimensoes sao
de 0,3 mm de espessura (a) com uma profundidade (p) para diferentes espécimes de:
1,5mm, 3,0mm, 4,5mm e 6mm.

Um eixo idéntico, mas sem entalhe também foi confeccionado e tomado como

referéncia para comparagdo (eixo sem trincas).

190,5mm 14,5mm

|
|
|
|
[
|
[
220

410mm

Figura 4.1: Eixo com a posi¢ao do entalhe simulando uma trinca de profundidade de 6mm

4.1 MONTAGEM EXPERIMENTAL E EQUIPAMENTOS UTILIZADOS

Os testes no Laboratorio de Vibracdes da UnB foram realizados na ‘“bancada
didatica para simulacdo de defeitos em maquinas rotativas”. A bancada consiste
basicamente em uma base com guias para os mancais suporte do eixo € um motor para
rotacdo do eixo ensaiado. O motor € controlado por um variador de freqiiéncia, permitindo
a alteracdo da velocidade de rotagao do eixo. Junto ao mancal foram fixados dois
acelerometros posicionados a 90° entre si (para medi¢cdes na vertical e horizontal). O sinal
de cada acelerometro ¢ enviado a um pré amplificador e, em seguida, para a analisador de

sinais dindmicos, como esquematizado na figura 4.2.
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Figura 4.2: Esquema do aparato experimental

Os equipamentos utilizados foram:

- Analisador de Sinais Dindmicos HP Modelo 35665A
- Pré-amplificador de carga B&K Tipo 2635

- Pré-amplificador de carga B&K Tipo 2626

- 02 acelerometros Piezoelétricos B&K, type 4366.

- Variador de frequencia Danfoss, modelo VLT 2800;
- 05 Eixos com e sem trinca (conforme item 1.1)

- 10 Rolamentos FAG 6204.2ZR;

4.1.1 Analisador de Sinais Dinamicos HP modelo 35665A

O Analisador de sinais dinamicos possui dois canais com uma faixa de freqiiéncia

que atinge 102,4 kHz quando utilizado apenas um canal e até¢ 51,2 kHz, quando utilizado
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os dois canais. Pode funcionar nos modos de andlise FFT, analise de correlacdo, varredura
em seno e histogramas/tempo. Este dispositivo pode gerar sinais senoidais de varredura
rapida periddica e em pacotes, sendide fixa, ruidos aleatorios e ruidos em pacotes, dentre

outros. A configuragdo adotada para o analisador esta detalhada no ANEXO III.

4.1.2 Amplificador de carga B&K tipo 2635

O amplificador de carga, condiciona e amplifica o sinal recebido do acelerometro,

transformando carga elétrica em tensdo. Sua faixa de operacao varia de 0,1 Hz a 200 kHz,
apresentando uma impedancia de entrada de 10 G€2. No experimento, o mesmo foi

configurado para a faixa de 10 a 410 Hz.

4.1.3 Acelerometros piezoelétricos B&K tipo 4336

O acelerometro utilizado nos testes experimentais da estrutura apresenta dimensdes

reduzidas ¥6,9mm x 9, 15mm e a massa de 29 gramas.

Acelerometro para medicao na dire¢do horizontal: Acelerometro B&K tipo 4336,
n.° de série 745960, Sensibilidade de carga 4,69 pC/ms™, sensibilidade de voltagem de
3,62 mV/MS?, impedéncia de 39 kHz.

Acelerometro para medicao na diregdo vertical: Acelerdmetro B&K tipo 4336, n.°
de série 746341, Sensibilidade de carga 4,95 pC/ms'z, sensibilidade de voltagem de 3,62
mV/MS?, impedancia de 39 kHz.

4.1.4 Variador de freqiiéncia

Foi utilizado um variador de freqiiéncia da marca “Danfoss”, modelo VLT 2800,

tensdo de alimentacdo 220 V, Freqiiéncia de saida de 0,2 a 132 Hz.

48



P -
= B

ALARM

VLT*2800

Figura 4.3: Variador de freqiiéncia

4.1.5 Bancada

A bancada utilizada ¢ capaz de simular defeitos tipicos das maquinas rotativas,
possui 500 mm de comprimento, 250 mm de largura e 255 mm de altura. Consiste em um
eixo confeccionado em ago; dois suportes para os mancais de rolamentos, constituidos de
base, suporte lateral, suporte frontal, placa suporte do rolamento e placa de aperto, sendo as
trés ultimas unidas por intermédio de parafusos. A placa suporte de rolamento ¢ projetada
para a fixagdo da pista externa do rolamento e em suas bordas sdo fixados os acelerdmetros
para medi¢do evitando-se, assim, o problema de atenuagdo ou distor¢do do sinal gerado,

uma vez que se tem o caminho de vibracdo o mais curto e rigido possivel.

De maneira a transmitir apenas o movimento de rotagdo do rotor para o eixo
ensaiado, utilizou-se uma haste esbelta. Dessa forma, vibragdes transversais ou axiais nao

seriam transmitidas para o eixo através do acoplamento.
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Figura 4.4: Bancada Didéatica para Simulacao de defeitos em maquinas rotativas

Figura 4.5: Montagem do eixo com volante e instrumentos de medi¢do

4.2 PROCEDIMENTO DE TESTES

Foram realizados trés tipos de testes. O primeiro grupo de ensaios teve como
objetivo avaliar a influéncia da profundidade da trinca no sinal de vibragdo. Assim foram

testados um eixo sem entalhe e eixos com entalhes de diferentes profundidades. Esses
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testes foram divididos em testes com o eixo sem volante e testes com eixo e volante. O
segundo grupo de ensaios procurou avaliar a influéncia da presenca de desbalanceamento
sobre o procedimento de identificagdo de trinca. Para isso foi utilizado um volante

desbalanceado.

Foram testados os eixos com diferentes profundidades de entalhe (simulando
diferentes profundidades de trinca), de forma a permitir a avaliagdo do espectro de

vibra¢do com a evolugdo da trinca.

Para cada um dos eixos foram feitas medicOes da aceleragdo da vibracdo nas
diregdes vertical e horizontal sobre o mancal “2” (ver figura 4.2). Gravou-se os sinais no

dominio do tempo e os respectivos espectros de freqiiéncia.

Para cada eixo foram realizadas medi¢des em diferentes velocidades de rotagdo, a

saber: 30 Hz, 50 Hz, 70 Hz ¢ 90 Hz.

Todas as medigdes foram feitas no intervalo de 10 a 410 Hz usando 200 linhas de

medicao, implicando em uma resolugdo de 2 Hz para os espectros de freqiiéncia.

Foram realizados testes usando eixos com profundidades de entalhe de 1,5; 3,0; 4,5

e 6,0 mm, além do eixo sem entalhe.

Basicamente os testes consistiam em se fazer girar o eixo na bancada com rotagdo
pré-determinada e medir o espectro de freqiiéncia da vibragdo nos mancais do eixo na

direcao horizontal e vertical.

4.2.1 Eixo sem entalhe

O eixo sem entalhe foi montado no banco de testes com dois rolamentos novos
proximos a extremidades, de modo que a distancia entre os mancais fosse de 450 mm

(figura 4).
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Figura 4.6: Esquema da posi¢do dos mancais

Os acelerometros foram fixados com parafusos, ambos no “mancal 2”, o primeiro
na posicao vertical e, o segundo, na posi¢ao horizontal. Em seguida foram ligados aos
amplificadores, que por sua vez estavam ligados ao analisador de sinais. Na figura 5

mostra-se o detalhe de fixa¢ao do acelerometro.

O Pré-Amplificador de Carga B&K Tipo 2635, canal 1, estava regulado com 4,69
pC/(ms™) e o Pré-Amplificador de Carga B&K Tipo 2626, canal 2, estava regulado com

4,95 pC/ms™), conforme a sensibilidade de carga dos respectivos acelerdmetros.
Apds montagem do sistema, foram realizados os seguintes testes:

O variador de freqiiéncia foi programado para freqiiéncia de 30 Hz, sendo essa
entdo a rotagdo imposta ao eixo. A faixa mostrada no analizador de sinais era de -115 a -65
dBVrms, com freqiiéncia de 0 a 450 Hz. O sinal de resposta captado pelo acelerdometro, ¢
enviado ao pré-amplificador, que por sua vez o envia ao canal do analisador. Foram salvos
os dados enviados pelo acelerdmetro de posicao vertical no dominio do tempo e espectro
de freqiiéncia, assim como os dados enviados pelo acelerdmetro de posi¢ao horizontal no
dominio do tempo e espectro de freqiiéncia. Apos o ensaio com rotacdo de 30 Hz no eixo
sem entalhe e sem volante, repetiu-se 0 mesmo procedimento para as rotagdes de 50, 70 e

90 Hz. A FRF de cada freqiiéncia foi obtida utilizando-se o analisador de sinais dindmicos.

Os mesmos testes foram repetidos para os eixos com entalhe de 1,5; 3mm; 4,5 ¢ 6 mm.
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5. RESULTADOS EXPERIMENTAIS

5.1 EIXOS SEM VOLANTE

Nesse capitulo serdo apresentados os resultados obtidos usando o procedimento
experimental descrito no capitulo anterior. Apresentamos os resultados dos testes
experimentais, bem como os espectros de freqiiéncia obtidos e as tendéncias observadas.

