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AVALIACAO DE UMA BANCADA ROTODINAMICA PELO METODO DOS
ELEMENTOS FINITOS UTILIZANDO O SOFTWARE ANSYS WORKBENCH

RESUMO: Este trabalho apresenta o estudo dindmico em uma bancada didatica de dindmica
de rotores do Laboratorio de Engenharia Mecénica - LABEM da Universidade Federal do Para
— UFPA Campus Universitario de Tucurui — CAMTUC por meio de uma analise numérica, em
gue no contexto atual, estudos dindmicos em maquinas rotativas vém crescendo em ambientes
industriais. Neste trabalho, um modelo CAD (Computer Aided Design) foi desenvolvido
utilizando o software SolidWorks da bancada didatica considerando todas as suas
especificacbes, dimensbes e propriedades inerciais. Em seguida, um modelo CAE (Computer
Aided Engineering) simplificado foi desenvolvido utilizando o software Ansys Workbench para
a anélise por meio do Método dos Elementos Finitos — MEF. Para realizacdo da analise modal
da bancada, foi considerada uma faixa de frequéncia no intervalo de 0 a 1e+008 Hz e
considerando o estudo nos 10 primeiros modos de vibracdo do conjunto eixo, rotor e massa
desbalanceadora. Assim, ap0ds finalizacdo das etapas para iniciar a analise numérica (pré-
processamento, processamento e pos-processamento) foi obtido o diagrama de Campbell. Deste
modo, foi possivel prever as velocidades criticas para determinadas velocidades de rotagéo, por
meio de algumas consideracdes realizadas para o desenvolvimento da analise, ou seja, foi
considerado a velocidade de rotacdo para uma condi¢do de operacdo real e uma condicao ficticia

para verificacdo de algumas velocidades criticas da bancada rotodinamica.

Palavras-chave: Ansys, Rotodindmica, Diagrama de Campbell, Rotor, Maquinas Rotativas.



EVALUATION OF A ROTOR DYNAMIC BENCH BY FINITE ELEMENTS USING
SOFTWARE ANSYS WORKBENCH

ABSTRACT: This paper presents the dynamic study of a didactic bench rotor dynamics of
Mechanical Engineering Laboratory - LABEM from the Federal University of Para State -
UFPA Tucurui City Campus - CAMTUC through a numerical analysis, which in the current
context, dynamic studies rotating machines have grown in industrial environments. In this
work, a model CAD (Computer Aided Design) was developed using SolidWorks software of
the didactic bench considering its specifications, dimensions and inertial properties.
Afterwards, a model CAE (Computer Aided Engineering) Simplified was developed using
Ansys Workbench software for analysis through the Finite Element Method - FEM. To perform
the bench modal analysis, a frequency range was considered among 0 and 1e + 008 Hz and
considering the study during the first 10 modes of shaft assembly, rotor and point mass
vibration. Thus, after completion of steps for performing the numerical analysis (pre-
processing, processing and post-processing) Campbell diagram was generated. This way, it was
possible to predict critical speeds for determined rotation speeds, that means, by some
considerations performed for the analysis development, that means, rotation speed was
considered for a real operation condition and a fiction condition to verify some rotor dynamic

bench critical speeds.

Keywords: Ansys, Rotor Dynamic, Campbell Diagram, Rotor, Rotating Machines.
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1 INTRODUCAO
1.1 APRESENTACAO

No &mbito da engenharia mecénica o uso de técnicas para analise de maquinas rotativas
vem crescendo a cada dia mais, onde a analise numérica de componentes mecanicos dinamicos
tem sido bastante utilizado no contexto de maquinas e estruturas, 0 uso dessas técnicas vem
sendo difundidas na &rea de manutencdo através do acompanhamento de equipamentos e do
estudo de fendmenos tipicos na operacdo desses equipamentos. Méquinas rotativas em seu
contexto tem grande capacidade de produzir energia mecanica através das altas velocidades que
seus eixos sao submetidos durante a operacdo, onde associado a essas altas velocidades existem

altas cargas devido a inércia de seus componentes.

O estudo aprofundado em maquinas rotativas verificando o comportamento de rotores
através de modelos matematicos é relativamente bem-sucedida comparada a medicOes
experimentais, no qual esses estudos tém por objetivo verificar as condi¢es de operacdo antes
do start-up dos equipamentos, sendo assim uma metodologia mais segura e eficiente
(PEREIRA, 2005).

Em ambientes industriais hd uma exigéncia por disponibilidade de equipamento e altos
indices de producdo, é possivel encontrar diversos tipos de equipamentos com cargas,
caracteristicas e rotinas operacionais diferentes, no entanto a necessidade de uma exatiddo nos
limites dos equipamentos deve ter uma acuracia bem significante, pois 0s processos de
producdo e planejamento de manutencOes serdo baseados nos dados obtidos e oriundos do
projeto original do equipamento, assim evitando manutengdes corretivas e melhorando a
disponibilidade dos mesmos e em contra partida diminuindo os custos com perda de tempo e

producao.
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1.2 JUSTIFICATIVA
E de suma importancia que os fendmenos dindmicos em maquinas rotativas sejam
identificados e tenham os seus fendmenos fisicos conhecidos para facilitar a identificacdo de
uma possivel solucdo, assim reduzindo a probabilidade da estrutura ou componentes rotativos

entrarem em colapso e/ou comprometerem vidas e parte de um processo produtivo.

O desenvolvimento da linha de estudo em méaquinas rotativas vem crescendo a cada dia
devido as grandes demandas nas industrias, como manutencao preditiva e estudos mais precisos
para uma confiabilidade cada dia melhor e mais eficiente. A parte de instrumentacdo virtual
também vem acompanhando a tecnologia e a necessidade de se conhecer os fenbmenos
dindmicos em maquinas rotativas, onde o software Ansys possui um guia de analise
rotodindmica no qual faz consideragdes para a concep¢do do modelo, equagfes dinamicas e

entre outras informacdes.

Assim, com base no desenvolvimento de procedimentos de manutencdo e projetos,
utilizando ferramentas computacionais, 0s estudos em maquinas rotativas ficam com uma maior

acuracia e com resultados confiaveis.

1.3 OBJETIVOS

1.3.1 Objetivo geral

O presente trabalho tem como objetivo, utilizar o software SolidWorks para desenvolver
o desenho mecénico tridimensional da bancada rotodindmica do LABEM — Laboratério de
Engenharia Mecénica da Universidade Federal do Pard — UFPA, Campus Universitario de
Tucurui - CAMTUC, e com o auxilio do software Ansys Workbench sera realizado analise

dindmica dos elementos girantes da bancada.

1.3.2 Objetivo especifico

Os objetivos deste trabalho de concluséo de curso séo:

e Desenvolver no software SolidWorks o modelo geométrico da bancada
rotodindmica do LABEM.

e Desenvolver no software Ansys um modelo dindmico viavel para o tempo de
processamento adequado, com as mesmas propriedades inerciais dos

elementos girantes da bancada rotodinamica.
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e Realizar por meio do MEF uma analise modal para prever as velocidades
criticas através do diagrama de Campbell e as formas modais que apresentam
velocidades criticas para 0 modelo em estudo em uma frequéncia de 0 a
1e+008 Hz.

1.4 METODOLOGIA
Para o desenvolvimento do seguinte trabalho foi verificado as considerages fisicas e
matematicas necessarias para o desenvolvimento de uma analise rotodindmica em uma maquina
rotativa, especificamente nos componentes girantes das mesmas, cOmo: eixo, massa

desbalanceadora e rotor.

Em seguida foi desenvolvido o modelo tridimensional da bancada rotodindmica com o
auxilio do software SolidWorks, que ja havia sido construida pelo discente Denis Rosa Silva
(SILVA, 2012) da turma de engenharia mecanica 2008 do Campus Universitario de Tucurui.
Foi verificado a parte dimensional da bancada, a especificagdo dos rolamentos, perfis,

elementos de fixacao, motor utilizado e em seguida feito 0 modelo geométrico da bancada.

Logo apds, foi otimizado no software Ansys Workbench um modelo viavel para
processamento do sistema original dos componentes girantes, como: eixo, massa
desbalanceadora e rotor, mas mantendo as propriedades inerciais, que tem o intuito de reduzir
0 tempo de processamento e assim obter uma analise dentro dos limites toleraveis em um menor

tempo.

Por ultimo, foi feito as consideragdes como pontos de fixacao, rotacdo, frequéncia e
entre outros no input de dados no software Ansys Workbench, e desta maneira foi possivel
extrair os dez primeiros modos de vibracdo e prever as velocidades criticas para os componentes
em estudo e suas respectivas propriedades inerciais, desta forma sera possivel definir um

intervalo para se obter o diagrama de Campbell.

1.5 ESTRUTURA DO TRABALHO
O capitulo 1 apresenta uma introducéo geral sobre a contextualiza¢do deste trabalho de
conclusdo de curso, assim, verificando a importancia de analises numéricas em componentes

mecanicos dindmicos afim de evitar colapsos durante suas operacfes e entre outros.

O capitulo 2 deste trabalho tem como objetivo mostrar as referéncias utilizadas para o
desenvolvimento deste trabalho, no qual mostra os trabalhos relacionados ao tema abordado

neste trabalho de conclusédo de curso e identifica seus respectivos autores.
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O capitulo 3 apresenta a fundamentacao das teorias que sustentam o estudo de dindmica
de rotores, onde consiste na fundamentacdo matematica e fisica da anélise dindmica de rotores

e consideracgdes que estdo diretamente ligadas a analise rotodinamica.

