VALERIO SEBASTIAO HAMMES JUNIOR

BALANCEAMENTO SEM ANGULO DE FASE EM MAQUINA COM APOIOS

RIGIDOS E FLEXIVEIS

Dissertagdo apresentada como requisito
a obtencdo do grau de Mestre em
Engenharia Mecanica, do Curso de Pés
Graduagdo em Engenharia Mecanica da
Pontificia Universidade Catolica do
Parana-PUCPR.

Orientador: Prof. Dr. Renato Barbieri.

CURITIBA

2001



TERMO DE APROVACAQO
VALERIO SEBASTIAO HAMMES JUNIOR

BALANCEAMENTO SEM ANGULO DE FASE EM
MAQUINAS COM APOIOS RiGIDOS E FLEXIVEIS

Disserta¢io aprovada como requisito parcial para obtengiio do grau de Mestre no Cutso
de Mestrado em Engenharia Mecanica, Departamento de Engenharia Mecinica, do
Centro de Ciéncias Exatas e de Tecnologia da Pontificia Universidade Catélica do
Parana, pela seguinte banca examinadora:

Presidente: Prof. Nilson Barbieri, D.Sc. - Orientador
Curso'de Engenharia Mecédnica, PUC/PR

’ .’i‘ ; * .

l/ LU\;U;; L}*‘Vr\’, ;)’\/\/\
Prof. Renato Barbieri, D.Sc. — Co-orientador
Curso de Engenharia Mecénica, PUC/PR

oy Mbudede
Prof. Carlos Alberto de Almeida, PhD.
Departamento de Engenharia Mecanica , PUC/RJ

Menses Rdberiy, Yerur. Yol
Prof. Marcus Anténio Viana Duarte, D.Sc.
Departamento de Engenharia Mecédnica, UFU/MG

Curitiba, 28 de Junho de 2001



Agradecimentos

-Aos meus Pais, por ajudarem a tornar meus sonhos realidade;

-Aos professores do Programa de Pos Graduagdo em Engenharia Mecanica da Pontificia
Universidade Catdlica do Parana, ao Coordenador Prof. PhD Jodo Elias Abdalla Filho, e
principalmente ao meu orientador Prof. Dr. Renato Barbieri € ao meu co-orientador Prof.
Dr. Nilson Barbieri, pelo suporte, idéias e boa amizade cultivada.

- Aos funcionarios dos laboratorios, biblioteca e especialmente a Secretaria Jane, pela
dedicag¢do e empenho;

- A CAPES pela bolsa de estudo;

- A minha namorada, pela paciéncia, compreenséo e inspiragio;,

- Aos amigos e bolsistas do mestrado, familiares e todas pessoas que de forma direta ou
indireta auxiliaram no desenvolvimento deste trabalho;

- A Deus, por me dar forgas e permitir que eu esteja tentando ultrapassar mais um

obstaculo em minha vida.



SUMARIO

LISTA DE BIGUIRAS. ... .covsusummssimsmmseisssns svvmmussssimosossig o s s s e im0 405 1
LISTA DE TABELAS. ... et v
4 XL BTG L1 R T T \
ABSTIRACL. .. oo comsanssmesmonomsonssasseossns s s s s oosess oo sy aistesioss S sosassessi vt vi

1. REVISAO BIBLIOGRAFICA

.................................................................................. 01

1T IOEPOAUGRD ... coorsomsssmsommmss e ssmnas eneas ssmn sossns sy s gesnas pressmes e s st mas s s omes snmmnes 01
12 Bonnshe DT bt ticatiosiolsbhosss bbbt St e b e 02
1.3 Desbalanceamento.......................... 08
(10 T SRS B —— 08

1.3.2 Tipos de desbalanceamento..........................occooovii oo 10

133 Medighesdo nguledefase. ....cwunammmnasmmmras o 12

1.3.4 Massas de teSEe..........ooovieiiiiie i 14

1.4 Referéncias DIDlIOBIATICAS. .. o v iiiiiiiiiiiniesmsssisssnrss rspossassgossimesansssssasssssssensmanss 15
2. BALANCEAMENTO EM UM PLANO COM ANGULO DEFASE............. 20
0 N U415 (o1 11 (o7 To SO OO OO 20
22 Implementocdo HOECIOUD. ..o s 2]
2.3  EXEMPIO PIAHCO. .......ccvreeeeiriieeeiriinreasienscinressiessnsessssssnasonseersssrsssrsssarsessssesessssens 22
i L 22
2.5 Referéncias bibliograficas.....................coocoooiiiii i 22
3. BALANCEAMENTO EM UM PLANO SEM ANGULO DE FASE ... .. 23
3l Tbroduplinl. oo T A S s 23
3.2 Implementagdo do método das quatro medigdes........................ccccoeeveirnnn., 24
3.3 Solugdo matematica com angulos de teste iguais............ I 26
3.4 Analise vetorial............oooooiiiii e 27
3.5 ConCluSAO. ..o 29
3.6 Referéncias bibliograficas..............c.coooooiiiiiiiiiie e 30



BALANCEAMENTO EM DOIS PLANOS COM ANGULO

IOE BARE . i s s e s Ty s s S o RS RS TN 31
4.1 INETOAUGEO. ..ottt ettt 31
42 Implementagdo do método dos coeficientes de influéncia............................... 32
43  Analise MAteMALICA. ...........ccooiiieiiee ettt 33
Aol CHMOEITRRD. ... s sasemmnssmmn s 58 S £ S 37
4.5 Referéncias bibliograficas.................ooiii 38
BALANCEAMENTO EM DOIS PLANOS SEM

0, 8 s of 7. 0| D — 39
Bl THHOHUEHO. . .covssscesmrcmmmermmsmsns s snserssmsionssmms SRS s a4 R A8 SR R AR RO SR T SR T 39
5.2 Implementagdo do método das sete medigdes..................coooviviiiiiniiiann, 40
53  Analise MatemMAtiCa...................cocoiiiiiiiiiee e 46
B Y CTHBIIEAN.. ....cnmsnnremnnmssmnnssnmssnmmsiss S T 4 R SR RS e oS 51
55 TRelerdoolay bibHogrAfIoas: ..o s sy i
BALANCEAMENTO ESTATICO DINAMICO PURO...........ooooovvinriiirennne 52
(o O 711 o TRt OO R R ———— 52
6.2 Implementagdo do MEtOdO. ... 53
0.3 CEIBIIRAD.. ...oes commmmmmmsnmmnemasss AR P A e S A AR P e e 58
6.4 Referéncias bibliograticas. ... 58
O PROTOTIPO DA MAQUINA DE BALANCEAMENTO..........coooooivviiiannnicas 59
GO 11 ol 7 (o YT —————— 59
7.2  Mancais rigidos e mancais flexiveis...................ccoiii 60
7.3 Configitasoes damaENT. ... o cmmmmmmem e am s s s 64
74 O protbtipo-da maguina de balanceamentn. ... ... cmoessxmmssmsurmssssesssasss 65
T8 COTCIIBED, ...cornrsnmrmnsrosrmnmnesmmmenssssamennmsmmsmsas s st e 860 AN A RS T TR B 55053 73
76 Refortndias bibHopiBeas. ... assmmcmommmpmmss 74
EXPERIMENTOS ERESULTADOS ... oo 75
Bl TOOIOHIERO. ... ..ooesromesess o R PR S A S A S 75
8.2 Procedimento experimental................cocoooiiiiiiiiiii 76
8.3 Resultados com apoios flexiveis...............coovvvvoiiiiiiiiiic S 79
84 Resultados com apoios HEIAOE. .. smmmmmsssumsssmmmmsmaamenmyersmesnssmsmses 94
8.5 Corregdes e desbalanceamento final............................. 96
8.6 Anilisedostesulados.. ...vmmsnessmnnsasmssecas caser s e 99
CONCLUSOES E SUGESTOES............cooiiiiiiiniiiniinsisessesesess oo 101
ADEKD 1 — BOUIDRIMBITOE . ...oovonssssnsmmnnssnsesmidbss sy o e s s A oS ot an 103
Anexo 2 = Listagem do PrORIBMIG...swsmmmmmssmmovssrsamsssnssasmessmsss s i sy sss sy 106
Anexo 3 — Espectros do sistema desbalanceado................cvmmiii, 125

Anexo 4 — Graficos para determinagdo de desbalanceamento residual permissivel.. 131



LISTA DE FIGURAS

1.1
1.2
1.3
1.4
1.5
1.6
1.7
1.8
2.1
3.1
3.2
33
34
3.5
4.1
4.2
43
4.4
4.5
5.1
§.2
33
54
3.5
5.6
5.7
6.1
6.2