A metodologia de medicdo e identificacdo descrita anteriormente foi usada
inicialmente para andlise do eixo sem volante. Para cada um dos eixos (eixo sem entalhe e
eixos com entalhes de 1,5 mm, 3 mm, 4,5 mm e 6 mm) foram determinados os espectros
de freqiiéncia, nas rotagdes nominais de 30, 50, 70 e 90 Hz, nos dire¢des horizontal e
vertical.

A figura 5.1 mostra os diversos resultados obtidos para o eixo sem volante na
freqliéncia de rotacdo nominal de 50 Hz. O Espectro de freqiiéncia foi obtido com o
acelerdmetro na posicao horizontal. Em azul temos o espectro de freqiiéncia do eixo com
rasgo de 6 mm, em verde o eixo com rasgo de 4,5 mm, em vermelho o eixo com rasgo de 3
mm, em magenta o eixo com rasgo de 1,5 mm e em cor negra o eixo sem trinca. Todas as

medi¢des foram realizadas na faixa de freqiiéncia de 0 a 450 Hz.

% Espectro de Frequencia (Eixo sem volante, rotagéo nominal 50Hz)

10 ¢ ! X ! ' ' T T T ]
i i /1)( ———Sem rasgo 1
‘ Rasgo de 1, 5mm | ]
'S Rasgo de 3mm | {
10-3 | Rasgo de 4 S5mm

.;U(. / —#— Rasgo de Bmm

111l

Aceleragdo (m/s?)
=)

L0 a il

111 a1l

1 1 1 1 1 1 1
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450
Frequencia (Hz)

Figura 5.1: Espectro de freqiiéncias para diferentes profundidades de rasgo para Q =50
Hz, sem volante
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A figura 5.2 mostra o pico “I1x” que corresponde a uma vez a rotagio do eixo. E
verificado um pico caracteristico, mas sem grandes diferengas entre os eixos medidos.
Ainda assim, ¢ possivel observar uma amplitude menor para o eixo sem entalhe, se
comparado aos outros eixos medidos. A relagdo entre o maior pico medido e o pico de
vibragdo para o eixo sem trinca ¢ de 7,0713 * 107 m/s”. Entre os eixos com entalhe essa

variacdo ¢ de 6,9306 " 107 m/s”.

Espectro de Frequencia (Eixo sem volante, rotagdo nominal 50Hz)

S T T T T T T T T T T
10 F ———2Sem rasgo E
Rasgo de 1 5mm
Rasgo de 3mm
-Rasgo de 4 5mm
—#— Rasgo de Brmm
-8
10° ¢ E
& ]
o
£
o
Bl
o
i
@
3 10° | :
10"t 1
L 1 1 1 1 !

42 44 46 48 50 52 54 55 58 B0 62
Frequencia (Hz)

Figura 5.2: Detalhes dos espectros de freqiiéncia em “1x”, para QO = 50 Hz, sem volante

Na figura 5.3 ¢ mostrado o pico de 100 Hz, correspondente a duas vezes a rotagao
nominal do eixo (50 Hz). Podemos observar para o pico de 100 Hz que a medida que a

profundidade da trinca aumenta, a amplitude de vibragcdo também aumenta.

Espectro de Frequencia (Eixo sem volante, rotagdo nominal 50Hz)
T T T T T T T T T T :|
———Sem rasgo
Rasgo de 15mm
Rasgo de 3mm
Rasgo de 4 5mm
—#— Rasgo de Bmm

Aceleragdo (mfs?)

1 1 1 1 1 1
9 95 97 98 93 100 101 102 103 104 105
Frequencia (Hz)

Figura 5.3: Detalhes dos espectros de freqiiéncia em “2x”, para Q = 50 Hz, sem volante
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Na seqiiéncia temos o espectro de freqiiéncia das medigdes feitas nos eixo sem

volante, posi¢ao horizontal e velocidade de rotagdo nominal do eixo de 90 Hz.

Aceleracio (m/s?)

10

10

—_—
DO

10

10

7

w

-10

Espectro de Frequencia {(Eixo sem volante, rotagdo nominal S0Hz)

1 1 T I T 1 1 j
———=Sem rasgo
Rasgo de 1 5mm
Rasgo de 3mm

1%
/ ~Rasgo de 4 5mm

—#— Rasgo de Bmm

———
S
1

:‘ i) ‘ FY W "‘ ‘]l IJIH 3 Iff ’,'\ ¥ J‘ { "1. AL ' |fl 1 'Rz ” A " |
1 1 1 L | | . .
50 100 150 200 250 300 350 400 450

Frequencia (Hz)

Figura 5.4: Espectro de freqiiéncias para diferentes profundidades de rasgo, para Q = 90

Hz, sem volante

Considerando o eixo entalhado, a existéncia do entalhe torna a sec¢ao transversal

do mesmo nao simétrica, afetando a amplitude em determinados picos do espectro de

freqliéncia de cada um dos eixos, se comparados ao eixo sem entalhe. E observado um

aumento na amplitude dos picos com o aumento da profundidade do entalhe.

Essa alteracdo foi ainda mais significativa do que a alteragdo vista nos eixos

testados com velocidade nominal de rotacdo de 50 Hz (figura 5.3), principalmente se

verificado o pico com duas vezes a velocidade nominal de rotacdo do eixo (figura 5.5). A

diferenca entre o pico de maior freqiiéncia (eixo com rasgo de 6 mm) para o pico de menor

freqiiéncia (eixo sem trinca) ¢ de 3,1462 - 10° m/s®. Medices realizadas para rotacao

nominal de 30 Hz e 70 Hz mostravam as mesmas tendéncias, contudo quanto maior a

rotacdo nominal mais facil de observar as variacdes no espectro de vibragdo, causadas pela

presenca do entalhe.
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A figura 5.6 demonstra com detalhes os picos do espectro de freqiiéncia do eixo
girando a 90 Hz correspondentes a uma e trés vezes a rotacdo nominal dos eixos medidos

(90 ¢ 270 Hz).

Espectro de Frequencia (Eixo sem volante, rotagdo nominal S0Hz)

10.9 [ T T T T T T T T ]
———Sem rasgo i
— Rasgo de 1 5mm | ]
— Rasgo de 3mm ]
— Rasgo de 4 5mm |
—4#— Rasgo de Bmm
O
@
£
g 10"
[0
K
Q
[}
Y
ML ]

1 1 1 1 1
180 181 182 183 184
Frequencia (Hz)

1 1
178 179

1
177

Figura 5.5: Detalhes dos espectro de freqiiéncia em “2x”, para Q = 90 Hz, sem volante

Espectro de Frequencia (Eixo sem volante, rotagdo nominal 90Hz)

Espectro de Frequencia (Eixo sem volante, rotagdo nominal 90Hz)
& T T T T T T T T T T T T T T T

———=Sem rasgo 0 ———=Sem rasgo

Rasgo de 1,5mm
Rasgo de 3mm

—+—Rasgo de Bmm

-Rasgo de 4 5mm

Rasgo de 1,5mm
Rasgo de 3mm
-Rasgo de 4 5mm

—+—Rasgo de Bmm

Aceleragio (mis?)
Aceleragéo (mis?)

1 L .
270 280 290
Frequencia (Hz)

L L L . L
100 105 110 18 260

Frequencia (Hz)

Figura 5.6: Detalhes dos espectros de freqiiéncia em “I1x e 3x”, para Q = 90 Hz, sem

volante
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Para analise da incerteza do analisador de sinais, antes e durante as medicdes,
foram coletadas duas medicdes em vazio (sem ligagdo com amplificadores e
acelerdmetros), em diferentes datas, ambas utilizando médias de 20 medigdes. Podemos
ver a média dessas medicdes na figura 5.7.

Média medigdes em vazio
10° . . : ; ; : . .