O capitulo 4 mostra toda a metodologia e matérias utilizados para o desenvolvimento

do trabalho e as consideragdes durante utilizagdo dos mesmos.

O capitulo 5 apresenta os resultados obtidos durante a realizacdo deste trabalho e

abrange uma pequena discussédo sobre a obtengdo dos mesmos.

O capitulo 6 apresenta as conclusdes do trabalho realizado e propostas para trabalhos

futuros.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA
2.1 INTRODUCAO

Maquinas rotativas estdo presentes em varios equipamentos que fazem parte do dia a
dia e desempenham um papel fundamental nesses dispositivos, como por exemplo em
compressores, ventiladores, bombas, turbinas e entre outros, no qual esses equipamentos estéo
sujeitos a erros durante sua concepgao, pois apos o start-up dos equipamentos alguns efeitos do
erros de projeto, fabricacdo, montagem e entre outros podem vir a tona como altos niveis de
vibracdo e ruido, sendo que essas causas muitas vezes podem ser em seus elementos girantes,

Ou seja, no eixo ou rotor da maquina.

Os rotores de maquinas dindmicas tém grande capacidade de gerar energia mecanica
através das altas velocidades que sdo submetidos os eixos das mesmas, a0 mesmo tempo que
sdo aplicadas altas cargas nos componentes girantes das maquinas devido 0s mesmos possuirem
uma alta inércia e assim potenciais problemas de vibracdo e instabilidade dos rotores podem

acontecer.

2.2 CARACTERISTICAS GERAIS DA BANCADA DE DINAMICA DE ROTORES

Com intuito de auxiliar os docentes da faculdade de engenharia mecéanica do Campus
Universitario de Tucurui nas disciplinas de laboratoério de vibragdes mecénicas foi concebido
pelo discente de engenharia mecéanica Denis Rosa Silva (SILVA, 2012), um projeto inicial que
pudesse ser feito simulacfes numéricas e estudos experimentais em bancadas didaticas no
LABEM (Laboratorio de Engenharia Mecanica) da Universidade Federal do Para, no qual foi
construida uma bancada de dindmica de rotores que auxilia os discentes de engenharia mecanica
a entender teorias estudadas e os fendmenos dindmicos que elementos rotativos estdo sujeitos
durante a operagéo.

Nesse contexto, a bancada didatica € composta por um rotor, eixo, acoplamentos,
mancais de rolamento, motor elétrico, inversor de frequéncia e sua estrutura fisica que
proporciona aos discentes estudarem defeitos em méaquinas rotativas como desbalanceamento,

defeito em rolamento, prever as velocidades criticas e entre outros.
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Figura 1. Bancada de dinamica de rotores.
Fonte: Autoria Prdpria.

2.3 LEVANTAMENTO BIBLIOGRAFICO
Na apostila elaborada por SOEIRO (2008), no curso de Fundamentos de Vibragdes e
Balanceamento de Rotores, sdo abordadas consideracfes tedricas e praticas para o estudo de
balanceamento de rotores, onde o mesmo define os efeitos e tipos de desbalanceamento,
caracteristicas dos rotores, fundamentacdo teorica e balanceamento estatico e dinamica em

campo e considerando e ndo considerando a medicéo de fase.

PEREIRA (2003), em sua apostila sobre Dindmica de Rotores, 0 mesmo faz uma
abordagem tedrica bastante relevante. Dessa forma, sdo apresentadas formulacdes matematicas
e fisicas para melhor entendimento dos fendmenos dindmicos que ocorrem em maquinas
rotativas, particularmente entre os componentes girantes das maquinas, ou seja, conjunto de

eixo, rotor e mancais de rolamento.

VIEIRA (2002), em sua apostila que trata sobre Métodos e Analises de Vibracdo, define
um topico para principais causas de vibracbes em maquinas rotativas, sendo um sub — topico
diretamente ligado ao desbalanceamento de rotores, no qual faz consideracdes teoricas sobre

desbalanceamento e um espectro de uma maquina rotativa desbalanceada.

SOUSA (2005) em seu trabalho de conclusdo de curso desenvolveu um sistema
aplicativo para a analise continua de sinais de vibracdo em maquinas rotativas na linguagem de
programagdo “G” e instrumentagdo virtual LabVIEW, o mesmo possui um mddulo para
balanceamento de rotores em até quatro planos, no qual objetivou demonstrar novas formas que
podem substituir técnicas tradicionais de analise, monitoramento e diagndstico em maquinas

rotativas.



19

NERY (2008) em seu trabalho de concluséo de curso desenvolveu um programa para
deteccdo de defeitos em maquinas rotativas utilizando o software LabVIEW. Em seu programa,
a autora apresenta varias técnicas de analise de sinais de vibracdo, técnicas tanto no dominio do
tempo quanto no dominio da frequéncia, através da utilizacdo de uma bancada experimental
constituida de um moto-gerador, onde foram induzidos defeitos como o desbalanceamento de
massa e 0 desalinhamento de eixo, e aplicadas técnicas para analise de vibracdo, dentre elas:
Nivel Global e Andlise Espectral. Logo em seguida, a autora analisou os defeitos em rolamentos
utilizando técnicas para analise de vibracdo como Nivel Global, Fator de Crista, Curtose,

Anédlise Espectral e Técnica do Envelope.

FERREIRA (2005), em sua dissertacdo de mestrado, a mesma utilizou o modelo de
rotores dinamicos com mancais flexiveis utilizando material viscoelastico, no qual os mesmos
apresentam uma 6tima funcionalidade para o controle de vibracdes e ruido. Em seu trabalho é
citado fundamentacdo tedrica relacionada ao estudo de rotodindmica atraves do diagrama de

Campbell.

MONTGOMERY E KUSMIDER (2006), em seu artigo sobre rotodindmica no software
CAE Ansys, onde foi verificado o efeito de Coriolis e como pode ser aplicada em modelo de
elementos finitos, no qual foi analisado o efeito giroscopico, sendo assim 0s mesmos realizaram
a andlise atraves do modelo Jeffcott rotor e turbine rotor e comparam a eficiéncia do software

durante uma analise rotodinamica.

O guia de andlise rotodindmica do Ansys (2013) descreve 0 passo a passo da analise
rotodindmica utilizando o software Ansys, onde € abordado uma introducdo a rotodinamica,
ferramentas de analise rotodinamica, concepcdo do modelo, aplicacdo das cargas e outras

informacgdes necessarias para o desenvolvimento do estudo.

SRIKRISHNANIVAS (2012) em sua dissertagdo de mestrado com énfase em estruturas
mecanicas abrange conceitos de rotodinamica e o uso da ferramenta virtual do Ansys para

simular as condices e logo interpretar os resultados e confrontando os mesmos para valida-los.

ASSIS (2014) em seu trabalho de conclusdo de curso desenvolveu um estudo para
prever as velocidades criticas em rotores de maquinas rotativas com o auxilio de um software
de simulacdo para as mesmas, onde a falha observada no desenvolvimento do trabalho é o
desbalanceamento que € o mais comum em maquinas rotativas, onde o estudo da mesma foi
viabilizado atraves do rotor kit (ABVT — Alignment/Balance Vibration Trainer) da Spectra

Quest, a aquisicdo de dados foi feita com o hardware desenvolvido pelo Laboratorio de Ensaios
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Dindmicos Mecanicos e Andlise de Vibracdo) — LEDAV e a identificacdo de ressonancias foi
feita utilizando um software desenvolvido na plataforma LabVIEW.

SAMUELSSON (2009) em sua dissertacdo de mestrado, 0 mesmo analisou uma
ferramenta para calculos de rotodindmica, onde foi utilizado o software Ansys Classic versdo
11 para aplicagdes de rotodindmica, no qual cita que atualmente as analises rotodindmica tem
sido feita atraves do elemento BEAM do software, como por exemplo modelo 1D, no entanto
em seu trabalho o elemento foi trocado pelo elemento SOLID, assim utilizando esse elemento
um modelo 3D pode ser feito e calculos e simulacbes mais complexas podem ser feitas

utilizando o software.

O trabalho desenvolvido por TREBUNA, et al (2011) para a quarta conferéncia
internacional de modelagem de sistemas mecénicos e mecatrénicos, onde em seu artigo foi
mostrado o método numeérico usado em anélise rotodindmica computacional usando o software
CAE Ansys Workbench e verificando através do software o célculo das frequéncias e plotando

o diagrama de Campbell.

2.4 METODO DOS ELEMENTOS FINITOS — MEF
Segundo SOEIRO (2008), o método dos elementos finitos é a simulacdo de um sistema
fisico (geometria, material e carregamento), por uma aproximacéo matematica do sistema real,
utilizando-se blocos inter-relacionados denominados de elementos, de modo que um sistema
real de infinitos graus de liberdade € aproximado para um sistema de nimero finito de graus de
liberdade. Assim o MEF é a idealizacdo matematica do sistema real, conforme a Figura 2

abaixo.

O Sistema Real O MEF

Figura 2. Comparacao entre o sistema real e 0 MEF.

Fonte: SOEIRO (2008).

A partir da idealizagdo matematica do sistema real, é possivel verificar que o modelo do
MEF consiste de um namero de elementos de forma simples conectados aos nos submetidos as

cargas, ou seja, conforme na Figura 3 abaixo, apresenta a localiza¢do dos nds, elementos e
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cargas. Os nos é a localizacdo no espaco onde os graus de liberdade e as a¢des do sistema fisico
existem e os elementos dao origem as matrizes de rigidez e massa que estabelecem as interagoes
entre os graus de liberdade do conjunto de nés do modelo, sendo que os elementos podem ser
linhas, areas e sélidos. (SOEIRO, 2008).