Espectro tipico de um equipamento desbalanceado..................co 08
Desbalanceamento €StALICO. ... ....ooiiiiiiieieiie e 10
Desbalanceamento SEMI-ESTALICO. .......oo..erromrnnrereceoseeroeisiiiisimsinssssesmsrmssresssnsssasssses 10
Deshnlanceamerto QDEmioe PIOEGL v mme s ST 552 11
Desbalanceamento GINAMICO. .. ......ooreems onresmsssssssessesensspesss osssssiosssssss smtissessasineases 11
Sistema para medigdo de amplitude e fase com luz estroboscopica.................... 12
Sistema para medigdo de amplitude e fase com sensor fotoelétrico.................... 12
Esquema de medigGes de angulo fase.........cvmnnmnommmn 13
Vetores obtidos através das medi¢des de amplitude de vibragdo e angulo fase.... 21
Métado das QA IHEAICHER. ..oomsamma s aswm s 25
CIrculos @uXiIATES. ... iiieee e e 26
Construgo grafica para demonstragao do método das quatro medigdes. ......... 28
Determinagio do vetor de desbalanceamento.................oooiiinninni 28
a e b) Definigdo do Centro EOMELTICO ...........ocoomruiieeiiiie s 29
Posicdes de medigio e corregdo para o balanceamento em dois planos .............. 32
Vetores obtidos através das medigdes Originais. ............cooooceeveeees oo, 33
Vetores obtidos com massa teste no plano 1., 34
Vetores obtidos com massa teste N0 plano 2............ccoooiiiiiiinii e 34
Vetores de infludncia nos planos 1 € 2.........covmaemam s s 35
Determinacio grafica dos coeficientes da equagao...............cocoooiiieiiniiis 42
Determinagio grafica dos coeficientes da equagdo..................coocoooeeiiiii 43
Determinagio grafica dos coeficientes da equagao.................coooviiiiiiiiiinn, -
Determinagio grafica dos coeficientes da equagao...................c.cooiiiinninn, 45
Sistema massa mola com n graus de liberdade...............c.ccooiiiii 46
Efeito produzido por Vetor UNItATIO M............ccoooiiiiiiiiiiie i 49
SOMICTOIBIAINGH. ... s sy 6558 ST A8 TS0 S TS S 49
Plotagem dos vetores (COITEGa0 EStALICA). ... ....oovvrviemiiieiii 53
Parcela ¢statica € AIDAMICA PUTA...... oo mnsimsmenmres o ot sassessinss 54



6.3
6.4
6.5
6.6
|
1.2

73
7.4

1.8
7.6
7.7
7.8
7.9a
7.9b
7.10a

7.10b

7.11

7.12a

7.12b
7.13
7.14

8.1
82
83
3.4
85
8.6
8.7
8.8
8.9
8.10
8.11
8.12
8.13
8.14

Vetores obtidos com instalagdo da massa deteste..................ccocooeiiiiiiiiiiii
Solugdo para parcela €StALICA. .............ccviiiiiiiiiiee e
Plotagem dos vetores (corre¢do dindmica)

Solugdo para parcela dindmica

Deslocamento em mancais flexiveis

Variagdo do dngulo fase em mancais flexiveis em fungio da variagdo da
velocidade angular

Deslocamento em mancais rigidos

Variag¢do do angulo fase em mancais rigidos em fungdo da variagdo da
velocidade angular

Sistemas de COMEALO. .....oooot et

Prototipo da maquina de balanceamento com mancais rigidos e flexiveis
Detalhes construtivos do prototipo

Detalhes dos apoios para restricdo do movimento radial e axial da pega
Dimensdies do:sistema de mancal A0 . csinvvmmmnmmmmmmamsiss i
Perfil do prototipo da maquina - detalhe dos mancais rigidos

Modo referente a primeira freqii€ncia natural obtida através de elementos
T P e U S L 01 O I S . B 0 0 S S SOOI B
Detalhe do modelo de simulag@o e pontos de referéncia para condigdes de
CIDMNEIDEIND s s B N AR K TR A R PR
Resposta em frequéncia e variagdo do angulo de fase do suporte submetido a
posaie gom marteloide IMpato. .. ... s s

Dimensdes do bloco de fixagdo do sistema de apoios flexiveis parte rigida
Dimensdes da chapa de ago mola — parte flexivel

Sistema de apoios flexiveis montado no protétipo da maquina
Grafico de resposta obtido através de aplicagido de deslocamento inicial e ace-
lerdmetros instalados no mancal flexivel

Conjuiito de rotores - ¢ixo, flanges, diS008,..o.vuamsmaamrmsisssmmagas s
Posi¢Oes das massas de desbalanceamento.......................co
Pozicties das MassagiOBIRELE ... xnsesnsmsrsmsabssban i i bR R S A SR e
Medigtes com sensor do tipo Proximiter. ... .o s is s on smssssns
MedigGes com sensor do tipo acelerOmetro................ccooooiiiiiiiiiiiiiiieni
Determinagdo grafica dos coeficientes da equacao (relogio comparador)
Determinagédo grafica dos coeficientes da equagio (relogio comparador)
Determinagdo grafica dos coeficientes da equagdo (relogio comparador)
Determinagdo grafica dos coeficientes da equagdo (relogio comparador)............
Determinagdo grafica dos coeficientes da equagao(acelerometro/flexivel)
Determinag¢io grafica dos coeficientes da equagdo(acelerdmetro/flexivel)
Determinagdo grafica dos coeficientes da equagio(acelerémetro/flexivel)
Determinagio grafica dos coeficientes da equagio(acelerometro/flexivel)

Determinagio grafica dos coeficientes da equagio (proximiter)

i




8.15
8.16
8.17
8.18
8.19
8.20
8.21
8.22
8.23
8.24
825
8.26
8.27

Determinagio grafica dos coeficientes da equagdo (proximiter)...............coccoo.. 86
Determinagdo grafica dos coeficientes da equagdo (proximiter)........................ 87
Determinagio grafica dos coeficientes da equagao (proximiter)..............c.cco.... 87
Vetores originais medidos... ... i msssans ey seersvsssssasas 89
Vetores medidos apos adigdo das massas de teste.............oooeiii, 89
Determinacdo da posigdo de corregdo para parcela dindmica pura....................... 90
Primeiro valor de corregdio para parcela estatica....................coooeiiiiii 91
Segundo valor de correg@o para parcela estatica...............oooon 92
Grafico obtido com freqiiéncia de 5. 125Hz. ..o 93

Determinagcio grafica dos coeficientes da equagdo(acelerdmetro/apoio rigido)... 94
Determinagdo grafica dos coeficientes da equagdo(acelerometro/apoio rigido)... 95
Determinagio grafica dos coeficientes da equagdo(acelerometro/apoio rigido)... 95
Determinagdo grafica dos coeficientes da equagio(acelerdmetro/apoio rigido)... 96

il



LISTA DE TABELAS

3.1
4.1
7.1
3.1
82
83
8.4
8.5
8.6
8.7
8.8
89
8.10
8.11
8.12
8.13

Dados de medigdo — método das quatro medigdes
Dados de medigdo — método dos coeficientes de influéncia
Vantagens / desvantagens — mancais rigidos e flexiveis
Medig¢des com relogio comparador convencional
Medig¢des com acelerdmetro
Medig¢bes com proximiter
Medigdes com proximiter — método estatico dindmico puro
Medig¢Oes com proximiter — ressonancia

Dados obtidos com acelerdmetro — mancais rigidos

Comparativo : método x massas e angulos de corre¢io

Resultado apos aplicagdo do método das sete medigdes com acelerdmetro
Resultado apos aplicagdo do método das sete medigGes com proximiter
Resultado apés aplicagdo do método das trés medigdes com proximiter
Resultado apos aplicag@o do método estatico dindmico com proximiter
Resultado apos aplicagdo do método das sete medigdes com acelerdmetro

v

Resultado apos aplicagdo do método das sete medigdes com rel. comparador...

25
33
63
79
32
85
88
92
94
oF
98
98
98
98
98
99



RESUMO

No presente trabalho, avalia-se a qualidade do processo de balanceamento de sistemas de
rotores comparando os resultados obtidos com diversas técnicas de corregio. Para possibilidade
deste estudo e realizagdo da parte experimental, foi construido um prototipo de uma maquina
regulavel para trabalhar em dois modos de sustentagdo: apoios rigidos e apoios flexiveis. A
maquina também possibilita a utilizagdo de baixas velocidades para balanceamento em apoios
flexiveis e altas velocidades para apoios rigidos, para conseqiiente comparag¢do dos resultados. A
Corregdo do desbalanceamento estatico ¢ realizada utilizando o Método das Quatro Medigdes
(Four Run Method) e também o Método Vetorial com medi¢do de amplitude de vibragdo e
angulo de fase. Explora-se o balanceamento em dois planos através do Método das Trés
Medigdes com utilizagdo de dngulos de fase também conhecido por Método dos Coeficientes de
Influéncia e o Método das Sete Medigdes, cujo procedimento requer apenas amplitude de
deslocamento e/ou velocidade ou acelera¢do. Pode-se também simular desbalanceamento estatico
e dindmico, e executar a corregao através das técnicas acima citadas, ou separadamente utilizando
trés planos com o método Estatico-Dinamico Puro (Static-Couple Method). Os calculos sio
implementados através de um programa computacional desenvolvido em MatLab que fornece os
valores das massas de balanceamento em gramas, e a posigdo de corregdo em graus.

Ainda, sdo utilizados diferentes sistemas de medi¢do como acelerémetros, sensores
proximiter e reldgio comparador para verificagao e comparagdo da eficiéncia de cada instrumento
utilizado.