Aceleraco (m/s?)
=
1

1 D 1 1 1 1 1 1 1 1
0 50 100 150 200 280 300 380 400 450
Frequencia (Hz)

Figura 5.7: Estimativa de Incertezas (média)

Podemos observar picos caracteristicos de interferéncia da rede e outros. O valor
médio encontrado foide 4,14 - 10" m/s?.

Para analisar a influéncia do motor nas medi¢des, foram feitas medigdes com motor
ligado a rotacdo nominal de 90 Hz e retirado a conexdo com o eixo. Foi utilizada uma
média de 20 medig¢des.

O espectro obtido ¢ mostrado na figura 5.8 a seguir.

2 Medigdo com o eixo sem movimento de rotagdo
10 T T T T T T

Aceleragdo (m/s?)
=)

1 U 1 1 1 1 1 1 1 1
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450
Frequencia (Hz)

Figura 5.8: Medi¢do com o eixo sem movimento de rotagdo
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Na figura 5.8, podemos observar os picos referentes a rotacdo nominal de 90 Hz e
seus multiplos. Observamos também o pico de 30 Hz e seus multiplos. A média,
considerando todo o espectro medido, foi de 5,38.10"° m/s®. Este valor foi considerado

como estimativa da incerteza das medicdes.

5.2 ROTOR (EIXOS COM VOLANTE)

Cada eixo testado foi montado na bancada de testes com dois rolamentos novos
proximos a extremidades, de modo que a distancia entre os mancais fosse de 450 mm. Foi
montado um volante de diametro externo de 220 mm e espessura de 9 mm, posicionado no

centro do eixo (figura 5.9).

Figura 5.9: Posi¢do dos mancais, eixo e volante

A figura 5.10 mostra os diversos resultados obtidos para o eixo com volante na
freqiiéncia de rotacdo nominal de 90 Hz. O Espectro de freqiiéncia foi obtido com o
acelerometro na posi¢do vertical. Em azul temos o espectro de freqiiéncia do eixo com
entalhe de 6 mm, em verde o eixo com entalhe de 4,5 mm, em vermelho o eixo com
entalhe de 3mm, em magenta o eixo com entalhe de 1,5 mm e em cor negra o eixo sem

entalhe. Todas as medi¢des foram realizadas na faixa de freqiiéncia de 0 a 450 Hz.
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; Espectro de Frequencia (Eixo com volante, rotagdo nominal 90Hz)
10 T T T T T I T I
———35em rasgo

Rasgo de 15mm

Rasgo de 3mm
7 1x — Rasgo de 4 5mm

0k / —#*— Rasgo de Bmm
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L1 el

Aceleracdo (m/s?)
=

10

L1 a1l

1

1 1 1 1 1
200 250 300 350 400
Frequencia (Hz)

150 450
Figura 5.10: Espectro de freqiiéncias para diferentes profundidades de rasgo, para Q =90

Hz, com volante

A figura 5.11 mostra os picos de freqliéncia 90 e 180 Hz, respectivamente, para as

diferentes profundidades de entalhe.

Espectro de Fregquencia (Eixo com volante, rotagdo nominal 90Hz)

Espectro de Frequencia (Eixo com volante, rotagdo nominal 90Hz)
10° FT T T T T T T T T
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Rasgo de 1,5mm Rasgo de 1,5mm
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Rasgo de 4 5mm Rasgo de 4 5mm
—#—Rasgo de Bmm —#—Rasgo de Bmm
& 10° T
2 2
£ £
o o
B ®
i i
jid jid
T T
B g 10’
< <
10° |
a4 86 a8 90 92 94 96 98 100 176 177 178 179 180 181 182 183 184
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Figura 5.11: Detalhes dos espectros de freqiiéncia em “1 e 2x”, para Q = 90 Hz, com

volante
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Amplitudes - Eixo com volante
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Acelerag¢do

Semtrinca 1,5mm amm 4,5mm omm

Profundidade da trinca

Figura 5.12: Descritivo das amplitudes de vibragdo e das incertezas em fungdo da

profundidade da trinca para freqiiéncia “2x”, eixo com volante

Comparando-se os valores obtidos com o volante com aqueles sem o volante
percebe-se, como era de se esperar, um aumento nas amplitudes de vibragdo. Isso ¢
verificado principalmente na frequéncia de 180 Hz, (duas vezes a rotagdo do eixo), apesar
de efeito semelhante mas menos significativo ocorrer também na frequéncia de 90 Hz
(uma vez a rotagdo do eixo).

Na figura 5.12 vemos a evolugdo das amplitudes de vibragdo do pico de 180 Hz do
espectro de vibracdo com rotacdo de 90 Hz. Sdo indicados os valores médios (azul) e por
meio das barras os limites superiores e inferiores, considerando a incerteza estimada de
5,38 - 10" m/s®. Vemos que existe uma tendéncia de crescimento na amplitude de vibracio
com o aumento da profundidade do entalhe. O aumento no valor da amplitude de vibracao
do eixo com entalhe de 6 mm se comparado ao eixo sem entalhe foi de 112,95%.
Verificou-se que o aumento da amplitude de vibracdo causado por um entalhe de 1,5 mm
em relacdo ao eixo sem trinca foi de 13,19%, mas ainda dentro da faixa de incertreza de
medicao.

Considerando a incerteza de medi¢do estimada para o experimento, a avaliacdo da
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influéncia de entalhes pequenos sobre o comportamento dindmico do eixo ndo pode ser
conclusiva.

Confirma-se assim que a identificacdo da presenga de trincas nascentes em eixos
rotativos € prejudicada pela pequena infuéncia da trinca e as muitas incertezas de medigao,
s6 sendo valida para trincas mais profundas. No caso estudado a presenga da trinca so seria
perceptivel com 30% da secdo transversal ja comprometida.

Para avaliar a repetitividade do experimento, foram realizadas medi¢des em épocas
diferentes. Na figura 5.13 temos como exemplo o espectro de freqiiéncia de vibragdo na
direg¢do vertical do eixo com entalhe de 1,5 mm, para rotagdes de 30 e 90 Hz. As medicdes
foram realizadas em outubro de 2009 e janeiro de 2010. Na coluna da esquerda temos toda
a faixa de medicao e na coluna da direita foi feito um “zoom” para mostrar a repetitividade
dos ensaios. As poucas discrepancias podem ser associadas a fatores aleatorios de menor
importancia e todos eles foram menores que a incerteza de medi¢do considerada. Sado
observados resultados bem proximos para as amplitudes dos picos de interesse em todos os

casos.

Comparativo - Eixo com rotor, 30hz duas medigées Comparativo - Eixo com rotor 30hz duas medigées

+ —— 2009
—+— 2010 0l

Aceleragéo (mis?)
Aceleragdo (m/s?)

L L L L L L L L L L L L L
1} 50 100 150 200 250 300 350 400 450 20 40 60 80 100 120 140 160 180
Frequencia (Hz) Frequencia (Hz)

Comparativo - Eixo com rotor 30hz duas medigées
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Comparativo - Eixo com rotor 30hz duas medigées
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Figura 5.13: Espectro freqiiéncia para mesmo eixo e rotagdes em diferentes experimentos
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Com esses resultados pode-se estimar uma incerteza de medi¢ao para todo o
sistema de medigdo usado, considerando erros associados a instrumentacdo, bem como a

influéncia de fatores externos. Verificou-se também a repetitividade dos ensaios realizados.

5.3 EIXOS COM VOLANTE DESBALANCEADO

Nesse experimento procurou-se avaliar a influéncia do desbalanceamento nos
espectros de freqiiéncia dos eixos entalhados e como isso poderia afetar na identificagdo da
trinca.

Cada eixo testado foi montado na bancada de testes com dois rolamentos novos
proximos a extremidades, de modo que a distancia entre os mancais fosse de 450 mm. Foi
montado um volante com didmetro externo de 220 mm e espessura de 9 mm (mesmo
utilizado nos testes anteriores) e em cada eixo testado com volante (com excecdo do eixo
sem entalhe) foi fixado um parafuso de 10,398 g, conforme figura 5.13 , posicionados a 0,

90 e 180° em relagao a trinca.

Figura 5.14: Montagem do eixo com volante desbalanceado a “0°”
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5.3.1 Rotor desbalanceado a 0°

O conjunto rotor (eixo-volante) usado nesse experimento ¢ o mesmo do
experimento anterior, observando-se as mesmas distdncias entre mancais e posi¢do do
volante. O volante tem 16 furos com rosca, a 100 mm de distdncia do centro e de igual
distancia entre eles (figura 5.14), e foi montado de maneira que um dos furos estivesse no
mesmo alinhamento do centro do entalhe (0°). Nesse furo foi colocado um parafuso de
10,398 g, para representar a influéncia de um desbalanceamento em um rotor trincado.