&

Elemento

Carga

Figura 3. Representacéo dos elementos, nés e carga de um modelo utilizando o MEF.

Fonte: SOEIRO (2008).

Assim, 0 método dos elementos finitos € um procedimento numérico bastante valido
para resolver problemas de engenharia com uma acuracia bastante aceitavel, pois 0 mesmo se
aproxima bastante ao modelo real, assim o modelo ndo é uma abstracdo matematica dificil de

ser visualizado.

Deste modo, durante este procedimento numérico, 0 mesmo € dividido praticamente em
trés fases, sendo: fase de pré-processamento, fase de solucgdo e fase de pds-processamento. No

qual, na Tabela 1 abaixo apresenta as caracteristicas de cada fase respectivamente.



22

Tabela 1. Etapas béasicas do método dos elementos finitos.

FASE

CARACTERISTICAS

FASE DE PRE-PROCESSAMENTO

FASE DE SOLUCAO

FASE DE POS-PROCESSAMENTO

- Criar o dominio de solucéo, e em seguida
discretiza-lo em elementos finitos, ou seja,
subdividir o problema em noés e elementos;
- Assumir a funcéo de forma de representar
0 comportamento fisico de um elemento,
isto €, uma funcdo continua é assumida de
modo a representar a solucdo aproximada de
um elemento;

- Desenvolver as equacgdes para um
elemento;

- Juntar os elementos para representar o
problema inteiro e construir a matriz de
rigidez global,

- Aplicar as condigdes de contorno,
condicdes iniciais e o carregamento.

- Resolver um conjunto de equacdes
algébricas lineares ou ndo-lineares
simultaneamente para obter resultados nos
nos.

- Obter os resultados e avaliar os mesmos.

Fonte: SOEIRO 2008.

2.5 COMPORTAMENTO DINAMICO DE ROTORES

Em maquinas rotativas um dos componentes girantes do equipamento deve ter seu

comportamento dindmico conhecido por operadores e mantenedores, para que processos de

producdo e manutengdo ndo sejam efetivados em condicGes inseguras e oferecam riscos para

0S Mesmos e aos outros componentes de outros equipamentos. Alguns estudos sao realizados

com mais frequéncia, onde na Tabela 2 indica algumas andlises que sdo comumente feitas em

maquinas rotativas.
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Tabela 2. Algumas andlises do comportamento dinamico de rotores.

TIPO DE ANALISE CONSIDERACOES
Verificar as velocidades cuja vibracéo
Previsao de velocidades criticas devido ao desbalanceamento do rotor é
maxima.

Tipo de andlise feita quando o objetivo é

Modificacdo do projeto para alterar as  alterar a velocidade de operacéo do rotor,

velocidades criticas onde analise para modificagdo do projeto se
torna necessario.
E necessario prever as frequéncias naturais
quando Vvarios eixos estdo acoplados e estes
torcionais eixos sdo excitados pelas pulsacdes do motor
durante start-up.
Durante um balanceamento de um rotor é
necessario calcular as massas de correcGes e
suas localizagdes a partir dos dados de
vibracéo.
E necesséario o0 acompanhamento das
Amplitudes de vibragao amplitudes de vibrag&o causadas pelo

desbalanceamento do rotor.

Frequéncias naturais das vibracoes

Massas de corregoes

Fonte: Adaptado PEREIRA (2003).

Segundo PEREIRA (2003), para o desenvolvimento de estudos na anélise de vibracgdes
em rotores, modelos mais simples sdo utilizados afim de simplificar o estudo e no caso de
analise numérica diminuir o tempo de processamento e entre outros fatores. Algumas
consideracdes sdo necessarias para se definir o modelo massa-mola do rotor, definindo 0 mesmo

como modelo rigido ou flexivel.
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Figura 4. Modelo rigido e flexivel de rotor modelados como massa/mola.
Fonte: PEREIRA (2003).

Em analises mais complexas de dindmica de rotores, os modelos mais simples como
representado na Figura 4 acima ndo podem ser utilizados, pois nestes modelos se executa um
movimento em uma unica direcdo, enquanto que um rotor executa movimentos em duas
dire¢Bes ortogonais X e Z, formando uma orbita de diferentes formas sendo que, a forma da

Orbita depende das amplitudes e das fases entre os movimentos em X e Z, conforme indica na
Figura 5 abaixo.

(c) (d)
Figura 5. (a) Combinagdes dos movimentos em X e Z produzindo 6rbitas; (b) orbita circular; (c)
orbita eliptica; (d) érbita translacional.

Fonte: PEREIRA (2003).
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2.5.1 Frequéncias naturais e velocidades criticas

Segundo FERREIRA (2005), a frequéncia natural € a frequéncia em que um corpo vibra
apos ser excitado por uma forca que pode ser externa ou interna, onde no caso de maquinas
rotativas a forca que a excita é a propria velocidade de rotacdo, assim havera uma velocidade
critica quando a frequéncia da rotacdo de um eixo é igual a uma das frequéncias naturais do
eixo sendo definida como:

Wy = |~ (1)

m

No qual a consideracdo acima € a simplificada, sendo que a utilizacdo da mesma € para
determinacdo das frequéncias naturais em sistemas de apenas um grau de liberdade
(RAO,2008).

A partir do momento em que o rotor trabalha em velocidades de rotacdo iguais a
velocidade critica, 0 mesmo esta sujeito a grandes deflexdes e a forca transmitida aos mancais
pode causar a falha dos mesmos, mas, uma passagem do eixo rotativo por uma velocidade

critica limita as amplitudes de rodopio (ASSIS, 2014).

2.5.2 Desbalanceamento de rotores

Segundo SOEIRO (2008), a condicdo de ndo equilibrio da massa em componentes
girantes de maquinas rotativas devidos as condi¢fes de assimetria, tolerancia dimensional,
desvio de forma, imperfeicdes da matéria prima e da montagem destroi o equilibrio de massa

em torno do eixo de rotacao do rotor.

A ndo uniformidade da distribuicdo de massa em um rotor provoca a mudanca de
posicdo do centro de gravidade da seccdo que ha desequilibrio de massa, como resultado tem
se 0 afastamento do eixo principal de inércia (EPI) e do eixo de rotagdo (ER), sendo assim a
massa do rotor ndo estard perfeitamente distribuida, deste modo havera o aparecimento de
forcas e/ou momentos de inércia que irdo excitar o rotor e consequentemente havera vibragédo
resultante. (SOEIRO, 2008).

Figura 6. Discrepancia EPI e ER.
Fonte: SOEIRO (2008).
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Massas concentradas podem estar em rotores inclusive em pontos fora do eixo de
rotacdo (ER), onde as massas concentradas também classificadas como pontos pesados estdo
dividas de forma aleatéria ao longo do comprimento do rotor, assim cada ponto pesado gera
uma forca dindmica radial e uma combinacdo mutua de todas as forgas, portanto suas direcdes,
distancia e intensidade geram uma resultante em cada mancal do sistema girante do
equipamento. (SOEIRO, 2008).

.. Plano do Mancal
~— Direito
AN

Plano do Mancal - R2

Esquerdo

Figura 7. Combinagdes de forcas de desbalanceamento.
Fonte: SOEIRO (2008).

Segundo SOUSA (2005), os pontos pesados geram forgas centrifugas na rotacdo do
rotor, pois havendo um excesso de massa em um lado do rotor, onde a for¢a centrifuga atuante
sobre este lado mais pesado supera a forca centrifuga atuante no lado oposto, assim
direcionando a forca para o lado mais leve na dire¢do do lado mais pesado, no qual a resultante

é causadora da vibracéo e tal forca é dada pela equacao 2 abaixo:
Frope =m.e.w? (2)

A forca centrifuga causadora de vibracdo é resultado da excentricidade do centro de
gravidade do rotor e sua rotacdo, de acordo com a Equacdo 2, sendo m a massa do rotor, eé a
excentricidade ou a distancia do centro de gravidade ao eixo de giro do rotor e ® ¢ a velocidade
angular, no qual esta forca é contrabalanceada pela soma das rea¢fes que surgem nos mancais
do rotor e a magnitude das forcas dependem da posicao relativa entre o centro de gravidade e

0s mancais, no qual o efeito da forca centrifuga esta representada na Figura 8:
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Figura 8. Efeitos da forca centrifuga.
Fonte: SOUSA (2005).

2.5.3 Rotores rigidos e rotores flexiveis

Conforme mencionado anteriormente, pontos pesados geram forcas centrifugas na
rotacdo do rotor e que estas forgcas somadas vetorialmente produzem as resultantes R1 e Rz, onde
as mesmas forcas sao transmitidas para os mancais das maquinas, conforme indicado na Figura
7.

O conceito de rigidez do rotor é bastante complexo e engloba, inclusive, a relagdo entre
a flexibilidade do conjunto rotor-eixo e a dos mancais, onde a denominacéo de rotor rigido e
rotor flexivel é determinado a partir de algumas consideracGes, como por exemplo 0s rotores
rigidos, sendo que um rotor é considerado rigido quando o mesmo é suficientemente resistente
para ndo apresentar deformacgfes ao longo do eixo onde quanto maior a flexibilidade dos
mancais mais o rotor pode ser considerado rigido, no caso da denominacao de rotor flexivel é
em relacdo a faixa de operacdo da velocidade de rotacdo, ou seja, se 0 conjunto opera a uma
velocidade de rotacdo maior ou igual a 70% da primeira critica (frequéncia de ressonancia),
conforme indicado na Figura 9, e assim em uma velocidade critica o rotor tende a se deformar
de forma similar ao modo de vibragdo correspondente a frequéncia de ressonancia (SOUSA,
2005).
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Figura 9. Representacéo de rotores rigidos e rotores flexiveis.