ABSTRACT

At the present work, the balancing grade of shafts and rotors is evaluated and the results
obtained among several techniques are compared. In order to make the research and the
experimental part possible, a machine which has two configurations — soft bearing and hard
bearing — was designed and constructed. The machine also has the possibility of working with
low speed to balance the system using soft bearing supports and high speed to balance with the
hard bearing support configuration. Therefore, the results can be compared. In order to correct the
static unbalance, the Four Run Method and the traditional method with phase angle measurement
can be performed. Two plane balancing is explored by using The Influence Coefficient with
phase angle measurement, and also by the Seven Run Method without phase angle measurement.
For the last method to be applied, just displacement, velocity and / or acceleration measurement
is needed. Both static and couple unbalance can be simulated and corrected using the Static-
Couple Method. The calculations are performed by a computational program developed with
Matlab, which gives the correction weights and position, in grams and degrees , respectively.



Capitulo 1
Revisdo Bibliografica e Embasamento Teorico

1.1.Introdugdo

Sdo varias as fontes geradoras de vibragdo em maquinas no meio industrial. Desgastes de
pegas, falhas em rolamentos, folgas excessivas, montagens indevidas, ressondncias, desalinhamento
e desbalanceamento sdo algumas das varias causas que podem ser citadas.

Vibragdes excessivas causam varios problemas, como desconforto do operador, freqiente
manutengdo, falhas estruturais, desgastes de rolamentos, ruido, entre outros. Problemas estes que
podem ser detectados através de medigdes e analise de vibragdes, que vem tomando importancia
cada vez maior a medida que os instrumentos de medigdo e aquisi¢do de dados vém avangando
tecnologicamente, garantindo respostas e calculos cada vez mais rapidos.

O processo de analise e reducio de vibragdo compreende duas etapas: o diagnostico, onde
sdo encontradas informagdes, determinadas hipoteses, e realizados testes das hipoteses para
descoberta da real causa do problema; a segunda etapa corresponde a cotrecdo do problema, onde
sdo verificadas as alternativas, sendo uma escolhida e verificagdo dos ganhos obtidos.

No presente trabalho, o desbalanceamento, considerado como principal fonte de vibragéo, €
analisado, e algumas das técnicas de correciio sdo aplicadas. Para cada caso existe uma técnica mais
adequada, assim como o meio de efetuar o processo de balanceamento, em campo ou local de
trabalho do equipamento (field balancing), ou em uma maquina para balanceamenio (shop
balancing).

Sendo o desbalanceamento uma area importante no estudo da dindmica dos rotores, a
bibliografia disponivel sobre o tema € vasta e continua aumentando a medida que os computadores
permitem a aplicagdo de técnicas e métodos de calculo cada vez mais complexos e precisos.

A seguir € apresentado um histérico do surgimento dos diversos metodos € técnicas
recentes, com apresentacio das respectivas referéncias bibliograficas. Nesse mesmo capitulo, €
apresentado o objetivo do presente trabalho e o embasamento tedrico necessario para melhor
entendimento das técnicas descritas nos Capitulos 2 a 7. Para comprovagao da teoria apresentada,
sdo mostrados exemplos praticos simulados em um aparato experimental capaz de trabalhar com as
diferentes configura¢des apresentadas.
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Revisao Bibliografica e Embasamento Tedrico

1.2.Revisdo bibliografica

O balanceamento, que pode ser definido também como uma variagdo da posicdo entre o
centro de massa e o centro de giro de um sistema rotativo, causado por uma distribuigio de massa
ndo uniforme, € uma das principais fontes de vibragio e causas de falhas em equipamentos rotativos
na indastria. Por este motivo, varias pesquisas e técnicas de corregdo foram e continuam sendo
desenvolvidas até os dias de hoje, visando os mais diversos objetivos, como rapidez, baixos custos e
otimizagdo de métodos ja conhecidos para obten¢do de menores niveis residuais de vibragao.

Segundo Wowk (1995), antes de 1850, devido a baixas velocidades de trabalho, preocupava-
se apenas com desbalanceamento estatico, e apenas ajustes na geometria da pega (minimum runout)
eram suficientes para boas condi¢des de trabalho. Logo apéds, com o desenvolvimento de motores
elétricos e conseqiiente aumento das velocidades de trabalho nas maquinas, tornou-se indispensavel
0 processo de balanceamento estatico, que foi o primeiro tipo de balanceamento utilizado. O
equipamento a ser balanceado era colocado sobre duas barras paralelas, para que pudesse girar livre
com o minimo de atrito possivel. A corregdo era feita através da adigdo de massa a parte mais alta
do rotor, pois, devido a forgas da gravidade, o ponto pesado (heavy spof) sempre se encontra na
parte inferior.

Os conceitos de balanceamento dindmico vieram logo depois, com a técnica chamada pencil
marking, onde o rotor era marcado em seu ponto alto (ponto pesado ) através do seu funcionamento
no proprio local de trabalho. A técnica exigia muitos giros e paradas, pois a quantidade de massa
corretiva era descoberta através de tentativa e erro, e também devido aos efeitos cruzados.

Devido a todos esses problemas, foi desenvolvido um método vetorial para balanceamento,
apresentado por Rathbone (1929), e por Thearle (1934). O método vetorial de Thearle, que hoje é
conhecido como método dos coeficientes de influéncia, leva em consideracio a necessidade de
balanceamento simultineo em dois planos e a existéncia de efeitos cruzados, e apresenta solugdo
analitica para compensagdo deste problema. Na utilizagio dos calculos de coeficientes de
influéncia, faz-se a consideragdo de linearidade, ou melhor, proporcionalidade dos valores de
vibragdo medidos com relagdo ao desbalanceamento existente ou simulado, Kroon (1944). No
procedimento para dois planos (7wo Plane Influence Coefficient Balancing Method), sio realizadas
trés medigGes com massas de teste conhecidas para determinagio experimental da sensibilidade do
sistema de rotores e através dos dados medidos determinam-se os elementos da matriz de
coeficientes de influéncia , que em conjunto com os dados de vibragdo originais , sdo utilizados para
o calculo das massas de corregdo. Os coeficientes de influéncia sio determinados através da relagdo
entre deslocamento de um ponto e forgas geradas nos outros pontos do sistema, Rao(1995). Ou seja,
a vibragdo gerada em um mancal depende de todas as componentes de forga centrifuga contidas no
sistema de rotores, geradas por massas desbalanceadas.

Goodman (1966), estendeu o procedimento utilizado com coeficientes de influéncia para o
método dos minimos quadrados, com o objetivo de corregio de sistemas de rotores flexiveis. Logo
apos surgiram outros trabalhos para melhoria do procedimento matematico proposto por Goodman.
Também foram realizadas investigages da precisio dos procedimentos e instrumentos utilizados
nos métodos baseados no conceito de coeficientes de influéncia € método dos minimos quadrados,
Lund e Tonneson (1972), Tessarzik, Badgley and Anderson (1972,1976).

Vérios métodos de balanceamento de rotores flexiveis vem sendo desenvolvidos desde entio.

Pilkey e Bailey (1979) desenvolveram uma técnica de corre¢io de eixos flexiveis através de
um programa computacional de linearizagdo, capaz de regular a magnitude das massas de
balanceamento baseando-se em coeficientes de influéncia. Ainda, realiza-se uma melhoria dessa
técnica, fazendo-se uma otimizagdo das massas de corregdo e das posigdes axiais dos planos de
balanceamento, Pilkey(1983). Um programa de solug@o linear é aplicado, usando uma aproximagio
linearizada da variagdo axial dos coeficientes de influéncia. Apds terem sido obtidas as massas de
corregdo, a localizagdo axial dos planos de balanceamento € ajustada. Esse processo é realizado de
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forma iterativa, onde os calculos sdo repetidos até se encontrar valores 6timos que resultem em
minimos deslocamentos (runnout) do rotor.

Kang et al (1996), apresenta uma técnica modificada de corregdo de rotores ndo simétricos
basecada no método dos coeficientes de influéncia. Geralmente, os componentes de um sistema de
rotores ndo sao axissimétricos, apresentando assim diferentes valores de rigidez e momento de
inércia nas duas diregdes principais. No método convencional, uma massa de teste ¢ aplicada e
medicdes de deslocamento sdo realizadas para obtengdo da matriz de coeficientes e distribui¢do de
desbalanceamento. Assim sendo, ndo sdo consideradas propriedades distintas das partes girantes e
assimetria dos mancais, e consequentemente ndo € realizada uma distribuigcdo equivalente de
desbalanceamento. Baseado nos estudos de Nelson(1985) e Genta (1988), em seu trabalho, Kang et.
al. derivam uma formulagdo de coeficientes de influéncia para rotores ndo simétricos atraveés da
utilizagdo de representa¢do de coordenadas complexas. Duas massas de teste sdo aplicadas em cada
plano de balanceamento, e entdo o movimento de precessdo ( forward precession) é calculado
através das medigdes das respostas ao desbalanceamento, para conseqiiente obtengdo dos
coeficientes de influéncia e distribui¢do de desbalanceamento. Os calculos sdo baseados nos
conceitos de elementos finitos, que s@o bem desenvolvidos e vastamente utilizados para
determinagdo de condi¢bes dinamicas de rotores. Varios trabalhos foram desenvolvidos nessa area,
podendo ser citados Ruhl (1972,1976), Zorzi e Nelson(1977), Nelson (1980).