Nessa configuracdo foram montados os eixos com entalhe de 1,5 mm, 3 mm e 6
mm. Para o eixo sem entalhe, a posicao do parafuso no disco ndo era importante. Para cada
uma das montagens foram realizados ensaios para rotagdes de 30, 50, 70 e 90 Hz.

A figura 5.15 mostra o espectro de freqii€éncia dos eixos testados com a montagem
descrita acima e velocidade de rotacdo de 90 Hz, com faixa de freqiiéncia medida de 10 a

410 Hz. Podemos observar picos caracteristicos em 90, 180 e 270 Hz.

Espectro de Frequencia (Eixo com volante desbalanceado 0% rotagdo nominal 30Hz)
10 3 T T T T T T T T
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Figura 5.15: Espectro de freqiiéncia para diferentes profundidades de entalhe, para Q = 90

Hz, com volante desbalanceado a 0°
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A figura 5.16 mostra o pico de freqiiéncia de 90 Hz, equivalente a uma vez a

velocidade de rotagdo do eixo.

Espectro de Frequencia (Eixo com volante desbalanceado 0°, rotagdo nominal S0Hz)

10'3 : T T T T T T 1
— ——Sem rasgo
Rasgo de 1,5mm
Rasgo de 3mm
—#— Rasgo de Bmm
— 10°
R
£
o
(T
(5
o
o
i
< 0
10
10.” E I I E

1 1 1 1
70 80 90 100 10 120
Frequencia (Hz)

Figura 5.16: Espectro de freqiliéncia “1x”, para Q = 90 Hz, com volante desbalanceado a 0°
Podemos observar um pico de grandes amplitudes para todos os eixos. Isso
acontece principalmente devido a forca de desbalanceamento causada pelo parafuso, que
aumenta com o crescimento da velocidade de rotacao do conjunto. Apesar desse aumento,
nao foi observado nesse pico de freqiiéncia uma clara influéncia da presenca da trinca,
repetindo uma tendéncia dos experimentos anteriores.
A figura 5.17 mostra o pico de 180 Hz, equivalente a 2x a freqiiéncia de rotacao dos

eixos testados.

Espectro de Frequencia (Eixo com rotor desbalanceado 0°, rotagdo nominal S0Hz)

r T T T T T T T
. ———23Sem rasgo
2.10™
Rasgo de 1 5mm
Rasgo de 3mm
—#— Rasgo de Brmm
£ 10
o
T
&
@
1]
Q
T
/ A"N
8.10™ i ,

1 1 1 1 1
170 175 180 185 190 195 20
Frequencia (Hz)

Figura 5.17: Espectro de freqiiéncia “2x”, para Q= 90 Hz, volante desbalanceado a 0°
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Apesar de amplitudes bem menores que os picos de 90 e 270 Hz, podemos observar
um aumento consideravel na amplitude de vibragdo do eixo testado sem entalhe e os
demais eixos, aumentando a amplitude com o crescimento da profundidade do entalhe. A
diferenca medida entre o eixo de maior entalhe e o eixo sem entalhe para a freqiiéncia de
180 Hz foi de 1,6554 - 10 (quase quatro vezes maior que a incerteza estimada).

A figura 5.18 mostra os picos de freqiiéncia na mesma montagem anterior, de 100 e
140 Hz, correspondentes aos picos de duas vezes a velocidade de rotagdo (50 e 70 Hz,

respectivamente).

Espectro de Frequencia (Eixo com volante deshalanceado 0°, rotagéo nominal 50Hz) Ess:ectro de Frequencia (Eixo com volante desbalanceado 0°, rotagéo nominal 70Hz)
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Figura 5.18: Espectro de freqiiéncia “2x”, para Q=50 ¢ 70 Hz

Verifica-se que a tendéncia para velocidades de rotagdo menores se manteve onde,
para o indicador “2x”, o eixo com rasgo de maior profundidade teve maior amplitude nos

testes e o eixo sem entalhe, menor amplitude.

5.3.2 Rotor desbalanceado a 180°

Apdés todas as medigdes em cada um dos eixos com parafuso para
desbalanceamento alinhado com o entalhe, esse foi retirado e parafusado em um furo a
180° em relacao ao entalhe.

A figura 5.19 mostra o espectro de freqiiéncia para medicdo na montagem acima

com rotacdo nominal do conjunto de 90 Hz.
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Espgctro de Frequencia (Eixo com volante desbalanceado 180°, rotagéo nominal 90Hz)
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Figura 5.19: Espectro de freqiiéncia para diferentes profundidades de entalhe, para Q = 90
Hz, com volante desbalanceado a 180°

A figura 5.20 mostra o pico de 180 Hz, equivalente a 2x a freqiiéncia de rotagdo dos

eixos testados.

Espectro de Frequencia (Eixo com volante desbalanceado 180°, rotagdo nominal 90Hz)
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Figura 5.20: Espectro de freqiiéncia “2x”, Q = 90 Hz, com volante desbalanceado a 180°
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Comparando com a montagem anterior (parafuso posicionado a 0° em relagdo ao
entalhe), obtivemos picos menos caracteristicos e de menor amplitude (a diferenca medida
entre 0 maior ¢ menor pico de freqiiéncia foi de 5,9365 *10™°, que é maior que a incerteza
estimada). Podemos observar um pico de freqiiéncia caracteristico igual a duas vezes a
freqiiéncia de rotagdo para todos os eixos, mas com amplitudes menores que os observados
com parafuso posicionado a 0° do entalhe. Ainda assim, podemos observar um aumento

na amplitude de vibracdo com o aumento da profundidade do entalhe nos eixos testados.

Na figura 5.21 vemos a evolugao das amplitudes de vibragdo do pico de 180 Hz do
espectro de vibragdo com rotacdo de 90 Hz. Sdo indicados os valores médios (azul) e por
meio das barras os limites superiores e inferiores, considerando a incerteza estimada de
5,38 - 10 m/s®. Vemos que a tendéncia de crescimento na amplitude de vibragdo com o
aumento da profundidade do entalhe continua e, nesse caso, a presenga do
desbalanceamento amplificada a amplitude de vibragdo fazendo com que as diferengas

entre cada profundidade de entalhe seja superior a incerteza de medicao.
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Profundidade da trinca

Figura 5.21: Descritivo das amplitudes de vibragdo e das incertezas em funcdo da
profundidade da trinca para freqiiéncia “2x”, eixo com rotor desbalanceado a 180°

Comparando com a montagem anterior (parafuso posicionado a 0° em relagdo ao
entalhe), obtivemos picos menos caracteristicos e de menor amplitude (a diferenga medida
entre 0 maior e menor pico de freqiiéncia foi de 5,9365 *10™'°, que é maior que a incerteza

estimada). Podemos observar um pico de freqiiéncia caracteristico igual a duas vezes a
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freqiiéncia de rotagdo para todos os eixos, mas com amplitudes menores que os observados
com parafuso posicionado a 0° do entalhe. Ainda assim, podemos observar um aumento
na amplitude de vibragdo com o aumento da profundidade do entalhe nos eixos testados.

Na figura 5.21 vemos a evolugdo das amplitudes de vibragdo do pico de 180 Hz do
espectro de vibragdo com rotacao de 90 Hz. Sdo indicados os valores médios (azul) e por
meio das barras os limites superiores e inferiores, considerando a incerteza estimada de
5,38 - 10 m/s®. Vemos que a tendéncia de crescimento na amplitude de vibragdo com o
aumento da profundidade do entalhe continua, embora com variagdo menor que o rotor
com desbalanceamento a 0°. O aumento no valor da amplitude de vibracdo do eixo com
entalhe de 6 mm se comparado ao eixo sem entalhe foi de 650%. Mesmo o pequeno
aumento na amplitude do eixo com entalhe de 1,5 mm (menor que a incerteza de medigao
estimada) foi da ordem de 100%.

Pode-se observar que a presenca de um desbalanceamento residual no conjunto
rotor contribui para a identificagdo dos efeitos do entalhe no comportamento do eixo, o que
pode ser util na monitoracao de trincas em eixos rotativos por medi¢ao de vibracao.

Os mesmos ensaios foram repetidos para as rotagdes de 50 e 70 Hz, onde a forga de
desbalanceamento ¢ menor, e mesmo assim a presenga do desbalanceamento ainda facilita
a identificag¢do da influéncia do entalhe e seria util no processo de monitoragdo de trincas.