Fonte: SOEIRO (2008) e SOUSA (2005).

Segundo SOUSA (2005), em rotores rigidos e rotores flexiveis ha consideracfes para
um balanceamento satisfatério dos mesmos, onde o balanceamento satisfatorio € alcancado a
partir da utilizacdo de no maximo dois planos de balanceamento para a adi¢do das massas de
correcdo e no caso dos rotores flexiveis sdo necessario N + 2 planos de correcdo, onde N € o

namero de velocidades criticas pelos quais o rotor pode atingir a sua velocidade de trabalho.

2.5.4 Giro (whirl) sincrono e nédo sincrono

Segundo PEREIRA (2005), em sistemas que S0 compostos por um eixo, mancais e
rotor, realiza dois movimentos rotativos superpostos: rotacdo em torno de si préprio (rotacdo
propria ou spin) e rotacdo do eixo defletido em torno de sua configuragdo ndo defletida

(precesséo ou whirl).

A trajetdria da 6rbita no mesmo sentido que a rota¢éo do proprio rotor, e um movimento
caracterizado como precessao direta (forward whirl), e no sentido oposto é caracterizado como

precessao inversa (backward whirl).
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Figura 10. Movimentos de precessdo a) precessao direta; b) precessdo inversa.

Fonte: PEREIRA (2005).

Segundo PEREIRA (2005), o giro sincrono € o movimento realizado normalmente por
um rotor desbalanceado e esta sincronizado com o movimento de rotacdo do eixo, porém nem
todos os giros (whirl) sdo sincronos, onde os sistemas desbalanceados com maiores poténcias

destrutivas encontrados em dindmica de rotores sdo 0s giros ndo sincronos.

O comportamento do rotor pode ser esclarecido através de algumas consideragdes, ver
Figura 11, que representa a vista de uma das extremidades durante o giro (whirl). No giro
sincrono a taxa de variacdo do angulo ¢ () é a velocidade de giro sincrono, o angulo f
permanece constante e, portanto, a velocidade de giro e a velocidade de rotagdo do eixo € sao
as mesmas, assim o giro é sincrono. No caso do giro ndo sincrono a taxa de variagéo do angulo
B (B) é a velocidade de rotacdo do rotor, relativa ao vetor velocidade de giro V, onde a
velocidade do rotor ¢ a soma de Q = B + ¢ , no qual nesse caso a velocidade de giro ¢ e a

velocidade do rotor ndo sdo as mesmas, ou seja, giro nao sincrono (PEREIRA, 2003).

Figura 11. (a) Giro (whirl) sincrono (b) Giro (whirl) ndo sincrono.
Fonte: Adaptado PEREIRA (2003).
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2.5.5 Instabilidade em rotores

Forgas tangenciais a drbita de giro do rotor podem causar a instabilidade em maquinas
rotativas, as quais sdo chamadas de forcas desestabilizadoras, agindo na mesma direcdo do
movimento instantaneo (NERY, 2008).

A intensidade da forca desestabilizadora pode ser classificada de acordo com sua
intensidade. Se a intensidade da forca desestabilizadora é proporcional a velocidade instantanea

da orbita, a forca € classificada como uma forca de amortecimento negativo.

Por outro lado, se a intensidade da forca é proporcional ao deslocamento do rotor (raio
instantaneo da orbita), a mesma é classificada como forca de rigidez do acoplamento, no qual
0 termo acoplamento vem do fato de um deslocamento X produzir uma forca na direcéo Z e
vice-versa. Sendo que a forca tangencial F¢ € a resultante das componentes Fx e F; (PEREIRA,
2003).

z
/ / \ KXZ >0
‘ c Fx=HaZ | "
\ o~ Fz= KoxX | X
‘-I O ’ ,(1) }.

F@'

Figura 12. Representacgéo das forcas de acoplamento (desestabilizadoras).
Fonte: PEREIRA (2003).

2.5.6 Modelo Jeffcott rotor

Segundo TREBUNA et al (2011), um modelo mais elaborado para evidenciar o
surgimento de velocidades criticas em rotores consiste de um disco rigido desbalanceado
montado sobre um eixo flexivel e mancais rigidos, onde esse modelo de rotor é chamado de
Jeffcott rotor, onde explica como a amplitude se torna maxima na velocidade critica e porque a

massa deshalanceadora se movimenta internamente a Orbita do rotor.
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Figura 13. Modelo de Jeffcott rotor.
Fonte: PEREIRA (2003).

Figura 14. Jeffcott rotor realizando whirling.
Fonte: PEREIRA (2003).

Segundo PEREIRA (2003), o modelo de Jeffcott rotor através de uma vista de uma das
extremidades do rotor realizando whirling é possivel desenvolver uma analise do modelo, onde
0 centro da massa desbalanceadora estd em M, o ponto C localiza o centro do disco, o
deslocamento estatico do deshalanceamento é d = CM e a deflex&o do eixo do rotor devido as
cargas dinamicas é r = OC, no qual para essa analise a influéncia da gravidade é considerada
desprezivel comparada as forcas dindmicas. Considerando o eixo do rotor tendo rigidez k, o
rotor tem massa m, 0 amortecimento viscoso do conjunto é c e a velocidade de rotacdo do rotor
¢ Q, onde as equacgdes diferenciais que fornecem o movimento do centro do rotor em

coordenada X e Z, sendo:
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mX + cX + kX = M0?dcos(Q2t) (3)
mZ + cZ + kZ = MQ*dsen(0t) 4)

Assim, a solucdo para as equacdes (3) e (4) para o giro sincrono é:

X = 2d cos(Qt — B) (5)
[y )
7= 2d sen(Qt — B) ©6)

o= o) "

Deflex&o do eixo do rotor definida pela seguinte equacao:

r=XZ 477 = — 24 (8)
[y )

A amplitude do giro sincrono aumenta com a aproximacao da velocidade critica e apos

a passagem pela velocidade critica diminui. Se aproxima assintoticamente do deslocamento
estatico (d) e do desbalanceamento nas velocidades supercriticas, pois ao atravessar a
velocidade critica o angulo B passa por 90° e se aproxima de 180 ° nas velocidades supercriticas.
Assim para altas velocidades, o centro de massa M gira internamente a Orbita realizada pelo
disco e o centro do disco C gira em torno do centro de massa M com uma amplitude igual ao
deslocamento estatico (d) do desbalanceamento, onde esse fenbBmeno é chamado de inversdo

da velocidade critica. O centro de massa M se mantém externamente a Orbita realizada pelo

disco nas baixas velocidades Q < \/é e o0 desbalanceamento esta defasado em 90° do vetor giro

. ,y ~ . k . . . .
V na velocidade critica ndo amortecida \/% , assim em altas velocidades a amplitude em giro

sincrono pode ser pequena com o balanceamento do rotor. Diante de velocidades criticas um
dos parametros mais importantes para a reducdo da amplitude € o amortecimento (PEREIRA,
2003), conforme indicado na Figura 15.



33

pequeno

/ amortecimento

grande
amortecimento

Amplitude do giro
sincrono r

ke Velocidade
do eixo Q

\ grande

amortecimento

) Velocidade

do eixo Q

Angulo de fase f3

pequeno
—~"amortecimento

0°

Figura 15. Resposta a um desbalanceamento do Jeffcott rotor.
Fonte: PEREIRA (2003).

2.5.7 Efeito Giroscdpico

O efeito giroscdpico é um termo muito importante em sistemas rotativos, no qual
segundo MONTGOMERY et al (2006), o efeito giroscopico é proporcional a velocidade do
rotor e 0 momento polar de inércia, que por sua é proporcional a massa e ao quadrado do raio.
Em turbinas, o didmetro do compressor e pas da turbina sdo muitos maiores que o didametro do

eixo, sendo nesse caso necessario se considerar o efeito giroscopico.

Segundo SAMUELSSON (2009), quando uma rotacgéo perpendicular ou movimento de
precessao é aplicado na rotagdo do rotor em seu proprio eixo de giro rea¢des surgem, conforme
indicado na Figura x abaixo, no qual esse efeito é descrito como efeito giroscopico e a dire¢do

das reac0Oes serdo perpendiculares aos dois eixos de rotacao e eixo de precessao.
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Figura 16. Efeito Giroscopico.

Fonte: MONTGOMERY (2006).

2.5.8 Diagrama de Campbell

Segundo FERREIRA (2005), a caracteristica de um sistema girante é definida pelo seu
diagrama de Campbell, onde a matriz giroscopica do eixo é funcéo da rotacdo, o problema de
autovalores deve ser resolvido para cada Qmm, ou seja, para cada Qmpm deve-se calcular os
parametros modais Q, 6 e y do rotor dindmico, assim apds resolvido o problema de autovalores
é possivel verificar no diagrama de Campbell as distintas frequéncias caracteristicas de um

sistema para distintas condi¢des de velocidade de rotacéo.