Os métodos de balanceamento de rotores flexiveis sdo baseados basicamente em dois
conceitos de calculo: coeficientes de influéncia e analise modal. O metodo de balanceamento modal
usa um procedimento, no qual o desbalanceamento em cada modo € corrigido, comegando pelo
primeiro modo. Ou seja, em cada estagio, a parcela modal de desbalanceamento somada a parcela
residual de desbalanceamento causada por corre¢des executadas para modos mais baixos, ¢
interpretada através da vibragdo gerada no eixo proximo a velocidade critica de funcionamento.
Entdo, pode-se definir o processo modal como a corregdo de sucessivos modos de vibragéo através
de massas calculadas a fim de néo interferir nos modos mais baixos ja corrigidos.

Ao contrario do método dos coeficientes de influéncia, que consiste na determinagdo e
aplicagdo de massas de corre¢do em planos pré-determinados, a fim de minimizar vibragdes lidas
em um conjunto de sensores, o método de balanceamento modal enfatiza o conhecimento e
entendimento das caracteristicas fisicas e modais dos mancais e sistema de rotores.

Os métodos de balanceamento modal sdo fundamentados em modelos matematicos e analise
modal do sistema. Respostas ao desbalanceamento, distribui¢do de desbalanceamento e massas
corretivas sdo expressadas a cada velocidade critica de funcionamento. Bishop e Gladwell (1959), e
Bishop e Parkinson(1972) utilizam modos planares, os quais ndo incluem efeitos giroscopicos,
efeitos cruzados e de assimetria. Ou seja, esses modos ndo satisfazem modelos de sistemas de eixos
com discos de maiores dimensdes, suportes muito assimétricos ou quaisquer condigdes de
assimetria. Porém, Parkinson( 1963a , 1963b), mostra em seu trabalho que os modos planares acima
citados sdo ainda relativamente precisos, particularmente para sistemas pouco amortecido
suportados por mancais de rolamentos.

Saito € Azuma(1983), ¢ Meacham (1988) apresentam uma técnica modificada, envolvendo
introdugdo tedrica de meétodo modal complexo. Nesses meétodos, tornou-se necessario o
desenvolvimento preciso de um modelo matematico do sistema de mancal e rotores.

Parkinson (1980) apresenta semelhangas entre os dois métodos de balanceamento através da
analise detalhada das duas técnicas, entdo expondo caracteristicas da aproximagdo unificada.
Darlow (1981) propde e implementa uma demonstragdo do meétodo unificado, cuja fungio €
incorporar as melhores caracteristicas do método dos coeficientes de influéncia e método modal , e
minimizar as desvantagens. Essencialmente, o método unificado ndo esta restrito a modos planares
e pode ser aplicado a processos automaticos de balanceamento. A superioridade desse método ¢
indicada por Darlow (1987), onde ¢ feita uma comparacdo dos trés métodos citados.

Kang ef al (1997a), propde um procedimento modificado para o método unificado citado
anteriormente. Utilizando elementos finitos, coordenadas complexas e matrizes de coeficientes de
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influéncia modais derivadas de equagdes do movimento para rotores nio simétricos, realizam-se
calculos para obtengdo da distribui¢do de desbalanceamento e massas de corregdo. Nesse trabalho, ¢
demonstrada a superioridade desse método modificado em relagio ao método unificado
convencional (unified balancing approach).

Seguindo o raciocinio utilizado nos métodos modais, ou seja, maior conhecimento das
caracteristicas da maquina e sistema de rotores, através de modelos matematicos, Lees (1997)
apresenta um meétodo para determinagdo de estado de balanceamento através de medigio de
vibragdo nos mancais. Para isso, é necessario o desenvolvimento de um modelo matematico para o
rotor € um modelo aproximado para determinagdo do comportamento dos mancais.

Xu et al.(2000) apresentam uma nova técnica de balanceamento de rotores flexiveis sem
utilizagdo de massas ou giros de teste. O método, que utiliza a idéia basica de coeficientes de
influéncia (influence coefficients) e se baseia no conceito de algoritmo genético (genetic algorithm),
utiliza para o procedimento de corregdo célculos tedricos da resposta de desbalanceamento e
medigdes originais de vibragdo. Gnidlka (1983) e Morton (1985) apresentam o método de
balanceamento de rotores e eixos flexiveis sem utilizagdo de massas ou giros de teste. A diferenca
entre esse método e o método mais recente apresentado, ¢ que Gnidlka e Morton utilizam conceitos
de balanceamento modal para implementagio do calculo de correcéo.

No que diz respeito ao método vetorial, tanto para um plano (Single Plane Balancing),
quanto para dois planos (Two plane influence coefficient balancing method), pode-se dizer que
necessitam medigdes precisas de amplitude de vibragdo e dngulo fase. Ao contrario dos métodos
que utilizam a medi¢do do dngulo de fase, o0 Método das Quatro Medi¢des (Four Run Method) nio
utiliza nenhuma medigdo do dngulo de fase e ndo existe a restri¢do das hipoteses de eixo rigido. A
tnica grandeza medida ¢ a amplitude (deslocamento, velocidade e/ou aceleragio) na velocidade de
funcionamento; Den Hartog (1956) , Blake & Mitchel (1972), Carlson (1979), Mitchel (1993),
Wowk (1995).

Wowk cita que o método das Quatro Medi¢des ¢ mais simples e preciso que o método
vetorial com medigdo do dngulo fase, convergindo rapidamente para uma solugdo. A grande
vantagem do método ¢ que torna-se desnecessdria a medigdo de angulos de fase, que em alguns
casos € uma tarefa dificil ou até mesmo impossivel de se implementar. Ainda, medigdes precisas do
valor de angulo de fase podem ser prejudicadas por variagdes de velocidade, especialmente proxima
a uma ressonancia, Everett (1987). Uma matriz de coeficientes de influéncia mal condicionada
resultante de outros pardmetros do sistema, pode resultar em calculos equivocados de massas
corretivas, Darlow (1982) . Como desvantagem do método, pode-se citar o tempo necessario para
as aplicagdes de massa teste e conseqilentes quatro giros do sistema, ao passo que no método
vetorial utilizam-se apenas dois giros.

Existem duas maneiras de se efetuar o processo de balanceamento em um sistema de rotores,
em campo ou seja, no local de trabalho, ou em uma méaquina balanceadora. Balanceamento em
campo, com o sistema de rotores no local de trabalho, geralmente produz melhores resultados em
termos de vibragdo. Por outro lado, maquinas de balanceamento garantem uma maior qualidade de
balanceamento. A afirmagdo, que parece contraditoria, ¢ melhor explicada por Wowk (1995). A
necessidade de produgdo e balanceamento de manutengdo é o grande motivo para se adquirir uma
maquina de balanceamento, Wowk (1995). O custo para obtengdo de uma maquina de
balanceamento € justificado pelas horas em que equipamentos permaneceriam parados para
corregdo (manutengdo corretiva) das varias pegas envolvidas em uma quebra, e pelo aumento dos
intervalos de trabalho entre periodos de manutengdo programada (Alberto, 1997). No caso de
processos de produgdo e montagem precisa de equipamentos, com tolerdncias finas capazes de
garantir uma perfeita distribui¢do de massa em torno de seu centro de giro, possivelmente ndo seria
necessario o processo de balanceamento do sistema. No entanto, devido a altos custos produtivos,
equipamentos rotativos sempre apresentam algum nivel de desbalanceamento apos a produgio,
dependendo do processo de fabricagdo utilizado, e principalmente apos a montagem do conjunto.
Contudo, segundo Bayley (1997), deve-se controlar esse nivel de desbalanceamento inicial, pois
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podem ocorrer casos onde ndo haja material suficiente para ser retirado, ou massas de corregdo com
material excessivo que podem se desprender da parte rotativa em trabalho. Ainda, as condig¢des
iniciais de desbalanceamento acima citadas sdo importantes para determinagdo da estratégia de
correcdo em termos de técnicas e procedimentos utilizados. Dependendo dos valores de amplitude e
angulos de fase medidos, pode-se optar por balanceamento em um plano, dois ou varios planos,
maquinas de mancais rigidos, flexiveis, entre outros parametros.

Em relagdo as maquinas de balanceamento, Wowk (1995) cita que além das maquinas de
balanceamento por gravidade (Gravity balancing machine), capazes apenas de corrigir a parcela
estatica de desbalanceamento, existem basicamente trés tipos de maquinas quanto a forma de
sustentagdo da pecga a ser balanceada: maquina com mancais flexiveis, semi-flexiveis e rigidos. Em
torno de 1910 surgiram as primeiras maquinas de balancear com mancais rigidos, produzidas na
alemanha por Carl Schenck, e por volta de 1930 surgiram as maquinas com mancais flexiveis
equipadas com os primeiros transdutores de vibracdo elétricos. Desde entdo, tanto as maquinas,
sistema de suportes como sensores de medi¢do evoluiram, possibilitando também desenvolvimento
de novas e mais precisas técnicas de corregao.