A figura 5.22 mostra os picos de freqiiéncias 100 e 140 Hz, correspondentes aos

picos de duas vezes a velocidade de rotacao (50 e 70 Hz, respectivamente).

Espectro de Frequencia (Eixo com volante deshalanceado 180°, rotagéo nominal 50Hz) Espectro de Fregquencia (Eixo com volante desbalanceado 180°, rotagéo nominal 70Hz)
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Figura 5.22: Espectro de freqiiéncia “2x”,Q0= 50 e 70 Hz, volante desbalanceado a 180°
Verifica-se que a tendéncia para velocidades de rotacdo menores se manteve e, para

o indicador “2x”, o eixo com entalhe de maior profundidade teve maior amplitude nos

testes e o eixo sem entalhe, menor amplitude.
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5.3.3 Rotor desbalanceado a 90°

O mesmo procedimento foi repetido posicionando-se a massa desbalanceadora
(parafuso) em um angulo de 90° com relagdo ao entalhe que simula a trinca.
A figura 5.23 mostra o espectro de freqii€ncia obtido para a massa desbalanceadora

a 90° e rotagdo nominal do conjunto de 90 Hz.

Esgectro de Frequencia (Eixo com volante desbalanceado 90°, rotagao nominal 90Hz)
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Figura 5.23: Espectro de freqiiéncia para diferentes profundidades de entalhe, para Q = 90

Hz, com volante desbalanceado a 90°

A figura 5.24 mostra o pico de 180 Hz, equivalente a 2x a freqiiéncia de rotagdo dos

eixos testados.
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Espectro de Frequencia (Eixo com volante desbalanceado 90°, rotagfo nominal 90Hz)
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Figura 5.24: Espectro de freqiiéncia “2x”

Obtivemos picos menos caracteristicos € de menor amplitude para o pico de
freqliéncia igual a duas vezes a velocidade de rotacdo do sistema, se comparado aos
valores medidos com desbalanceamento a 0 e 180° do entalhe. Ainda assim, podemos
observar claramente um aumento na amplitude de vibragio com o aumento da
profundidade do entalhe nos eixos testados.

Na figura 5.25 temos a mesma montagem do caso acima, no mesmo pico de

freqiiéncia estudado (“2x”’), mas para velocidades de rotacao nominal de 50 ¢ 70 Hz.

Espectro de Frequencia (Eixo com volante desbalanceado 90°, rotagdo nominal 50Hz) Esgeciru de Frequencia (Eixo com volante deshalanceado 90°, rotagéo nominal 70Hz)
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Figura 5.25: Espectro de freqiiéncia “2x”, para Q=50 e 70 Hz, com volante
desbalanceado a 90°
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Figura 5.26: Descritivo das amplitudes de vibragdo e das incertezas em fungdo da

profundidade da trinca para freqii€éncia “2x”, eixo com rotor desbalanceado a 90°

Na figura 5.26 vemos a evolugao das amplitudes de vibragdo do pico de 180 Hz do
espectro de vibracdo com rotacdo de 90 Hz. Sdo indicados os valores médios (azul) e por
meio das barras os limites superiores e inferiores, considerando a incerteza estimada de
5,38 - 10" m/s*. Vemos que a tendéncia de crescimento na amplitude de vibracdo com o
aumento da profundidade do entalhe continua, embora a diferenca entre os eixos com
entalhe seja menor. O aumento no valor da amplitude de vibragao do eixo com entalhe de 6
mm se comparado ao eixo sem entalhe foi de 630%. Os valores incrementais da amplitude

com o aumento da profundidade do entalhe foram maiores que a incerteza de medicao.

5.3.4 Influéncia na posicao do desbalanceamento

Considerando os eixos com entalhe medidos e comparando o eixo com volante e os
eixos com volante desbalanceado nos diferentes angulos medidos, podemos observar a
influéncia no espectro de freqiiéncia devido a posicao do desbalanceamento em relagao ao
entalhe. Considerando os eixos entalhados, a existéncia do entalhe torna a seccao
transversal do mesmo ndo simétrica. A presenca da trinca causa uma redugdo local da
rigidez do elemento trincado devido a diminui¢do da se¢do transversal do mesmo. Além
disso, em eixos rotativos trincados, devido ao fato da trinca implicar em uma assimetria da
secdo transversal, a trinca causard a variagdo da rigidez do eixo durante a rotacao.

A figura 5.27 mostra o espectro de freqiiéncia do eixo com rasgo de profundidade
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de 6 mm, com rota¢do nominal de 90 Hz, medido nos diversos casos descritos ate aqui

(com rotor sem desbalanceamento, rotor com desbalanceamento a 0°, 90° ¢ 180° do

entalhe).
B Espectro de Frequencia (Eixo com rasgo Bmm, rotagéo 90 hz)
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Figura 5.27: Espectro de freqiiéncia para eixo 6 mm e diversos tipos de desbalanceamento

A figura 5.28 mostra o pico de 90 Hz, equivalente a uma vez a velocidade de

rotacdo do eixo testado.

Espectro de Frequencia (Eixo com rasgo Bmm, rotagéo 90 hz)

Sem desbalanceamento
Desbalanceamento a 0°
Desbalanceamento a 180°
Desbalanceamento a 90°
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Figura 5.28: Espectro de freqiiéncia “1x”, para rotor em diversas posi¢des de
desbalanceamento

Podemos observar que, para o mesmo eixo medido, a amplitude aumenta
consideravelmente na freqiiéncia de 90 Hz, com a inser¢do do desbalanceamento, como era
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esperado. O ponto de maior amplitude foi quando o rotor estava desbalanceado a 0° do
entalhe, seguido do rotor desbalanceado a 180° e 90°, confirmando o estudo de Sekhar e
Prabhu (1998) que indicaram que a resposta em vibragdo causada pela trinca no rotor ¢
maxima quando o angulo entre a trinca e o desbalanceamento ¢ 0 ou 180°.

Na figura 5.29 temos o pico de freqiiéncia igual a duas vezes a rotagdo do eixo.\

Espectro de Frequencia {Eixo com rasgo Bmm, rotagédo 90 hz)
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Figura 5.29: Espectro de freqiiéncia “2x”, para rotor em diversas posi¢des de
desbalanceamento
Verificamos novamente que o desbalanceamento aumenta a amplitude de vibragao
do pico. Observamos novamente que o rotor com desbalanceamento a 0° possui a maior
amplitude, seguido pelo rotor com desbalanceamento a 180° ¢ 90°, mas agora com uma

2

distancia maior entre eles, se comparado ao pico da componente “Ix”, caracterizando
novamente a presenga desse indicador na identificacdo de trincas. Outra questdo
importante que pode ser observada ¢ o fendmeno de respiracao da trinca. Quando o
desbalanceamento esta a 0° do rasgo, a trinca tende a abrir, alterando a amplitude de
vibracdo. Quando o desbalanceamento esta a 180°, a trinca tende a fechar (figura 5.29).
Essa amplitude de vibragdo ¢ menor com o aumento da rigidez, e essa diferenca de

amplitude ¢ mais visivel no pico de freqiiéncia igual a duas vezes a velocidade de rotagao

do eixo.
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Abertura e fechamento do rasgo com o desbalanceamento

Trinca 0° Trinca 180° Trinca 90°

1o 1180° 190°=T180°=-10°

Figura 5.30: Abertura e fechamento do rasgo com o desbalanceamento
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Figura 5.31: Comparacao de amplitudes para diferentes posicdes de desbalanceamento

Na figura 5.31 vemos a evolugao das amplitudes de vibragao do pico de 180 Hz dos
espectros de vibragcdo com rotacdo de 90 Hz para o eixo com entalhe de profundidade igual
a 6 mm. A diferenga entre o maior ¢ o menor valor medido ¢ maior que duas vezes a

incerteza estimada.

A figura 5.32 mostra o pico de freqiiéncia igual a trés vezes a velocidade de rotagdo

do eixo.
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Espectro de Fregquencia (Eixo com rasgo Bmm, rotagdo 90 hz)
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Figura 5.32: Espectro de freqiiéncia “3x”

Podemos observar a mesma seqii€éncia de resultados dos picos anteriores, mas com
uma diferen¢a menor entre eles.

Observamos experimentalmente que mesmo que o desbalanceamento residual de
um eixo rotativo esteja a 90° com a trinca (caso menos favoravel) ainda ¢ possivel notar

modificagdes no espectro de freqiiéncia indicando a existéncia da trinca.