Para uma excitagdo de uma massa desbalanceadora, a resposta do sistema pode ser
obtida através do diagrama de Campbell, assim tracando uma reta de 45° entre Q e Qrpm, ONde
a intersecdo desta reta (f1) com as curvas de frequéncia caracteristicas do diagrama de Campbell,

obtém-se as rotagdes criticas do sistema, ou seja, Q = Qrpm.
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Figura 17. Diagrama de Campbell.
Fonte: FERREIRA (2005).

Segundo SRIKRISHNANIVAS (2012), diagrama de Campbell é a representacéo
gréfica das frequéncias de um sistema versus a frequéncia de excitacdo como uma funcéo de
velocidade de rotacdo. Deste modo, conforme Figura 17 € possivel verificar que a velocidade
de rotacdo do rotor é plotada no eixo x e a frequéncia do sistema é plotado no eixo y do
diagrama.

Segundo RAO (2007), as frequéncias do sistema sdo extraidas de uma faixa de
diferentes velocidades de operacgéo, essas frequéncias variam de acordo com a velocidade de
rotacdo. A frequéncia do giro sincrono forward whirl, aumenta com o aumento da velocidade
de rotacdo e a frequéncia do giro assincrono backward whirl, diminui com o aumento da

velocidade de rotacéo.

Em um diagrama é possivel verificar a presenca de uma linha extra, onde a mesma é
chamada de linha de excitacdo, deste modo essa linha representa a frequéncia de rotacdo do
motor, no qual normalmente essa linha tem ordem 1 e a mesma cruza as linhas das frequéncias

modais e a partir disso as velocidades criticas séo calculadas (TREBUNA et al, 2011).

2.6 EQUACAO DE ENERGIA DOS ELEMENTOS DE ROTOR
Na equacdo de movimento de rotores, é considerado somente a energia cinética dos
rotores, onde a energia cinética do eixo é considerada desprezivel em relacéo a energia cinética
do rotor. O rotor, ou seja, o disco é considerado rigido, no qual a energia de deformacéo &

devida somente ao eixo.
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A equacdo de movimento do rotor € obtida aplicando a equagdo de Lagrange sobre as
energias cinéticas do disco e de deformacdo do eixo (PEREIRA, 2003).

2.6.1 Energia cinética do disco
Em um sistema de coordenadas de referéncia (x, y, z) conforme a Figura 18 abaixo, é

possivel se deduzir o vetor de velocidade instantanea de rotacdo do disco, como sendo:

@ =Yz + 0% + ¢y 9)

Figura 18. Sistema de coordenadas de referéncia para um disco rigido em um eixo flexivel.
Fonte: PEREIRA (2003).

Segundo PEREIRA (2003), o vetor de velocidades instantanea é composto por trés
vetores unitarios, sendo z,X’,y. Os eixos (X, Y e Z) formam o sistema de coordenadas inerciais,
os eixos (x’, y’, z’) formam um sistema de coordenadas intermediérias e os eixos (X, y, Z)
formam um sistema de coordenadas fixas no disco. Onde a ordem de rotacéo € a seguinte: (1)
w em torno de Z, (2) © em torno de x” e (3) ¢ em torno de y e a velocidade angular do disco é
¢ e as componentes do vetor velocidade instantanea @ no sistema de coordenadas de referéncia

é definido pela seguinte equacdo:

wy ¢ + P sin6 (10)

[a)x] —1) cos @ sin ¢ + 6 cos ¢
Wz Y cos B cos ¢ + 6 sin ¢

No qual a energia cinética do disco é expressa pela seguinte equag&o:

1 . . 1
Tp = ;Mp(@® +W?) + 5 (Ip, w7 + Ipywj + IpyF) (11)
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Onde u e w sdo coordenadas do centro de inércia do disco, Mp é a massa do disco de
densidade volumétrica p e Ipy, Ipy, Ip; S80 momentos de inércia de massa do disco com relacdo

ao sistema de coordenadas de referéncia, conforme figura abaixo.

Z A
dm
1 K.]
> L-//
X
{ f
X " .'I r Z Il'
<« 4 %
\ |lI \\\ "'
\ \\\\ y
A

Figura 19. Momentos de inércia de massa do disco no sistema de referéncia.
Fonte: PEREIRA (2003).

Ipx = [,z pdV,Ip, = [,x*pdV,Ip, = [, r*pdV (12)

Considerando que os angulos 6 e y sdo pequenos, que a velocidade de rotacdo é ¢ =

Q e a simetria do disco, Ipx = lpz, assim:
1 . . 1 . . H 1
Tp = S Mp(@? +W?) + - Ip, (6% + 92) + Ipy Qp6 + - I, 02 (13)

2.6.2 Energia de deformacéo do eixo em flexao
Segundo PEREIRA (2003), as deformacdes sdo medidas sobre um sistema de

coordenadas de referéncia colocado no centro do eixo que gira a uma velocidade de rotacao
¢ = Q, onde dentro de um regime eléstico linear a relacio de deformacéo ¢é dada pela Lei de

Hooke o = EE e a expressdo geral para a energia de deformacéo é:
1
U=_[oedV (14)

Onde as deformacgdes lineares sdo definidas pelas seguintes equacdes:

0

Ex = % = &0 (15)
0

g, = a—';/ = &, (16)

v d%u %w
&y ==&~ XT3 Z— 17
Y7 oy ¥0 ay? dy? 17)
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As componentes do deslocamento u* e w* de um ponto arbitrario P sobre uma seccao
transversal do eixo no sistema de coordenadas de referéncia, conforme figura abaixo, no qual
ha passagem para o sistema de coordenadas global, ou seja, inercial. H4 uma relagéo entre as

componentes do deslocamento u* e w* através das seguintes equacdes:
u* = —wsin Qt + u cos Ot (18)
w* = wcos Qt + usin Qt (29)

Onde, Qt ¢ o angulo entre o sistema de coordenadas de referéncia (x, y, z) e o Sistema

de coordenadas globais (X, Y, Z) medido em um instante t.

Figura 20. Campo de deslocamento de um ponto P no eixo.
Fonte: PERREIRA (2003).

Portanto a deformacdo longitudinal medida na dire¢do y é definida pela equacéo:

0%u* 22w*
Z
dy? dy?

(20)

Assim, expressdo de energia de deformacéo do eixo no sistema de coordenadas globais

1 L[/0%2u\? 22w\ ?
2.6.3 Energia de deformacéo do eixo devido a uma forca axial

Considerando uma deformacdo devido a uma forca axial em que um rotor esta

submetido, a energia de deformacao devido a essa forca é da forma:

U=[f,2edv (22)
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Onde para a aplicacdo de forca axial em um eixo as deformagdes com termos néo

lineares sdo adicionadas nos termos lineares, sendo:

__du

Ex = o €x0 (23)
ow
&z = Bz = &z0 (24)
N . WL ) W T (25)
& = ay Eyo =X dy? z ady2 2 \ay 2 \dy

Desprezando as deformagdes normais a espessura do €ixo &xo, €20 € @ deformacéo de
membrana eyo, assim se obtém a equacao de energia de deformacéo devido a momentos fletores

e a uma forca axial no eixo.

_Fop [_ % 0fw  1ou)? 1 owy?
U_A 4 xayz Zay2+2(6y) +2(6y)]dV (26)

2.6.4 Mancais
Nos mancais das maquinas rotativas a influéncia da rigidez e do amortecimento viscoso
dos mesmos no comportamento do rotor € considerado a partir do trabalho virtual das forgas

gue atuam no eixo.
éw = Fudu + E,wdu (27)

Onde, Fu e Fwsao as componentes das forgas generalizadas colocadas na seguinte forma:
E, _ by kxz](u Cxx Cxz](u
{Fw} T [kzx k,, {w} - [czx czz] {W} (28)
2.6.5 Equacdes de movimento do rotor

Segundo PEREIRA (2003), as equacdes de energia dos elementos de rotor séo definidas
através de métodos analiticos ou a um método numeérico, onde permitem determinar as equacées
de movimento do rotor a partir da aplicagdo da equacdo de Lagrange. O método analitico do
tipo Rayleigh-Ritz é utilizado para determinar as frequéncias naturais mais baixas de um

sistema, a partir de uma hipétese razoavel do deslocamento dos pontos da estrutura, sendo:

b1

U= Yy ¥n)y (29)

Pn
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Onde u é o vetor deslocamento, y; sdo funcdo deslocamento que devem verificar as
condicdes cinematicas ou as condi¢cdes de contorno e p; sdo novas varidveis em fungdo do

tempo.

Assim aplicando a equacdo de Lagrange nas equacdes de energia dos elementos de rotor,
temos:

=F

d (OT) oT ou OR
dp; Odp; O9p; pt

2t \ap: (30)

Sendo T a energia cinética, U a energia de deformacédo, R € uma energia dissipativa e

F,; séo forgas generalizadas correspondentes as coordenadas generalizadas pi (u, w, © e y).
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3 MATERIAIS E METODOS

Para o desenvolvimento do trabalho, foi gerado primeiramente 0 modelo no software
SolidWorks da bancada rotodindmica do Laboratorio de Vibragdes e Acustica da Universidade
Federal do Para — UFPA, foi verificado in-loco as caracteristicas dimensionais, especificaces
e detalhes de montagem, e a partir disso foi feito a concep¢do do modelo geométrico da
bancada, onde nas figuras abaixo é possivel verificar a similaridade do modelo real para o

modelo geométrico gerado no software SolidWorks.

Figura 21. Vista geral da bancada — Modelo real.
Fonte: Autoria Propria.