Maquinas com mancais flexiveis possuem pequena rigidez horizontal e permitem facilmente
o movimento da peca desbalanceada devido as forgas centrifugas geradas. Devido aos baixos
valores de rigidez do sistema de suporte, esse tipo de maquina trabalha logo acima da freqiiéncia
natural , fazendo com que o sistema de rotores se comporte como um corpo livre no espago, Wowk
(1995). Aproximadamente, pode-se falar que o movimento da pega serd proporcional ao
desbalanceamento existente e inversamente proporcional ao peso total da pega girante
desbalanceada. Como vantagens, pode-se citar a maior sensibilidade e resposta ao
desbalanceamento, medi¢des ndo afetadas por atividades proximas, facil calibrag@o, possibilidade
de movimentagdo para outras areas, ¢ seguranga devido a baixas rotagdes ¢ absor¢do da energia de
desbalanceamento pela inércia do rotor. Por outro lado, para cada peca realiza-se a calibragio do
sistema, e a sensibilidade é reduzida por efeito da massa do mecanismo de suporte da maquina,
Wowk (1995).

Através de Harris (1988), Stadelbauer e Muster citam que maquinas de balancear com
mancais rigidos e flexiveis sdo essencialmente iguais quanto as formas basicas construtivas,
diferenciando-se apenas pela rigidez lateral dos suportes. Maquinas com mancais rigidos possuem o
sistema de suporte projetado de maneira que as condigdes de rigidez fornegam altos valores de
frequiéncias naturais. Assim sendo, com essa configuragdo a faixa de trabalho sempre estara situada
abaixo da frequiéncia critica, garantindo com que a vibragdo medida pelos sensores esteja em fase
com o ponto de desbalanceamento. Wowk (1995) cita que os efeitos cruzados sdo faceis de serem
trabalhados, a maquina €é permanentemente calibrada, e simulam-se de maneira mais real as
condigdes de trabalho do rotor. Como desvantagem, pode-se citar a necessidade de fundagio
massiva e rigida e sensibilidade de atividades proximas ao sistema de medig¢do da maquina.

Na parte experimental do presente trabalho, pode-se visualizar o processo de balanceamento
de um sistema de rotores rigido, formado por um eixo, flanges de fixag@o e discos. A méquina
utilizada ¢ hibrida, permitindo através da troca de suportes, a utilizagdo de suportes flexiveis
compostos por molas e suportes rigidos com apoio em rolamentos de esferas. Sdo utilizados nas
duas configuragdes citadas, o método dos coeficientes de influéncia, e analisa-se a efetividade dos
resultados obtidos com e sem medigao dos dngulos de fase.

Em relagdo as maquinas semi-flexiveis acima citadas, Wowk (1995) afirma que podem,
através de um suporte fixo e outro flexivel, corrigir problemas de desbalanceamento em dois planos
através de técnicas de balanceamento em um plano (Single plane techniques). Isso ocorre devido ao
fato do suporte flexivel movimentar-se apenas devido ao desbalanceamento referente a extremidade
do suporte flexivel, com pequena ou nenhuma influéncia da extremidade oposta (fixa). Assim,
anulando-se os efeitos cruzados existentes em rotores mais longos, pode-se fazer a separagdo de
balanceamento por plano (plane separation technique).
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Por volta de 1930, logo apos a técnica de separagdo mecanica, surgiu a separagdo elétrica de
desbalanceamento por plano. Varios trabalhos sobre separagdo mecanica por planos foram
apresentados, Jeffcott (1919), Timoshenko (1928), Kroon (1944) , Hartog (1956). Também, através
de demonstragdo com coeficientes de influéncia, Kang (1997b) extende o método de separagio
relativo a dois planos para varios planos especificamente para maquinas de balanceamento e sugere
o uso de um algoritmo de calculo para esse processo. Em casos de balanceamento de conjunto de
rotores assimétricos como eixos de girabrequim, onde ha necessidade de balanceamento em varios
planos para evitar concentragdo de massa em apenas dois planos, pode-se citar o método
modificado desenvolvido por Kang (2000). O método baseia-se na teoria de balanceamento de
rotores assimétricos e balanceamento de rotores rigidos em varios planos (multi-plane balancing), e
através de simulagbes computacionais e experimentos, conclui-se que comparando-se ao método
convencional, atinge-se uma melhor qualidade de balanceamento através do método modificado.

Tendo visto que as mesmas dificuldades para realizagdo de balanceamento em plano #nico
(Single Plane Balancing) com medigdo do angulo fase, se estendem para o processo em dois planos
(Two Plane Influence Coefficient Balancing Method), Everett (1987), cita uma nova técnica, capaz
de realizar a corregdo para dois planos de um sistema rotativo, sem a necessidade de medigdo dos
angulos de fase. O método, que é uma extensdo do método das quatro medi¢des baseado no
conceito de coeficientes de influéncia consiste na solugdo grafica do sistema de equagdes. Sio
necessarios sete giros do sistema, ou seja, aplicagdo de uma massa de teste em trés posigdes
diferentes em cada plano (dois planos), e medi¢bes originais de vibragdo. A solugdo grafica é
realizada através da plotagem de circulos referentes aos valores de amplitude medidos. Os pontos
de interse¢do geram dados para o calculo dos elementos da matriz de coeficientes de influéncia.
Neste método, torna-se desnecessaria grandes habilidades para conduzir o procedimento de
corre¢do, e a probabilidade de convergéncia rapida para a solugio é grande. No entanto, como sdo
necessarios varios giros do sistema, o inconveniente encontrado é o tempo necessario para o
Processo.

Muitas vezes, por escolha errénea da quantidade ou posigdes de fixagido das massas de teste
e também ocorréncia de erros de medigdo, os pontos de interse¢do da solugio grafica nio sdo
perfeitos, podendo comprometer toda a analise. Algumas pesquisas referentes a erros contidos no
método dos coeficientes de influéncia vem sendo desenvolvidas. Fujisawa ef a/.(1995) analisam a
qualidade de balanceamento em rotores rigidos com erros no calculo baseado em coeficientes de
influéncia e comparam resultados com o método dos minimos quadrados. Everett (1997),apresenta
um meétodo capaz de otimizar a estimativa de desbalanceamento existente através de uma fungio
objetivo. Os calculos se baseiam no método dos minimos quadrados, e a solugdo grafica é dada
através da plotagem dos circulos, como no método das sete medigdes. Porém, na presenga de erros
de medigdo, que ocorrem na maioria das vezes, realizam-se os calculos responsaveis pela estimativa
do ponto real de intersecdo. Everett conclui que, em grande parte dos casos o método otimizado
produz menores niveis de vibragao residual que o método original (Método das Sete Medigdes).

Hassan (1995), apresenta um método computacional de balanceamento aproximado, também
sem utilizagdo de medigdes de angulo de fase, baseado na analise do comportamento do sistema de
rotores através de medi¢do de amplitude de vibragdo (deslocamento, velocidade ou aceleragdo) com
instalagdo de massas teste e giros com velocidade constante do sistema. A parte experimental do
trabalho apresenta melhores resultados para balanceamento estatico, apesar de conseguir resultados
relativamente bons em condi¢des dindmicas.

Além dos problemas ja citados em relagdo ao método dos coeficientes de influéncia, existem
varias outras fontes de erros capazes de comprometer a analise e consequentemente o procedimento
de corregdo. Muitas vezes, a aplicagdo de técnicas de balanceamento fazem a considera¢io de
linearidade no valores medidos, quanto a amplitude de vibragdo e dngulo de fase. Porém, em certos
casos, devido a efeitos de massas desbalanceadas muito grandes, desalinhamento entre outros
fatores, pode haver contato entre a parte girante e a parte estatica do equipamento. Pode-se citar
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como exemplo um conjunto rotor-estator, cujo comportamento perante este tipo de fendmeno,
conhecido como rub, é extremamente nao linear (Edwards, 1999). Tiwari e Vyas(1997) relatam a
possibilidade de ndo linearidades no comportamento de rigidez em mancais de rolamentos de
esferas e apresentam um método para estimativa dos pardmetros de rigidez perante forgas
desbalanceadas. Também, Tiwari ef al.(1999) provam através de analise tedrica e experimental, que
folgas radiais internas em rolamentos de esferas utilizados para apoio de rotores rigidos, podem
gerar instabilidades e ndo-linearidades nas medigBes de resposta dinimica em varias faixas de
freqiiéncia.