5.4 PROPOSTA DE METODOLOGIA DE MONITORAMENTO

O monitoramento de trincas em eixos deve seguir, por razdes praticas e
econdmicas, os mesmos principios da manutencao preditiva, onde a medi¢dao “on-line” da
vibragdo ¢ utilizada. Avaliacao da influéncia da presenca da trinca nas frequéncias naturais
do sistema rotor obtidas por analise modal ndo sdo aplicaveis industrialmente pois exigem
que as maquinas sejam paradas para a realiza¢do dos testes.

A caracteristica basica do processo de manutengdo preditiva consiste no
monitoramento de parametros caracterizadores do estado de funcionamento dos
equipamentos. Os métodos utilizados nesse processo englobam técnicas e procedimentos
de medida, acompanhamento e andlise dos parametros. Entre os métodos mais comuns
empregados, esta a analise de vibracdo (Nepomuceno 1989). A idéia basica do método de

andlise de vibracdo, ¢ que as estruturas das maquinas, ao serem excitadas pelos esforcos
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dindmicos advindos de seu funcionamento, respondem por meio de sinais vibratorios que
possuem freqiiéncia idéntica a dos esfor¢os que os provocam (Dimarogonas, 1992).

As excitagdes provocam vibragdes na maquina € como conseqiiéncia desgaste,
fadiga, e outros danos na estrutura. As excitagdes ndo podem de forma usual ser medidas
diretamente; por outro lado, pode-se constatar que a freqiiéncia da resposta medida sobre
um eixo ou nas carcacas dos mancais tem a mesma freqiiéncia da forca de excitagdo. Desta
forma, ¢ possivel determinar pela medicdo da vibracdo de uma maquina o seu estado de
funcionamento, bem como avaliar a presenca de defeitos e desgaste.

Desta forma propoem-se uma metodologia de monitoramento que leve em conta os
principais resultados da manutencao preditiva e os resultados obtidos nessa dissertacao.

Os defeitos mais comuns nas maquinas rotativas sao (Arato Junior, 2004):

a) Desbalanceamento de rotores: A vibracao devido ao desbalanceamento acontece em
uma freqiiéncia igual a uma vez a velocidade de rotagdo do rotor e sua amplitude ¢
proporcional a quantidade de desbalanceamento existente. Em geral as maiores
amplitudes sdo medidas na direcao radial, contudo, pode acontecer de rotores em
balango apresentarem grandes amplitudes na direcao axial (Almeida,1988).

b) Desalinhamento: O desalinhamento ¢ um fendmeno que sempre atua como uma
pré-carga e na mesma direcdo do eixo. Esta pré-carga ¢ definida também como
sendo uma carga direcional, ou seja, forca aplicada sobre eixos rotativos podendo
ser dividida em duas categorias basicas: externa e interna (Almeida & Goéz, 1988).
Geralmente o desalinhamento possui uma freqiiéncia de vibracdo de uma vez a
rotagdo, contudo quando o desalinhamento ¢ severo, a freqiiéncia passa a ser de
duas vezes a rotagao.

¢) Rocamento: o contato entre partes rotativas e estacionarias de uma maquina. No
rocamento total o eixo permanece em contato com a parte estaciondria durante todo
o periodo de precessdo. A parte da estrutura que permanece em contato com a
estacionaria sofre um empenamento pelo aquecimento devido ao atrito. As forgas
desenvolvidas durante o contato fazem o rotor orbitar em sentido contrario ao da
rotagdo € a0 mesmo tempo sdao responsaveis pelo aparecimento de vibragdes em
alta freqiiéncia.

d) Trincas;

Sabemos da andlise de defeitos usando medi¢do de vibragdo que a presenca de

desbalanceamento implica no aumento da componente “1x” do espectro de vibragdo da

maquina, enquanto que a presenga do desalinhamento provoca um aumento na componente
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Os resultados experimentais permitiram identificar que a trinca produz aumento
simultaneamente nas componentes 1x e 2x, sendo maior o gradiente de aumento da
amplitude com o aumento da trinca para a componente 2x

Entdo podemos adotar a seguinte estratégia de observagao:

Tabela 5.1: Estratégia de observacao do espectro de freqii€ncia para identificagdo de trincas

Aceleragio (m/s”) . .
- - Defeito mais provavel
Amplitude “1x” Amplitude “2x” provav
Aumenta Estavel Desbalanceamento
Estavel Aumenta Desalinhamento
Aumento pouco Aumento mais .
L. ) . . et > Presenca de trinca
significativo significativo que “1x
, Aumento pouco .
Estavel uhento pou Pequeno desalinhamento
significativo
Efeito de
. desbalanceamento ¢
Aumento muito Aumento pouco . o
. . .. . superior (pode ter iniciado
significativo significativo . -
um efeito secundario pelo
grande desalinhamento)

Uma estratégia que poderia ser utilizada para melhor visualizagdo dos eventos
acima, para testes de manutengdo preditiva, seria o aumento da velocidade de rotagdo do
eixo, quando aplicavel. Poderiamos utilizar também a insercdo de um desbalanceamento
conhecido no eixo para testes, no caso em que seja possivel, tendo em vista que o
desbalanceamento inserido nos testes aumentou a visualizacdo da trinca mesmo no pior

caso estudado (desbalanceamento a 90° com relagao ao entalhe).
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6. CONCLUSOES

Com o objetivo de melhor compreender o comportamento dindmico de um eixo
rotativo trincado, para fins de manutengdo preditiva, foram realizados experimentos
dindmicos de um eixo cilindrico com um entalhe transversal de pequenas dimensdes
simulando a presenca de uma trinca transversal.

Foi realizada uma revisao dos varios métodos usados na identificacdo da presenca
de trincas em eixos rotativos e estruturas mecanicas gerais. Esses varios métodos se
diferenciam quanto a abordagem do problema e quanto a técnica de identificacdo usada.
Esse estudo de revisao mostrou a dificuldade de garantia de eficiéncia comum a todos os
métodos. Com base no estudo de revisdo realizado foi adotada uma abordagem
experimental para avaliacdo dos métodos baseado na medi¢do e avaliacdo do espectro de
vibragao do eixo rotativo.

O estudo experimental realizado visou melhor compreender a influéncia da
presenca da trinca na modificagdo do espectro de vibragdes da maquina, mais
especificadamente na modificacdo das amplitudes das freqiiéncias de vibragao.

Com o objetivo de verificar a influéncia da presenga da trinca usando o espectro de
freqliéncia da maquina, foi realizada a analise do espectro de vibragdao de varios eixos, de
secdo transversal circular com um entalhe de pequenas dimensdes fabricado por
eletroerosdo. Os ensaios foram realizados com eixos com diferentes profundidades de
entalhe, de modo a simular a influéncia do crescimento da trinca. Foram feitas medigdes
para diferentes velocidades de rotagdo, de modo a avaliar a variacao das amplitudes das
freqiiéncias dos picos principais do espectro de vibragdo, com o objetivo de identificar
alguma tendéncia comportamental que permitisse o estabelecimento de padrdes para uso
em procedimentos de manutengdo preditiva.

Inicialmente cada eixo foi avaliado de maneira isolada. Numa segunda etapa foi
montado um disco para simulacdo de um rotor, proximo a trinca de cada eixo testado.
Repetiram-se os testes para o eixo sem trincas e para as diferentes profundidades de
entalhe e com diferentes rotacdes. Por fim, foi adicionada uma carga de desbalanceamento
em cada conjunto eixo-rotor, em trés diferentes angulos com relagdo ao entalhe, e
novamente cada conjunto foi testado em diferentes velocidades de rotacdo. Para validagdo
dos resultados, cada um dos experimentos foi montado novamente em diferentes datas, e
novos experimentos realizados, para comparagdo com os resultados anteriores. Os

resultados obtidos mostraram a validade e qualidade dos ensaios realizados para os
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objetivos desse trabalho.

Analise dos resultados

A andlise dos resultados obtidos nos experimentos com 0s eixos sem o rotor leva a
observagdo de um pequeno aumento na amplitude da vibragcdo em picos correspondentes a
uma ¢ duas vezes a rotacdo do eixo. Observamos também que a baixas rotacdes esse
aumento era quase imperceptivel, e que aumentava com o aumento da velocidade de
rotagdo do eixo.

Nos testes com rotor (eixo e disco) vimos que a amplitude de vibragdo aumenta nos
primeiros picos de freqiiéncia para todos os eixos ensaiados.