Figura 22. Vista geral da bancada — Modelo geométrico
Fonte: Autoria Prdpria.
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3.1 CONSIDERACOES PARA A ETAPA DE PRE-PROCESSAMENTO
Apobs o desenvolvimento do modelo geométrico no software SolidWorks de toda a
bancada, foi definido os itens que irdo ser estudados nesse trabalho, deste modo, sendo os

elementos girantes: rotor, eixo e massa desbalanceadora, conforme a Figura 23 abaixo.

| MASSA DESBALANCEADORA |

Figura 23. Itens a serem analisados no software Ansys Workbench.
Fonte: Autoria Propria.

A caréter de verificacdo das propriedades inerciais dos elementos girantes da bancada,
foi verificado no Laboratdrio de Metalografia e Tratamento Térmico da Universidade Federal
do Para - Campus Universitario de Tucurui, com o auxilio de uma balanca de precisdao Marte
modelo M 6K com capacidade de 6100 g, sensibilidade de 0,1 g e linearidade de +/- 0,1 g, foi

verificado a massa em gramas (g) de todos os componentes, conforme as Figuras 24, 25, 26 e
27 abaixo:

Figura 24. Balanca de precisdo Marte — Modelo M 6K.
Fonte: Autoria Propria.
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Figura 25. Massa da massa desbalanceadora.
Fonte: Autoria Propria.

Figura 26. Massa do eixo.
Fonte: Autoria Propria.

Figura 27. Massa do conjunto do rotor (bucha cdnica, bolacha de aperto, elementos de fixacao e

rotor).
Fonte: Autoria Propria.
Tabela 3. Massa dos elementos girantes da bancada rotodinamica.
ITEM MASSA (g)
EIXO 857,3
CONJUNTO DO ROTOR 1817,6
MASSA DESBALANCEADORA 5,6

Fonte: Autoria Prépria.

Apos isto, foi verificado no modelo do software SolidWorks um grande nivel de detalhes

no desenho, 0 que acarretaria em que o modelo a ser importado para o software Ansys



44

Workbench levaria um maior tempo de geracdo de malha e processamento dos resultados.

Assim, foi feito um modelo viavel para as condi¢Ges de hardware do laptop em que foi

realizado a analise modal deste trabalho.

Deste modo, foi considerado toda a parte dimensional, ou seja, a distancia entre os

mancais de rolamento e rotor e 0 comprimento de cada sec¢do entre o mancal de rolamento | —

rotor que é de 145 mm, e entre o rotor — mancal de rolamento Il que é de 160 mm, conforme

demonstrado na Figura 28 e a Figura 29.

MANCAL |

145

BUCHA CONIC

MASSA DESBALANCEADORA

70

15,75

20

Figura 28. Distancias entre os mancais de rolamento e rotor.

Fonte: Autoria Propria.
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Figura 29. Modelo viavel gerado no software Ansys Workbench.

Fonte: Autoria Propria.

No modelo viavel gerado, foi considerado em suas line body, que é a representacao do

modelo como linhas e logo em seguida extrudado para uma melhor visualizagdo, conforme

indicado na Figura 29, dessa maneira, afim de fornecer parametros modais ao modelo foi
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definido no model type, o0 modelo viavel como sendo elemento beam. A utilizacdo desse
elemento pode fornecer através de sua estrutura seus pardmetros modais, ou seja, rigidez e
deflexdes do sistema. (RICHARD et al,2011).

O modelo viavel apresenta as propriedades inercias do eixo, massa desbalanceadora e
conjunto do rotor proximo ao real, verificado in loco com o auxilio da balanca de preciséo
Marte — M6K. A massa do modelo viavel esta representado na Figura 30, assim apresentando
2,7176 kg e o modelo verificado in-loco tem uma massa real de 2,6749 kg, sendo uma diferenca
de 1,57%, assim no contexto de anélises computacionais apresenta um resultado satisfatério,
onde para obtencdo do mesmo.

Foi adicionado um novo material no Engineering Data com propriedades iguais do aco
utilizado na bancada (SAE 1020), como densidade, modulo de Young e coeficiente de Poisson
(através destes, o programa calculou as demais propriedades como moédulo de cisalhamento e

etc).

Bounding Box
Length X 0,32075 m
Length Y 0,m
Length Z 0.m
Properties
Volume 3,4619e-004 m®
Mass 2,7176 kg

Figura 30. Propriedade inercial do modelo vidvel no Ansys.
Fonte: Autoria Propria.

Details of "Part” a
+|| Graphics Properties
-1/ Definition

Suppressed - No

Assignment . SAE 1020

Coordinate System | Default Coordinate System

Figura 31. Material do modelo adicionado na etapa de pré-processamento.

Fonte: Autoria Propria.

A partir do modelo viavel finalizado, as propriedades definidas e apresentando um
resultado bem satisfatério entre a massa do modelo viavel e do real, sera feito o input de dados

e localizagdo da massa desbalanceadora.

Na Figura 32 foi verificado com o auxilio do software SolidWorks, as coordenadas no
rotor e 0 local em que ¢ instalado a massa desbalanceadora, assim considerando o furo mais

distante ao centro do rotor.
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Figura 32. Coordenadas do local de instalagcdo da massa desbalanceadora.
Fonte: Autoria Propria.

A partir disso, a massa desbalanceadora foi colocada na mesma coordenada no modelo
viavel no software Ansys Workbench, sendo as medidas de centro a centro dos furos conforme

a Figura 33:

Y Coordinate |7,343e002 m

0,000 0,050 0,100 (m) ZA X
| E—

0,025 0,075

Figura 33. Posicionamento da massa desbalanceadora no modelo simplificado.
Fonte: Autoria Prépria.
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A malha (mesh) no modelo simplificado apresentou o seu aspecto visual conforme
Figura 34, na concepcdo da mesma foi considerado que o tamanho dos elementos (element size)
foram de 5e-004 m. Na opc¢do Patch Conforming Options — Triangle Surface Mesher foi
considerado o controle pelo programa que é considerado o padrao, ou seja o software ira definir
o tipo de superficie e entre outras condi¢cdes da malha, assim apds gerar a malha no modelo
simplificado conforme figura abaixo, a mesma apresentou em suas estatisticas (statistics) o

numero de nés de 1229 e 614 elementos.

A representacdo da malha na Figura 34, é apenas uma representacdo da malha, pois
como foi 0 modelo foi concebido através de linhas, essa representacdo é somente visual.

Figura 34. Malha do modelo viavel.

Fonte: Autoria Propria.

3.2 CONSIDERAQOES PARA A ETAPA DE PROCESSAMENTO

Apos finalizacdo da definicdo dos dados do material, geometria e malha do modelo
foram definidos alguns pardmetros no software para realizacdo do estudo rotodindmico, como,
0 estudo é extrair os 10 primeiros modos de vibracdo em uma faixa de frequéncia de 0 Hz a 1,
e + 008 Hz, e logo em seguida plotar o diagrama de Campbell afim de se verificar as velocidades
criticas para os elementos girantes da bancada, foi considerado a condicdo de amortecimento
na andlise, que é fundamental para solucdo de problemas de rotodindmica devido a matriz de
rigidez do modelo.

A partir do momento em que o amortecimento (damped) é desabilitado, afeta

diretamente o efeito de Coriolis (Coriolis Effect) e consequentemente o diagrama de Campbell
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(Campbell Diagram), assim sendo considerado o efeito de Coriolis e amortecimento para ser
gerado o diagrama de Campbell do modelo estudado, pois no software a solugdo para a analise

rotodinamica é uma matriz envolvendo massa, amortecimento, rigidez e uma forca externa.

et of ruipls ek T

[=1| Options - Text Association

Max Modes to Find [10 Error | Campbell Diagrams require Coriolis effects to be turned on. If Reduced Damped Solver | Project>Model:
Limit Search to Range |No Error Corioli isturnedoff - » - o i
[=I| Solver Controls _| [Error | C grams require Coriolis effects to be turned on. If Reduced Damped Solver | Project>Model:
Damped [No = |Emor |Invalid "Campbell Diagram" | Project>Model:
Solver Type | Program Controlled
i=I| Rotordynamics Controls
Coriolis Effect Off
Campbell Diagram On
Number of Points 10
=l Output Controls
Stress ] No [T —
Strain | No + . Messag | Graph |
Details of *Analysis Settings" Ll Messages E
=/ Options 2 Text | Association
Max Modes to Find [10 Error | Coriolis effect requires damped solver to be turned on. | Project>Model>
Limit Search to Range | No Error | Coriolis effect requires damped solver to be turned on. | ct>Model>
I=/| Solver Controls _| |Error Invalid "Coriolis Effect” | ct>Model>
Damped ]No 3
Solver Type [ Program Controlled
= ics Controls
Coriolis Effect On
Campbell Diagram Oon
Number of Points 10
=1 Output Controls
Stress No [ — »
Strain No -~ . Messag L(;mph |

Dl of i sting » —
I-1| Options s Text Association
Max Modes to Find 110 Campbell di result chart is invalid with rotordynamic control setting. Project>Model>

Limit Search to Range ]No Campbell diagram result chart is invalid with rotordh ic control setting. Project>Model>
[=I| Solver Controls Campbell diagram result chart is invalid with rotordynamic control setting. il ct>Model>
Damped I No = Coriolis Effect is turned off | Project>Model>
Solver Type I Program Controlled
1= ics Controls
Coriolis Effect [off
Campbell Diagram | Off
(= Output Controls
Stress No
Strain No

Nodal Forces No ~ . Messages | Graph |

Figura 35. Condicbes do software para gerar o diagrama de Campbell.