Em um estagio tecnologico mais avangado, encontram-se o meios de controle ativo de
corre¢do de balanceamento. Desde que Van de Vegte (1964,1978) apresentou o primeiro conceito
de balanceamento ativo, varios métodos com os mais diversos tipos de sensores vem sendo
desenvolvidos. Basicamente, sistemas de balanceamento ativos sdo compostos pelo sistema de
rotores, sensor, controlador e regulador de balanceamento. Em certos casos, como em motores a
jato, a vibragdo gerada por efeitos de desbalanceamento pode ser fatal ao sistema, devido a contatos
entre as partes girantes e estaticas (rub) ou mesmo falhas por fadiga. Neste caso, ndo ha tempo para
correcdo de balanceamento através de retirada ou aplicagio de massas corretivas, fazendo-se
necessario o controle automatico através de atuadores e amplificadores; Manchala ez a/.(1997). Em
outros trabalhos, sdo descritos processos de controle de balanceamento automatico através de
mancais magnéticos e também atuadores piezoelétricos, Tang et al.(1993), Palazzolo ef al (1993) ,
Higuchi ef al.(1990) , Kanemitsu et al.(1990), Cusson ef al(1992) , entre outros. Zeng e Wang
(1998) apresentam um novo método automatico de balanceamento de rotores rigidos com
reguladores eletromagnéticos. Através da obtengdo dos coeficientes de influéncia e vetor de
desbalanceamento, calcula-se as massas corretivas e controlam-se de maneira Otima suas
respectivas posi¢des. Todo o processo € realizado sem interrupgdo, com o rotor em velocidade
normal de trabalho. Também, Chung e Ro (1999) apresentam uma analise tedrica para o
balanceamento dindmico automatico, referente & analise de estabilidade e tempo de resposta.

Objetivos

Neste trabalho, exploram-se os conceitos teoricos das técnicas de corregdo para rotores
rigidos. Métodos classicos como o Método das Quatro Medicdes e o Método dos Coeficientes de
influéncia sio abordados visando a compreenséo dos procedimentos passo a passo. Outros métodos
menos citados na literatura especializada, como o Método das Sete Medigcdes e Método Estdtico
Dindmico Puro (Static Couple Method) s3o apresentados no desenvolvimento tedrico e
experimentos, caracterizando-se as vantagens e desvantagens de cada um.

Também, para a parte experimental, desenvolve-se o projeto e execugdo de um prototipo de
maquina de balanceamento com apoios rigidos e flexiveis. Comprova-se a eficacia da utilizagdo de
baixas frequéncias para balanceamento em mancais flexiveis e a eficiéncia dos resultados para
mancais rigidos, utilizando uma maquina de balanceamento de baixo custo e processo de fabricagio
relativamente simples.

Diferentes instrumentos de medigdo como acelerémetros, sensores tipo proximiter e reldgios
comparadores sdo utilizados no desenvolvimento experimental, possibilitando ainda outro
parametro de comparagao de eficiéncia.

Todos os calculos e graficos sdo implementados em um aplicativo desenvolvido com o
MatLab oferecendo maior rapidez para analise e solu¢do dos problemas de desbalanceamento.
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1.3.Desbalanceamento:

1.3.1 Definigéao:

O desbalanceamento, caracterizado por uma ndo-coincidéncia entre o centro de massa ou
centro de gravidade, e o centro de rotagdo (Fig. 1.2, 1.3, 1.4), pode ser causado por varios fatores ,
como folgas e tolerancias de montagem, parafusos, chavetas ou outras pegas agregadas a parte
girante da maquina, diferentes valores de densidade e vazios ao longo do sistema de rotores.

Ao se realizar analise de balanceamento, o pardmetro a ser analisado ¢ a vibragdo gerada
pela rotagdo do rotor em termos de deslocamento, velocidade ou aceleragdo, normalmente na
velocidade de operagédo do equipamento (Fig. 1.1).

A (G)
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|
f=rotacgdo do cixo

Figura 1.1- Espectro tipico de um equipamento desbalanceado

Um rotor desbalanceado pode causar grandes forcas centrifugas dependendo da rotagio,
como indica a Eq. 1.1 abaixo, Wowk (1991):

Fem-eo (1.1)

Sejam F, a forga centrifuga, m a massa do rotor, e a distdncia entre o eixo de giro e ponto
onde encontra-se a massa de desbalanceamento, ¢ ® a velocidade angular do eixo. A forca
centrifuga gerada ¢ diretamente proporcional ao desbalanceamento (me), e proporcional ao
quadrado da velocidade angular (w em rad./s). Sendo o desbalanceamento definido por uma massa
excéntrica , ou uma distribuigdo incorreta de massa em torno de um eixo ou centro de giro, quanto
maior a massa deslocada ou excentricidade , e quanto maior a velocidade de operagio , maior sera o
desbalanceamento existente e consequentemente a forga centrifuga causada.

Também, dependendo da velocidade de trabalho utilizada, os rotores podem ser
considerados rigidos ou flexiveis. O termo flexivel é utilizado para rotores que operam proximo, ou
acima de suas primeiras velocidades criticas, apresentando assim deformagdes significativas, Wowk
(1991,1995). Alguns autores como Shablinsky(1994), Lyons(1998), Halfen (IRDbalancing), citam
que rotores que operam em um valor proximo a 70% da primeira velocidade critica s@do
considerados flexiveis. Da mesma maneira, rotores que operam abaixo deste valor sio considerados
rigidos.

Ao contrario do que acontece com rotores rigidos, os rotores flexiveis devem ser
balanceados em varios planos, levando em consideragdo os modos de vibragdo presentes em toda a
faixa de operagdo. Portanto, os planos de balanceamento devem ser selecionados de acordo com os
modos de flexdo, determinados através de calculos aproximados, Wowk (1995).
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1.3.2 Tipos de desbalanceamento:

a) Desbalanceamento estatico:

O desbalanceamento estatico é causado quando o eixo principal de massa é deslocado
paralelamente ao eixo do rotor, como mostra a Fig. 1.2 . O processo de balanceamento em um plano
¢ suficiente para corregdo do problema. Ou seja, a solugdo do problema pode ser dada através da
aplicagdo de uma uUnica massa corretiva a 180° em relagdo ao ponto onde encontra-se a massa
desbalanceada. Em condigGes de desbalanceamento puramente estatico, condigdo pouco freqliente
na pratica, as medi¢des de amplitude e fase sdo iguais nos dois mancais.

e Eixo de giro

Eixo principal de massa

Massa desbalanceada

Figura 1.2- Desbalanceamento estatico

b) Desbalanceamento semi-estatico:

Esse tipo de desbalanceamento ¢ caracterizado pela intersecgido do eixo principal com o eixo
de rotagdo em um ponto distinto do centro de gravidade do rotor , Fig. 1.3.

Massa desbalanceada
Eixo principal de massa /
_‘_5 ''''''''' B —'.-:a"":-'———-:i;__;—_'—'_’—ﬁ '''''

C.G

Figura 1.3- Desbalanceamento semi-estatico

Pode-se contornar essa situagdo com apenas uma massa posicionada no plano de
desbalanceamento, diferente da situagdo de desbalanceamento estatico, onde aplica-se a massa de
corregdo no plano que contém o centro de gravidade.
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c¢) Desbalanceamento dindmico puro:

Desbalanceamento dindmico puro € definido pelo deslocamento do eixo principal de massa,
apresentando intersegdo com o eixo de giro através do centro de gravidade Fig. 1.4. Teoricamente,
essa condi¢do pode ocorrer através da existéncia de duas massas desbalanceadas , separadas em
180°, localizadas nos extremos do rotor, Fig. 1.4.

Massa desbalanceada

. Eixo do rotor

Fi . e
Massa desbalanceada ixo principal

Figura 1.4- Desbalanceamento dindmico puro

Neste caso, assumindo mesmas condi¢des de rigidez e massa nos dois mancais, as leituras
de amplitude serdo iguais porém defasadas em 180°. A corre¢do para esse tipo de desbalanceamento
se da através da aplicagido de duas massas corretivas em dois planos separados.

d) Desbalanceamento dinamico:

A situagdo mais freqiiente € decorrente da soma das parcelas de desbalanceamento estatico e
desbalanceamento dindmico puro, chamada desbalanceamento dindmico. O eixo principal de massa
e 0 eixo de giro ndo se coincidem ou interceptam Fig. 1.5 , fazendo com que as medigdes de
vibragdo nos mancais sejam geralmente diferentes em amplitude, e a diferenga de fase esta entre 0°
e 180°.

Discos excéntricos

Figura 1.5- Desbalanceamento dindmico
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Condicdo de desbalanceamento dindmico € contornada através da aplicagdo de duas massas
em dois planos, que ndo devem estar separados exatamente por 180°, para que possa ser corrigido
também o desbalanceamento estatico.

Entdo, a separagdo angular entre as massas corretivas indicam a quantidade de
desbalanceamento dinamico e desbalanceamento estatico existentes no rotor. Caso a diferenga seja
pequena, existe maior efeito de desbalanceamento estatico. Se as massas estiverem separadas por
aproximadamente 180°, a maior parcela é de desbalanceamento dindmico puro.