Foi observado nos espectros de vibragdo que os picos correspondentes as
componentes iguais a uma vez a rotagdo nominal (1x) e a duas vezes a rotagdo nominal
(2x) sofreram um aumento na amplitude devido a presenga do entalhe e que esse aumento
era proporcional a profundidade do mesmo. Contudo a componente do espectro
corresponde a uma vez a rotagdo nominal ndo se mostrou muito eficiente, como indicador
da presenca de trinca, devido a pouca capacidade de discriminagdo dos resultados. Os
resultados obtidos mostraram que a componente igual a duas vezes a rotagdo nominal ¢ um
indicador que pode ser usado na identificacdo de trincas, pois permite uma melhor
discriminagdao dos valores; uma vez que essa componente mostrou-se nos ensaios mais
sensivel a presenga do entalhe.

Por fim, nos testes com rotor desbalanceado, observamos um aumento ainda maior
nas amplitudes de vibragdo dos picos a medida que a profundidade da trinca aumentava
(principalmente no indicador “2x”), e observamos a influéncia do angulo de
desbalanceamento no espectro de vibragao dos eixos, que era maior quando o angulo entre
o desbalanceamento era 0° ou 180°. Os ensaios considerando diferentes angulos entre a
trinca e o desbalanceamento mostraram que mesmo na situacdo mais desfavoravel (angulo
de 90°) ainda ¢ possivel identificar a trinca, considerando as componentes 2x ¢ 1x. Desta
forma conclui-se que a existéncia de desbalanceamento residual ndo prejudica a

identifica¢do da trinca.

Conclusoes
O presente trabalho de mestrado permitiu por uma andlise de modelo baseada no
sinal da vibragdo determinar o comportamento dindmico de um eixo entalhado

considerando varias velocidades de rotacdo. Verificou-se que a presenca do entalhe
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simulando a trinca altera a amplitude de vibracdo em determinados picos de freqiliéncia,
sendo mais significativo para picos em duas vezes a rotagdo do eixo. O aumento da
amplitude de vibracdo na componente ‘“2x” do espectro ¢ melhor observados quando a
velocidade de rotacdo era maior e na presenca de desbalanceamento. A nio simetria da
secdo transversal do eixo entalhado causou a alteragdo nessas amplitudes, assim como
podemos observar a variagdo da amplitude de vibracdo quando inserido desbalanceamento
em diferentes angulos.

Assim, esse trabalho permitiu verificar que apesar da pequena influéncia da
presenca do entalhe nos valores de amplitude no espectro de freqiiéncia, o mesmo implica
em um aumento na amplitude significativa a medida que a profundidade da trinca aumenta.

Podemos utilizar esses dados para elaboracdo de rotinas de manutengdo preditiva,
onde podemos identificar, sem a necessidade de parada ou retirada de um eixo, a presenca
de uma trinca em casos parecidos. A estratégia de monitoragdo deve incluir o
acompanhamento da componente “2x”, juntamente com a “1x”. A observagdo dessas duas
componentes a0 mesmo tempo permitiria discernir se o aumento das amplitudes ¢ devido a

trinca ou ao desbalanceamento ou desalinhamento.

Sugestoes para trabalhos futuros

De maneira a dar continuidade a esse trabalho inicial, sugere-se que sejam
avaliados eixos com outras profundidades de entalhe (alguns autores utilizam entalhes com
ate 50% no didmetro, e nesse trabalho chegou-se a apenas 30%), para melhor associacao
entre a profundidade da trinca e a alteracdo na amplitude. Sugere-se também que se
utilizem outros materiais para novos testes em eixos, assim como a utilizagdo de graficos
de orbita para melhor visualizagdo do problema. Considerando que uma das maiores
dificuldades no método experimental estava nos proprios instrumentos de medicao, sugere-
se a repeticdo do experimento utilizando instrumentos mais modernos, como um novo
analisador com mais recursos e principalmente acelerometros sem contato direto, para
medigoes diretas no eixo.

Para reducdo das incertezas de medi¢do sugere-se a separacdo da bancada — uma
bancada para o conjunto motor e outra para o restante do conjunto testado — de modo a
diminuir a influéncia do motor nas medigdes. Outra indicacdo seria realizar o
procedimento de monitoragdo aqui descritos em casos praticos na industria, de modo a
criar um método efetivo de monitoramento “on line” em eixos rotativos para identificacdo

de trincas.
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ANEXO 1

PROGRAMA PARA VISUALIZACAO DO DIAGRAMA DE CAMPBELL -
ROTOR ESTUDADO

%%%%6%0%6%%6%6%0%%%%6%%%%%6%0%0%6%%6%0%%%6%%6%0%6%%%6%%%%%:%:%%%%% %
%%%%6%0%%%%6%0%%%%%:%%

% Programa para visualizacao do diagrama de Campbell

% Bruno Fagundes Ferreira
%%%%6%0%6%%%6%0%%%%6%%%%%6%0%0%6%%6%0%0%%6%%6%%6%%%%%%%%:%:%%% %% %
%%%%6%0%%%%6%0%%% %% %%

%Programa para obtencao do grafico de campbell e da orbita de precessao
%para o caso de monorotores (valores podem ser modificados)
%As orbitas de precessao foram obtidas segundo expressao de Lalanne.

clear all; echo off; close all;
% Parametros do Problema

% DISCO

R1d=0.013; %raio interno
R2d=0.11; %raio externo
h=0.009;

rho=7800;

L=0.410;

11=0.205;

Md=pi*(R2d*2-R1d"2)*h*rho;
Idx_d=(Md/12)*(3*R1d"2+3*R2d"2+h"2);
Idz_d=Idx_d;

Idy d=(Md/2)*(R1d"2+R2d"2);

%funcoes de deslocamento na posicao do disco
fy=sin((pi*11/L));

gy=(pi/L)¥cos((pi*I1/L));
hy=-((pi/L)"2)*sin((pi*11/L));

%ARVORE
R1a=0.01;
E=2El11,;

S=pi*R1a"2;
la=(pi*R1a"4)/4;
%DESBALANCEAMENTO
mb=1E-4;

d=0.15;

%MANCAL
kzz=5ES;

94



%SISTEMA

%massa equivalente

Meq = Md*ty"2 + Idx_d*gy"2 + tho*S*L + pi*2*rho*la/(2*L);
%amortecimento equivalente

Ceq=1Idy d*gy”2 + rho*Ia*L*pi,

%rigidez equivalente

Keq = (pi"4*E*la)/(2*L"3);

% frequencia no estado estacionario

wO=sqrt(Keq/Meq);

f0=w0/(2*pi);

OMEGA=1:1:10000; %rad/s

for i=1:length(OMEGA)
wlf(i)=sqrt(w0"2+(Ceq"2*OMEGA(1)"2/(2*Meq"2))*(1-
sqrt(1+(4*Meq"2*w0"2)/(Ceq"2*OMEGA(1)"2))));

w21(1)=sqrt(w0"2+(Ceq"2*OMEGA(1)"2/(2*Meq"2)) *(1+sqrt(1+(4*Meq 2 *w02)/(Ceq 2 *OME
GA()"2)));

N(1)=30*OMEGA(i)/pi;

ref1(1)=N(1)/60;

ref2(1)=0.5*N(1)/60;
end

fl=w1*(1/(2*pi));
£2=w2*(1/(2*pi));

% Calculo das Velocidades criticas

sl=1;

Al=s1"2*((s1"2)*(Meq"2)-(Ceq"2));
B1=-(2*Keq*Meq*s1"2);

Cl=Keq"2;

wsquareA=(1/(2*A1))*(-B1-sqrt(B1"2 -4*A1*C1));
wsquareB=(1/(2*A1))*(-Bl+sqrt(B1°2 -4*A1*C1));
wA=(sqrt(wsquareA)/(2*p1))*60
wB=(sqrt(wsquareB)/(2*p1))*60

s2=0.5;

A2=s2"2*((s2"2)*(Meq"2)-(Ceq"2));
B2=-(2*Keq*Meq*(s22));

C2=Keq"2;

wsquareC=(1/(2*A2))*(-B2-sqrt(B2"2 -4*A2*C2));
wsquareD=(1/(2*A2))*(-B2+sqrt(B2"2 -4*A2*C2));
wC=(sqrt(wsquareC)/(2*pi))*60
wD=(sqrt(wsquareD)/(2*pi))*60

% Obtencao das orbitas

% Rotor 1

q20 = 0.010; %chute inicial para a precessao
ql0=-0.010;

t=1:1:425;
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R1=g20*sin(pi*11/L);

R2=q10*sin(pi*11/L);

z=377,

for j=1:length(t)
% Precessao direta
ul(j)=-R1*sin(w1f(z)*t(j));
wl1()=R1*cos(w1f(z)*t(j));