Fonte: Autoria Propria.

Para a analise modal algumas considera¢des foram feitas onde conforme a Figura 38
indica o local em que foi aplicado a velocidade de rotagdo (Rotational Velocity) para o estudo
do modelo e a adigdo dos incrementos de rotacdo, considerando as informagfes contidas na
placa do fabricante, conforme a Figura 36, 0 motor elétrico utilizado na bancada modelo S 90

L 4 a uma frequéncia de 60 Hz apresenta uma rotagdo maxima de 1720 rpm.
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Figura 36. Placa de identificacdo do motor elétrico S 90 L 4.
Fonte: Autoria Propria.

No intuito de expor o aprimoramento do uso de diferentes unidades no software Ansys

WorkBench foi feito a alteracdo na aba units, assim substituindo de rad/s por rpm.

AN Y e

] File Edit View | Units Tools Help H @ =i | fsolve v 2/ShowErors @ [if 4
[ R # % v Meticm ko Ns v A A & [@ @a sy
] 5 Show Vertices ~ Metric (cm, g, dyne, 5, V, A) VA ANW A A
| Environment @,{  Metric (mm, kg, N, 5, mV, mA) s v @ DirectFE v | & |

Metric (mm, t, N, s, mV, mA)
Metric (mm, dat, N, s, mV, mA)
J Filter: Name v Metric (um, kg, uN, 5, V, mA)
Project USS. Customary (f, Ibm, Ibf, °F, 5, V, A)

- (§) Model (4 ; -
El.ﬁ Ge(o U.S. Customary (in, lbm, Ibf, °F, s, V, A)

(2K Coo |7 Degrees
/B Con Radians

Outline

-, & Mesl
B Nam rad/s
B2 Moe

ko '-./TE),W RPM

% ['v Celsius (For Metric Systems)
| Kelvin (For Metric Systems)

R = J=Sruresy o=y T

Figura 37. Alteracdo de unidades do software Ansys Workbench.

Fonte: Autoria Propria.

A

0,000 0,100 0,200 {m)
]
0,050 0,150
SGeometry/( Print Prwiewh Report Preview/ ]
Graph R Tabular Data a2

Points |[v ional Velocity [rpm]
1720, 11 172,
Zi[2 344,
1250, - 33 516,
1000, - 4 |4 688,
5|5 860,
500, - 6 |6 1032,
1 I 7 1204,
172, ' T ; 15 T T T T 8 |8 1376,
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 5[0 1548,
1010|1720,

Figura 38. Posicdo que foi adicionado a rotagéo e incremento da rotagao.
Fonte: Autoria Propria.
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Em relacdo aos mancais de rolamentos, os mesmos sdo considerados rigidos e
apresentam reacGes de apoio para o eixo, e no modelo viavel foi considerado suporte (Nodal
Displacement), que de acordo com o help do software Ansys 0 uso desse suporte, algumas
direcdes estardo sem deslocamento e a direcdo que estara livre podera se mover, rotacionar e

deformar.

Assim, considerando os mancais de rolamento utilizando nas duas extremidades do
eixo, 0s mesmos ndo permitem deslocamento nas dire¢bes Y e Z, e conforme a Figura 39, o
eixo ird rotacionar na direcdo X, e deste modo, ndo restringindo o comportamento do eixo na

coordenada X.

odal Displacement
Components: Free;0,;0, m

MANCAL DE ROLAMENTO |

0,000

0,050

MANCAL DE ROLAMENTO Il

Figura 39. Condicéo de suporte nodal displacement para o modelo viavel.
Fonte: Autoria Propria.

Assim, realizadas todas essas consideracOes descritas, no modelo viavel e estando com
os inputs de dados j& feitos e condi¢Bes de contorno necessarias para que se possa realizar uma
analise modal dos elementos girantes da bancada rotodindmica e se obter um resultado

confidvel, e assim foi iniciado a resolucao da analise.

Apés finalizar todas as etapas (pré-processamento, processamento e poés-
processamento), o software Ansys gerou estatisticas sobre a anélise realizada. Desta maneira, a
utilizacdo de um modelo vidvel apresentou ser bastante eficiente para realizacdo da analise, ndo
exigindo muito tempo para realizacdo da mesma. A andlise foi realizada em um laptop SONY
VAIO Core i3 2.13Ghz, 4GB RAM e Windows 7.

CP Time (sec)
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Figura 40. Tempo de processamento para a andlise.

Fonte: Autoria Propria
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

A partir do estudo dindmico da bancada do LABEM, utilizando o software Ansys
Workbench, por meio da analise modal baseado no método dos elementos finitos, utilizando o
método numérico Damped Method, ou seja, um método em que o amortecimento ndo é
desconsiderado e considerando uma faixa de frequéncia de 0 a 1e+008 Hz, extraindo 10 modos
de vibracdo e préximo as condi¢des de operacdo real da bancada, ou seja, considerando as

dimens0es, especificacdes e propriedades inerciais.

Considerando uma opera¢do normal da bancada com as consideracGes ja feitas no
capitulo anterior, assim aplicando a velocidade de rotacdo de 1720 RPM, sendo adicionado 0s
incrementos de velocidade de rotacdo, conforme Figura 41. Assim, a partir disso, na Figura 43

é possivel verificar o diagrama de Campbell plotado pelo software Ansys.

Graph 3 Tabular Data
Points | [V Rotational Velocity [rpm] r

1720, 1|1 172,
1500, 2 |2 344,
3 |3 516,

1250 3
i 4 (4 688,
1000, 5 |5 860,
750, 6 |6 1032,
7 |7 1204
500 g
d | | 8 |8 1376,
172, T I 9 (9 1548,
I 2 3 &5 6.8 10 10 |10 1720,

Figura 41. Velocidade de rotacdo nos 10 modos de vibracéo.
Fonte: Autoria Propria.

A partir das consideraces feitas na Figura 41, foram extraidos, utilizando o software
Ansys Workbench, os valores das frequéncias naturais em Hz dos seus dez primeiros modos de

vibracdo, conforme indicado na Figura 42.

Tabular Data

Set |Solve Point | Mode |[v Damped Frequency [Hz] |

1 | SR 1, 1,0237e-003
2. |2 %% 2, 0,

3 |3 ¥ 3, 0,

4 |4, 1, 4 0,

5 |5 11 5. |0,

6 |6 1 6, 10366

7o e 7, 103,78

8 |8, i3, 8, 431,85

9 |9, I3, 9, 437,21
10 |10, 1, 10, 19349

Figura 42. Frequéncias naturais para os 10 primeiros modos de vibragéo - Operacao real.

Fonte: Autoria Propria.
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Figura 43. Diagrama de Campbell com os 10 primeiros modos de vibracao.

Fonte: Autoria Propria

Assim, observando o diagrama de Campbell plotado, conforme a Figura 43 acima, é
possivel constatar que nessas configuragdes de operacdo dos elementos girantes da bancada ndo
apresentam nenhuma velocidade critica nesse intervalo estudado. Um fator bastante relevante
para o ndo surgimento de velocidades criticas é devido a rigidez do eixo utilizado.

No diagrama de Campbell plotado conforme a Figura 43, ha representacdo de
movimentos de um sistema rotativo, ou seja, a érbita que realiza no centro geométrico pode ter
uma trajetéria no mesmo sentido que a rotacdo do proprio do rotor, assim caracterizando como
precessao direta (forward whirl) — FW e tendo o sentido oposto € caracterizada como precessao
inversa (backward whirl) — BW.

Devido a simetria do rotor da bancada o0 movimento de precessdo inversa nao se aplica.
Deste modo, hd um bom nivel de seguranca durante a realizacdo de estudos e/ou manuseio da
mesma por discentes da faculdade de engenharia mecénica, pois as precessdes inversas sao
destrutivas, devido ao movimento alternar as tensées normais da sec¢do transversal do eixo,
deste modo podendo levar o eixo a falha por fadiga.

Afim de prever velocidades criticas para 0 modelo estudado, foi adicionado altas
frequéncias de rotacdo com as mesmas condi¢fes de contorno ja citadas, ou seja, somente

alteracéo nas velocidades de rotagdo em rpm, conforme input de dados na Figura 44.



53

Graph R Tabular Data
Points | [V Rotational Velocity [rpm] r
10000 1|1 1000,
8750, 2580 [P 4 2000,
30|32 3000,
6250, 4 |4 4000,
5000, 5 |5 5000,
e 6 |6 6000,
2 7 |7 7000,
2500, I I 8 |8 8000,
1000, T 9 |9 9000,
123456738 10 10 |10 10000

Figura 44. Altas velocidades de rotacdo para o sistema dinamico.
Fonte: Autoria Prépria.

A partir do input de dados feito na Figura 44 acima, foram verificadas as frequéncias
naturais do sistema dinamico estudado, deste modo, sendo extraidos no software Ansys
Workbench os dez primeiros modos de vibracdo e suas respectivas frequéncias em Hz,

conforme Figura 45.

Tabular Data

Set |Solve Point IMode H7 Damped Frequency [Hz]
2L [N 1, 1,0237e-003
2 (2, 11, 2 0,

3. |3 3, 0,
4 |4 1, 4, 0,
5: || 5l 5, 0,
6 |6 1, 6, 103,66
7 & il 7, 103,78
8 |8 1, 8, 419,97
9 (9, 1, 9, 449 58
10 110. 1. 10. 19344

Figura 45. Frequéncias naturais extraidas dos 10 primeiros modos de vibragédo — Altas
velocidades de rotagéo.