1.3.3 Medigoes do angulo de fase:

Dentro os métodos de medigdo de angulo fase, podem ser citados o método da luz
estroboscopica, € o método do sensor fotoelétrico. O primeiro método utiliza luz estroboscopica ,
em conjunto com um filtro comparador e sensor de vibragdo , Fig. 1.6,

A luz € acionada uma vez a cada revolugdo do rotor, para que se tenha a impressao de que o
sistema esteja parado, desde que ndo se esteja trabalhando proximo a frequiéncia de ressonancia.
Entdo, a freqiiéncia de funcionamento da luz é praticamente igual a freqiéncia de rotag@o do rotor.
Com o auxilio de uma fita graduada colada ao disco ou rotor, ou até mesmo na parte fixa da
maquina , faz-se a leitura do angulo fase, de acordo com o procedimento utilizado. Pode-se entdo
verificar através de um diagrama vetorial o local e dados para calculo da massa de corregdo para o
sistema.

marca
no rotor

luz

massa estroboscopica

desbalanceada

sensor de filtro
vibracéo comparador

IS IS LTSS

Figura 1.6- Sistema para medi¢do de amplitude e fase com luz estroboscopica

O segundo método utiliza um sistema composto por um sensor de vibragdo, um sensor
fotoelétrico e um analisador de espectros , Fig. 1.7.

fita
reflexiva

massa
desbalanceada

sensor
fotoelétrico

SEnBat de \ analisador de

vibracio
/ \ espectros

LA LS PTTRLES A

Figura 1.7- Sistema para medigéo de amplitude e fase com sensor fotoelétrico
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Uma fita refletiva é colada, de maneira que o sensor fotoelétrico perceba a passagem do
rotor a cada rotacdo. Nessa passagem, a posi¢do no tempo do rotor se torna a referéncia a 0°. O
. tempo de atraso entre a referéncia e 0 momento em que o sensor de vibragio captura o pico positivo
da onda senoidal , € o dado necessario para o analisador calcular o angulo fase, atraves da Eq.1.2
abaixo, Wowk (1995).

ang fase =360°- T/"—;:ri (1.2)

Nota-se através do grafico a seguir (Fig.1.8), que o angulo fase obtido através da medigdo do
tempo de atraso como citado anteriormente, ¢ uma tarefa relativamente facil para ser executada
- através de um analisador de espectros, Mitchell (1993).

I
"

Figura 1.8- Esquema de medigdes de angulo fase

Pico da onda scnoidal

O pico da onda senoidal € referente a posi¢do onde se encontra a massa desbalanceada. Uma
varia¢do desse método se da através da utilizagdo de dois sensores do tipo “proximiter” . O primeiro
canal ¢ o canal de referéncia, sendo o segundo canal destinado a medig¢do da amplitude de vibragao.

A referéncia ¢ disparada assim que o sensor reconhece uma depressdo ou canal de chaveta.
Portanto, a referéncia torna-se o angulo 0° e todos os célculos sio feitos em relagdo a este angulo.

Assim como os diversos métodos se diferem em relagio a instrumentagio utilizada, o método
de leitura , ou seja, a convengdo dos angulos também usa diferentes procedimentos.

Para o método da luz estroboscopica, os angulos sdo obtidos em relagéo a localiza¢ao do peso
de teste, ndo dependendo do sentido de rotagdo do equipamento. A dire¢do para medigdo de valores
positivos de angulo fase depende da posi¢ao onde se encontra a graduagdo angular - parte rotativa
ou estacionaria - e ndo ¢ influenciada pelo sentido de rotagédo do rotor.

Com relagido ao método que utiliza sensor fotoelétrico ou “ proximiter “, valores positivos de
angulo fase sdo obtidos no sentido oposto ao da rotagéo.
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1.3.4 Massas de teste:

Assim como na especificagdo de desbalanceamento residual segundo a norma API-617, a
massa de teste também deve gerar no maximo uma forga centrifuga equivalente a 10% da carga
estatica do rotor, como mostra a Eq. 1.3, Wowk (1995), Mitchell (1993), Halfen (IRDbalancing).

Sendo Wr € a massa de teste em [kg], Wr € o peso do rotor em [N], N ¢ a rotagdo em
[RPM], e 1 € o raio de aplicagdio da massa de teste, em [m], obtém-se:

W
— (1.3)

-r

W, =9.091-

Este calculo € apenas um ponto de partida, pois na pratica, para que se obtenha mudangas
relevantes em termos de vibragdes medidas para melhor eficiéncia no calculo das massas de
corre¢do, normalmente sdo usadas massas de teste maiores que as calculadas.
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Capitulo 2
Balanceamento em Um Plano com Medicao do
Angulo de Fase

(Single Plane Balancing )

Single Plane Balancing addresses unbalance in a single plane, and it is rigorously
true only when a rotor consists of a single thin disc mounted on a perfectly balanced
shaft or it has a purely static unbalance.

John S. Mitchell.

2.1.Introdugao

O balanceamento em um plano (Single Plane Balancing), cujo procedimento implica na
aplicagdo de massa de balanceamento em apenas um plano , funciona bem para discos de pequena
espessura, Mitchell(1993), e também para rotores mais longos, desde que as amplitudes de vibragdo
medidas nos mancais sejam similares ¢ a diferenga entre os valores de angulo fase seja de no
maximo 30°, Wowk(1995).

Aproximadamente setenta por cento dos casos de desbalanceamento podem ser corrigidos
através de balanceamento em um plano. No entanto, pode-se aplicar esta técnica para corregdo de
desbalanceamento dinamico (dois planos), porém segundo Wowk(1995) apenas a parcela estatica
do problema sera resolvida, resultando em vibragdo residual causada pela parcela de
desbalanceamento dindmico puro.

E o método mais simples, classico e disponivel em toda literatura sobre o assunto. Como
desvantagens, podem ser citadas a necessidade de medigdo precisa de amplitude de vibragdo e
dngulo fase, estabilidade na velocidade de trabalho e restricdo a eixos rigidos. Também, para
obtengdio de bons resultados com este método, ndo deve haver ressondncias presentes, para que a
vibragdo medida apresente relagdo linear com o efeito real do desbalanceamento.
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2.2.Implementacdo do método

Através de dois giros do sistema, realizam-se as medigdes necessarias para o calculo da
massa corretiva e posi¢ao de aplicagdo:

Etapa 1:Medigao da Amplitude Original de Balanceamento
Coloca-se o rotor em funcionamento e realiza-se a medi¢do da amplitude original de
desbalanceamento e angulo fase, ou seja, do vetor O,

Etapa 2:Medi¢do da Amplitude com instalacio da Massa Teste
Apos adicionar a massa de teste, Myg. , NO rotor, nova medi¢do € realizada na mesma
velocidade da etapa anterior. O resultado é o vetor de desbalanceamento, D;

Etapa 3:Calculo da Massa Corretiva

Segundo Wowk(1995), Rao(1995) e Mitchell(1993), através das medigOes realizadas
anteriormente, calcula-se a massa de corre¢do com:

O

. =——xM 2.1
coITegao MT teste ( )

O vetor MT ¢ o vetor de ligagdo da extremidade do vetor O , a extremidade do vetor D, veja
Fig. 2.1.

Figura 2.1- Vetores obtidos através das medi¢Ses de amplitude de vibragio e dngulo fase
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Etapa 4:Aplicacdo da massa de correcdo
Aplica-se a massa corretiva calculada na etapa 3, no mesmo raio de aplicagdo da massa de
teste, Mieste. O @ngulo de aplicag@o € obtido graficamente, e sera explicado no exemplo pratico a
seguir. Verifica-se o ganho obtido apos a aplicagdo da massa de corregdo, e se necessario, aplica-se

novamente o método para realizar ajustes finos.

2.3.Exemplo pratico

Para verificagdo pratica das etapas acima citadas, sejam |O|= 4 mils a 140°, | D|=2.0 mils
2 45°, € Misie = 4.3 g, (Imil=1polegada/1000=25.4-10°m). Ao serem plotados os vetores acima,
pode-se encontrar o vetor de influéncia da massa de teste MT, Fig.2.1

Através da Fig. 2.1, obtém-se o valor de |MT|= 4.6mils , e com a Eq. 2.1, calcula-se o
valor da massa corretiva, Mcorregio-

O valor calculado eqtiivale a 3.7 g, ou seja, a massa teste M. utilizada deve ser reduzida
de 4.3 g para 3.7 g, e rotacionada de 26°, de acordo com a Fig.2.1. Deste modo, a vibragao original
medida ¢ reduzida, caso contrario, deve-se executar um ajuste fino do calculo corretivo, de acordo
com a etapa 4 anteriormente descrita.

2.4.Conclusdo

O método apresentado neste capitulo, apesar de utilizar solu¢do grafica relativamente rapida
e eficiente para discos finos e rotores longos com amplitudes de vibragdo similares, limita-se ao
balanceamento em um plano de rotores rigidos e ndo realiza compensagdes de possiveis efeitos
cruzados existentes. Também, requer medigOes precisas do angulo de fase, o que na maioria das
vezes € uma tarefa dificil na presenga de ressondncias, variagdes na velocidade de trabalho e/ou
batimento. O método das quatro medi¢des ([“our Run Method) que sera descrito em seguida, ndo
utiliza medi¢cdes do angulo fase e contorna os problemas acima citados convergindo mais
rapidamente para a solu¢do do problema.
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Capitulo 3

Balanceamento sem Medi¢ao do Angulo de Fase
(Four Run Method Without Phase)

If any improvement can be made by balancing, the four-run method will find it.
Victor Wowk (19935).