% Precessao inversa

u2(j)=R2*cos(w2f(z)*1(j));

w2(j)=-R2*sin(w2{(z) *t(j));
end

% Plotagem do Grafico de Campbell
figure;
plot(N(1:50:1200),f1(1:50:1200),'r-*")
hold on
plot(N(1:50:1200),2(1:50:1200),'r-0")
plot(N(1:50:1200),ref1(1:50:1200),'b-v")
plot(N(1:50:1200),ref2(1:50:1200),'b-s")
title('Diagrama de Campbell ');
xlabel('"N (rpm)");

ylabel('Frequencia Hz')
legend('Precessao Inversa','Precessao Direta','f=N/60",'"f=0.5N/60")

%Plotagem da orbita

figure;

subplot(2,1,1)

plot(ul,wl)

grid on;

xlabel('u(m)");

ylabel('w(m)');

title('vibracao transversal do eixo - precessao direta');
subplot(2,1,2)

plot(u2,w2)

grid on;

xlabel('u(m)");

ylabel('w(m)');

title('vibracao transversal do eixo - precessao inversa');

%Plotagem da orbita tridimensional
%Criacao do eixo y a ser plotado
y=0:L/100:L;
for i=1:length(y)-1
R1(i)=q20*sin(pi*y(i)/L);
for j=1:length(t)
ul(i,j)=-R1(1)*sin(2*pi*w1f(z)*t(j));
wl1(i,j)=R1(i)*cos(2*pi*w1f(z) *t(j));
end
end

figure;
for k=1:10:length(t)
hold on;
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grid on;
plot3(y(1:100),ul(:,k),w1(:,k));
xlim([0 0.4));
ylim([-0.01 0.017);
zlim([-0.01 0.01]);
end
xlabel('comprimento do eixo (m)');
ylabel('u(m)");
zlabel('w(m)');
title('vibracao transversal do eixo')
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ANEXO II

PROGRAMA PARA OBTENCAO DO GRAFICO DE CAMPBELL E RESPOSTA AO
DESBALANCEAMENTO - ROTOR ESTUDADO

%%%%6%0%6%%%6%0%%%%6%%%%%6%0%0%6%%6%0%0%0%6%%6%0%6%%%6%%%%%:%:%%% %% %
%%%%6%0%%%%6%0%%% %% %%

% Programa para visualizacao do diagrama de Campbell

% Bruno Fagundes Ferreira
%%%%6%0%6%%%6%0%%%%6%%%%%6%0%0%%%6%0%0%%6%%6%0%6%%%%%%%%:%:%%% %% %
%%%%0%0%%%%6%0%%%%%:%%

%Programa para obtencao do grafico de campbell e resposta ao
%desbalanceamento para o caso de rigidez simetrica dos mancais
%(valores podem ser modificados)

clear all; echo off; close all;
% Parametros do Problema

% DISCO

R1d=0.013; %raio interno
R2d=0.11; %raio externo
h=0.009;

rho=7800;

L=0.410;

11=0.205;

Md=pi*(R2d*2-R1d"2)*h*rho;
Idx_d=(Md/12)*(3*R1d"2+3*R2d"2+h"2);
Idz_d=Idx_d;

Idy d=(Md/2)*(R1d"2+R2d"2);

%DESBALANCEAMENTO
mbalan=104e-4;
dbalan=0.01:0.01:0.10;

%funcoes de deslocamento na posicao do disco
fy=sin((pi*11/L));

gy=(pi/L)¥cos((pi*I1/L));
hy=-((pi/L)"*2)*sin((pi*11/L));

%ARVORE
R1a=0.01;
E=2El11,;

S=pi*R1a"2;
la=(pi*R1a"4)/4;

%MANCAL
kzz=5ES;

%SISTEMA
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%massa equivalente

Meq = Md*ty"2 + Idx_d*gy"2 + tho*S*L + pi*2*rho*la/(2*L);
%amortecimento equivalente

Ceq=1Idy d*gy”2 + rho*Ia*L*pi,

%rigidez equivalente

Keq = (pi*4*E*Ia)/(2*L"3);

% frequencia no estado estacionario

wO=sqrt(Keq/Meq);

f0=w0/(2*pi);

OMEGA=1:1:10000; %rad/s

for i=1:length(OMEGA)
wlf(i)=sqrt(w0"2+(Ceq"2*OMEGA(1)"2/(2*Meq"2))*(1-
sqrt(1+(4*Meq"2*w0"2)/(Ceq*2*OMEGA()*2))));

w2f(1)=sqrt(w0"2+(Ceq"2*OMEGA(1)"2/(2*Meq"2))*(1+sqrt(1+(4*Meq*2*w0"2)/(Ceq"2*OME
GA()"2)));

N(1)=30*OMEGA(i)/pi;

ref1(1)=N(1)/60;

ref2(1)=0.5*N(1)/60;
end

fl=w1f*(1/(2*pi));
£2=w2f*(1/(2*pi));

% Obtencao da resposta ao desbalanceamento
for i=1:length(OMEGA)
for j=1:length(dbalan)
Q(i,j)=((mbalan*fy)*dbalan(j) *OMEGA(1)"2)/(Keq+(Ceq-Meq) *OMEGA (1)"2);
end
end
Q= abs(Q);
OMEGA_C=sqrt(Keq/(Meq-Ceq)); % velocidade critica
N_C=OMEGA_C*30/pi

k=1; % k corresponde a distancia da massa desbalanceada
B=max(Q(:,k))

%valor limite do deslocamento
QMAX=abs(((mbalan*fy)*dbalan(10))/(Ceq-Meq)) %dbalan(i) corresponde a distancia da
massa desbalanceada

% Plotagem do Grafico de Campbell
figure;

plot(N,f1,'r")

hold on

grid on;

plot(N,f2,'r")

plot(N,refl,'b")

plot(N,ref2,'b")

title('Diagrama de Campbell para o caso do Monorotor');
xlabel('N (rpm)");

ylabel('Frequencia Hz')
legend('P.I','P.D.",'f=N/60",'f=0.5N/60")
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%Plotagem da resposta ao desbalanceamento
figure;

semilogy(N,Q(:,1),'d")

% hold on;

% for i=2:length(dbalan)

%  semilogy(N,Q(:,1),'b")

% end

title('Resposta ao Desbalanceamento');
xlabel('N (rpm)");

ylabel('Amplitude (m)');

des vec=Q(:,1);

%Plotagem de Campbell e da resposta no mesmo grafico
[AX,H1,H2]=plotyy(N,f2,N,Q(:,1),'plot','semilogy");
hold on;

plot(N,f1,'d")

plot(N,refl,'r");

grid
set(get(AX(1),'Ylabel'),'String','Frequencia (Hz)")

set(get(AX(2),"Ylabel'),'String','Amplitude (m)")
xlabel('Velocidade (rpm)");
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ANEXO III

CONFIGURACAO DO SISTEMA DE MEDICAO E CODIFICACAO DOS
ARQUIVOS DE DADOS

Nesse anexo detalha-se a configuragdo do sistema de medicdo usado nos testes
experimentais de forma a constituir um registro para estudos futuros. Apresenta-se
tam’bem a codificagdo dos sinais medidos.

V.1 — Configuracao dos amplificadores.

a) Amplificador 2626

Amplificador B&K, utilizado para medi¢@o na vertical.
Sensibilidade de 4.95 pC/unit

1-11 pC/unit

0.1

0.3 dir output

1/3 lin

b) Amplificador 2635

Amplificador B&K, utilizado para medicdo na horizontal
Sensibilidade de 4.60 pC/unit

1-11 pC/unit

10

1/3 lin

V2 — Configuragao do analisador de sinais dinamicos HP modelo 35665*
Modo do instrumento: FFT ANALY SIS
Grandezas medidas: Hz / ms.
Resolugao/n. de linhas: 200

Numero de médias: 30

Window em “Hanning”

Triger: free run trigger

Faixa de frequencia de 10 a 410 hz
Auto escala: off

Top reference

Disp/format: Upper/lower

Average: on

Fast avg: off

V3: Codificacao dos arquivos de medida
De modo a facilitar a identificagdo e evitar confusdes, visto o grande nimero de
medic¢oes realizadas em diferentes configuragdes, foi usada a seguinte codificacio:
Testes a vazio: DTTDRRG
Onde:
D: Existencia ou ndo de disco
TT: dois digitos para definir a profundidade do rasco (15=1.5mm, 30=3mm, 45=4.5mm,
60=6.0mm e st=sem rasgo).
D: um digito para identificar se medicao era na vertical (V) ou na horizontal (H)
RR: Dois digitos para identificar a rotagdo do eixo em Hz (30 hz, 50 hz, 70 hz e 90hz).
G: um digito para o tipo de sinal : T=Tempo e F=espectro de frequencia.
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