Fonte: Autoria Propria.

Considerando altas velocidades de rotacdo consideradas e as mesmas condi¢cfes de
contorno j4 feitas, foi verificado o surgimento de duas velocidades criticas em dois modos de
vibracdo. Deste modo, o diagrama de Campbell da Figura 46 abaixo, apresenta os dois pontos
em que a linha de excitacdo cruza a linha das frequéncias modais, ou seja, 0s pontos em que ha
velocidades criticas, sendo representadas por triangulos vermelhos, conforme indicado na

legenda.



54

600

o Mode -
Vs e i —— —4&— Mode -
500 —#—— Mode -3 - UNDETERMINED - UNSTABLE
< Mode -4 - UNDETERMINED - UNSTABLE

1 - UNDETERMINED - STABLE

2
3
4

~—#—— Mode -5 - UNDETERMINED - UNSTABLE

6
7
8
9

- UNDETERMINED - UNSTABLE

e Mo de -6 - BW - STABLE
~——&#—— Mode -7 -FW - STABLE
& ~——@—— Mode -8 - BW - STABLE
—&— Mode -9 -FW - STABLE
—&— Mode -10 - BW - STABLE
w—p— RATIO = 1

A CRITICAL SPEED

'
1=}
=}

Frequency (Hz)
w
8

~
=]
=]

100

0 + +

532e+3 5,5e+3 5,75e+3 6,e+3 6,25¢+3 6,5¢+3 6,75¢+3 7,e+3 7,23e+3
Rotational Velocity (rpm) m::@+

Figura 46. Velocidades criticas encontradas com altas velocidades de rotagéo.
Fonte: Autoria Prdpria.

A partir do diagrama de Campbell plotado acima foi possivel prever velocidades criticas
em dois modos de vibracao, sendo que os mesmos surgem em altas frequéncias de rotagao, no
qual o motor elétrico existente ndo consegue atingir essa faixa de operacdo, sendo as
velocidades de rotacdo de 6217,5 rpm no sexto modo de vibragdo e 6227,8 rpm no sétimo modo

de vibracgdo, conforme a Figura 47 abaixo:

Critical Speed [rpm]

Mode-1 0,
Mode-2 0,
Mode-3 0,
Mode4 0,
Mode-5 0,
Mode-6 6217,5
Mode-7 6227,8
Mode-8 0,
Mode-9 o,
Mode-10 0

Figura 47. Velocidade criticas previstas para os modos de vibracao.
Fonte: Autoria Propria.

Porém, conforme indicado na legenda do diagrama de Campbell da Figura 46, o sexto
modo de vibragdo apresenta movimento de precessao inversa, ou seja, backward whirl — BW,
sendo que conforme ja citado, esse tipo de movimento néo se aplica devido a simetria do rotor
utilizado, sendo assim, a Unica velocidade critica prevista é para o sétimo modo de vibracé&o,

havendo movimento de precesséo direta, forward whirl — FW.
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Sendo a representacao ilustrativa do sétimo modo de vibracgdo representado na Figura

48 abaixo:

20/09/2015 22:23

0,6378 Max
0,56693
0,49607
0,4252
0,35433
0,28347
0,2126
0,14173
0,070867 0,000 0,100 0,200 {rm)
1,3711e-13 Min 0.050 0.150 2

Figura 48. Representacdo ilustrativa do sétimo modo de vibragao.

Fonte: Autoria Propria.

A partir destas consideragdes, houve o surgimento de velocidade critica, ou seja, a
frequéncia da rotacdo se igualou a uma das frequéncias naturais. Deste modo, ha consequéncias
graves para esse tipo de condicBes de operacdo, sendo riscos tanto aos componentes do
equipamento, quanto para a vida dos mantenedores, discentes e docentes, pois 0 mesmo esta
sujeito a trabalhar com grandes deflexdes e podendo haver o colapso dos componentes, e assim,
oferecendo riscos.

SILVA (2012), discente de engenharia mecanica 2008, que em seu trabalho de
conclusdo de curso desenvolveu a bancada em estudo, realizou uma analise dindmica do eixo,
sendo que o mesmo utilizou para o desenvolvimento de seu modelo dindmico o método de
Block Lanczos e extraiu os dois primeiros modos de vibracao que representam as duas primeiras
frequéncias naturais do sistema.

O método Block Lanczos é bastante utilizado para grandes problemas de valores
simétricos proprios e utiliza esse método para os mesmos tipos de problemas para 0s quais se
usa o método do subespaco, e assim, atinge uma taxa de convergéncia mais rapida, deste modo,
segundo o help do software Ansys, 0 método busca as frequéncias proprias de uma determinada
parte do espectro de valores proprios de um determinado sistema. Este método desconsidera o
amortecimento.

Deste modo, SILVA (2012) extraiu os dois primeiros modos de vibracao do eixo a partir
das condicBes de contorno estabelecidas pelo mesmo, sendo assim, foi possivel verificar as
frequéncias encontradas, conforme as Figuras 49 e 50 abaixo:
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Figura 49. Primeiro modo de vibrago do eixo.

Fonte: SILVA (2012).
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Figura 50. Segundo modo de vibragdo do eixo.

Fonte: SILVA (2012).
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SILVA (2012) concluiu que o projeto da bancada se apresenta bastante segura, pois as
frequéncias extraidas no primeiro e segundo modo séo bastante elevadas. Neste caso, o primeiro
modo de vibracéo seria atingido acima de 9600 rpm.

Assim, através do comparativo com o modelo dindmico de SILVA (2012), foi possivel
verificar que o eixo de 16 mm de didmetro utilizado na bancada didética, é bastante rigido para
as condicOes de operacdo da mesma, ou seja, 0 motor elétrico utilizado apresenta uma rotacdo
méaxima de 1720 rpm, e assim, as velocidades criticas encontradas atraves dos modelos
dindmicos deste trabalho de concluséo de curso, que utilizou em seu desenvolvimento o método
amortecido e o trabalho de conclusdo de curso de SILVA (2012), que utilizou o0 método de
Block Lanczos, apresentam ser bastante superiores a maior condi¢cdo de operacdo do motor

elétrico.
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5 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS
5.1 CONCLUSOES

A partir deste trabalho de conclusdo de curso desenvolvido foi possivel verificar a
funcionalidade de ferramentas computacionais para solucdo de problemas dindmicos e
modelamento tridimensional. Deste modo, as analises huméricas em sistemas dindmicos se
tornam bastante validos. Por meio disso, no estudo realizado foi desenvolvido o modelo
geométrico da bancada e também foi extraido os dez primeiros modos de vibragdo para 0s
elementos girantes da bancada, ou seja, eixo, rotor e massa desbalanceadora. Assim,
possibilitando o estudo da mesma e verificando através de métodos computacionais 0s

surgimentos de fendmenos dinamicos que possam surgir durante a operacdo da bancada.

Apos a andlise numeérica, alguns dos elementos girantes da bancada rotodinamica
apresentaram bastante rigidez, como o eixo de 16 mm utilizado. Um fator relevante que também
influenciou na rigidez foi o pequeno espacamento entre 0s mancais de rolamento e o rotor,
assim, a partir de uma maior distancia entre 0os mancais de rolamento e o rotor é possivel se
reduzir a rigidez, como pode ser visto na formulacdo matematica de uma viga bi-apoiada com

carga concentrada no centro.

Deste modo, a realizagdo de estudos experimentais ser torna necessario para que haja a
calibracdo do modelo e validacao dos resultados obtidos, assim sendo mandatério o estudo de

rotodinamica para confrontar os resultados numéricos ja desenvolvidos para esta bancada.

Portanto, a partir da analise numérica foi possivel verificar que o eixo utilizado na
bancada se apresenta bastante rigido para ser realizado os estudos de dinamica na mesma, desta
maneira, afim de evidenciar os fendbmenos dindmicos visualmente seria necessario um sistema
sensivel, ou seja, um sistema que se apresente mais esbelto em relacdo as dimensdes e/ou
especificacdo do material utilizado para fabricacdo da bancada, e assim apresente fendmenos
dindmicos aos discentes de engenharia mecénica, dentro da faixa de operagéo do motor elétrico.

5.2 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS
Para o desenvolvimento de trabalhos futuros relacionados a bancada rotodinamica do
LABEM - Laboratorio de Engenharia Mecénica da Universidade Federal do Para, é possivel

explorar os seguintes tépicos:

e Fazer a aquisicdo de equipamentos e instrumentacdo para que seja possivel realizar
as medicOes experimentais, e seja possivel confrontar com os valores das anélises

numeéricas.
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Fazer melhorias nas condicdes de estudo na bancada, ou seja, um eixo com menor
diametro e/ou especificagdo do material utilizado diferente, como por exemplo um
eixo de aluminio ou outro material.

Aumentar 0 espacamento entre mancais de rolamento e rotor, afim de ficarem mais
visiveis os fendmenos dindmicos durante estudo, devido a reducéo da rigidez do
eixo.

Desenvolvimento de uma interface virtual para analise rotodinadmica através da
plataforma do LabVIEW ou outro, fazendo a interface entre o inversor de frequéncia
existente e instrumentacdo para aquisicao de dados.

Desenvolver estudos de balanceamento e desbalanceamento, ou seja, desenvolver
um material técnico direcionado para os técnicos que trabalham nas areas para

aumentar a destreza dos mesmos em relagéo ao conhecimento de maquinas rotativas.
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