3.1.Introdugdo

Os métodos utilizados para balanceamento com medi¢gdo do angulo de fase requerem

medi¢des precisas da amplitude ¢ dngulo de fase. Para obter estas informag¢des normalmente
assume-se a hipotese de eixo rigido, ou pelo menos, que ndo ha flutuacdo na velocidade angular de
funcionamento. Medi¢des do angulo de fase ndo sdo estaveis na presenga de variagdes na rotacao,
batimentos, fundagGes instaveis e/ou problemas com a instrumentagio.
' Ao contrario dos métodos que utilizam a medig¢do do dngulo de fase, o Método das Quatro
Medicoes (Four Run Method) ndo utiliza nenhuma medi¢do do dngulo de fase e ndo existe a
restricdo das hipoteses de eixo rigido. A tinica grandeza medida é a amplitude (deslocamento,
velocidade e/ou acelerag¢do) na velocidade de funcionamento; Den Hartog (1956), Blake & Mitchel
(1972), Carlson (1979), Mitchel (1993), Wowk (1991, 1995).

Para balanceamentos em um plano com o Méfodo das Quatre Medigdes, como o seu proprio
nome diz, 30 necessarias quatro medigdes diferentes para implementar a corregdo. Ja com uso das
técnicas de medi¢do do dngulo de fase sdo necessarias apenas duas medigdes. Este ¢ o grande
inconveniente deste método.

Segundo Wowk (1995), o Método das Quatro Medigdes ¢ mais preciso do que o Método
Vetorial (com medi¢do do angulo de fase) e sempre converge para a solucdo rapidamente.

Ainda, o método das Quatro medigdes é recomendado para iniciantes e para situagdes onde
existem dificuldades para medir o angulo de fase. Com estas propriedades, este método € altamente
recomendado para balanceamento em campo e/ou no proprio local de funcionamento do
gquipamento.
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3.2.Implementagdo do método das quatro medigdes

Como o seu proprio nome diz, sdo necessarias quatro medi¢Ges em circunstancias diferentes.
0 procedimento € o descrito abaixo:

Etapa 1:Medic¢do da Amplitude Original de Balanceamento
Realiza-se a medigdo da amplitude original de desbalanceamento, A,. O circulo original é
tragado tendo como raio o valor da amplitude original vezes um fator de escala;

Etapa 2:Medig¢do da Amplitude com a Massa Teste na Posigdo 1

Adiciona-se a massa de teste, Mg, na posigdo 1 e realiza-se nova medig¢do da amplitude de
desbalanceamento. Marca-se sobre o circulo original a posigdo I que sera o centro do circulo 1. O
circulo 1 € tragado com o raio igual a amplitude de vibragdo medida vezes o fator de escala definido
na Etapa 1;

Etapa 3:Medi¢@o da Amplitude com a Massa Teste na Posigdo 2

Muda-se a massa de teste da posigdo 1 para a posi¢do 2 e realiza-se nova medigao da
amplitude de desbalanceamento. As posi¢bes 1, 2 e 3 sdo preferencialmente selecionadas com
defasagem de 120°. Entretanto, outras posigdes poderdo ser selecionadas sem afetar a qualidade do
balanceamento. Marca-se sobre o circulo original a posi¢do 2 que serd o centro do circulo 2. O
circulo 2 € tragado com raio igual a amplitude de vibragdo medida vezes o fator de escala definido
na Etapa 1;

Etapa 4:Medicdo da Amplitude com a Massa Teste na Posigdo 3

Muda-se a massa de teste da posigdo 2 para a posigdo 3 e realiza-se nova medig¢io da
amplitude de desbalanceamento. Marca-se sobre o circulo original a posi¢do 3 que sera o centro do
circulo 3. O circulo 3 é tragado com raio igual a amplitude de vibragdo medida vezes o fator de
escala definido na Etapa 1.

Etapa 5:Defini¢do da Direg¢do de Corregio.

O ponto de intersegdo dos circulos 1, 2 e 3 serve para definir a diregdo de corregcdo e
determinar o valor da massa de correcdo. Mede-se a distancia deste ponto de intersegdo até o centro
do circulo original, que sera denominada T.

Etapa 6:Calculo da Massa de Correcio
Calcula-se a massa de corre¢do, Mcorregao, COML:

corregao

A
:—rfu_XMtcstc (31)

Etapa 7:Corregdo Final
A massa de corregdo ¢ adicionada na dire¢@o definida pela intersegédo dos 3 circulos e no
mesmo raio de aplicagdo da massa de teste.
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Para ilustrar a aplicagdo deste método, sejam por exemplo os dados mostrados na Tab.3.1
obtidos com massa de teste igual a 10 g , Wowk (1995).

Tabela 3.1 — Dados de medigido

Posigdo 0 [°] Amplitude de Vibragéo, [mils]
1 0 53
2 120 11.5
3 240 16.9
Amplitude Original de Vibragio [mils] 7,8

*Observacdo.: 1mil = 1polegada/1000 = 25.4-10°m

Os quatro circulos correspondentes a estas medi¢des estdo ilustrados na Fig.1. O ponto de
intersegdo € bastante claro e a distdncia deste ponto ao centro do circulo original vale
aproximadamente (graficamente) 9.4, isto ¢, T=9.4. A diregdo de desbalanceamento também pode

! ser obtida graficamente e seu valor aproximado (graficamente) é 35,2 a partir da posicio 1.

R7 8

Figura 3.1- Método das quatro medigdes

M

7.8

corregdo

O valor da massa de corregdo também ¢ facilmente calculado e vale, Eq.3.1:

=——x10=83gr.
94 -
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3.3.Solugdo matematica com angulos de teste iguais

Tomando as posigdes 2 e 3 conforme mostrado na Fig.3.2 , as expressOes matematicas para
ostrés circulos auxiliares sdo:

& +(y—1,f =12 (3.2)
(x —,senB) +(y-1,cos0) =1 (3.3)
(x +1,5enO) +(y — 1, cosB) =1 (3.4)
¥y
|
I
e“'f 0 0 L\ x
\ \
o I3

I.3 W . )/,/

Figura 3.2- Circulos auxiliares

A soma das Eqs.3.3 e 3.4 resulta:

2x” +21,” sen@’ +2y” — 41,y cos0+2r," cos®’ =1’ +1; (3.5)
ou,

2%’ +21" +2y’ —4r,ycosO=r1’ +17 (3.6)
Da Eq.3.2 tem-se:

X +y -1, =1 +2yr, (.7)
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¢ substituindo este valor na Eq.3.6 determina-se a coordenada y da posi¢do de corregdo, isto é:
2(c? +2yr, )-4rycosO=r> +r° (3.8)

2 2 2
_E4rn—dr

y= (3.9)
4(1 -1, cos8)
Subtraindo a Eq.3.3 da Eq.3 .4 resulta:
drxsen®=-1, +1; (3.10)
ou,
2 2
I, =T
X=—2—2_ (3.11)
4r, sen 0

Assim, as coordenadas (x,y) do ponto de corregido ficam perfeitamente determinadas.
3.4.Analise Vetorial

Seja vi,vz € v3 os vetores de desbalanceamento provocados pela massa adicional colocada
nos pontos 1, 2 e 3; respectivamente. Denomina-se por v4 o desbalanceamento original do sistema
(desconhecido).

Tomando como referéncia o exemplo ilustrado acima, o vetor vy € plotado no sentido
contrario ao obtido como sendo a solugdo e com a amplitude correspondente ao desbalanceamento
original, isto €, |vq[=7,8. Em seguida soma-se a vq4 0s vetores vi,vz € v3. As posigdes resultantes
destas somas estdo ilustradas na Fig.3.3 e sdo obtidas com circulos tragados a partir da origem com
os valores dos desbalanceamentos resultantes (jvatvi|=5,3; [vatva|=11,5 € |vatv3|=16,9) e com as
diregdes dos vetores vi,va € vs.

Matematicamente tem-se:

r+r,+r=3v,+v, +v, +V, (3.12)
gcomo V, + v, + v, =0, entdo:

L+, +T,
=42 3 (3.13)
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posicio de
correcio

Figura 3.3- Construgfo grafica para demonstragdo do método das quatro medigdes.

Figura 3.4- Determinagio do vetor de desbalanceamento
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3.5.Concluséo

Embora sejam necessarias quatro medigdes para implementar este método, na realidade frés
medigdes seriam suficientes. A quarta mediciio € utilizada apenas para confirmar se o ponto de
interse¢@o dos circulos esta correto. Como é mostrado nas figuras que seguem, nestas duas situagdes
ndo existe a intersecdo dos trés circulos (provavelmente por erros na medigdo e/ou alguma alteragdo
de velocidade, por exemplo) e, nestes casos, escolhe-se visualmente o centro geométrico como
sendo a solu¢do encontrada. Devido a situagdes como estas, a solugdo grdfica ¢ a mais indicada e
de facil utilizag@o (principalmente para usuarios de nivel iniciante).

Figura 3.5a- Defini¢do do centro geométrico Figura 3.5b- Defini¢do do centro geométrico

O processo de balanceamento com este método requer conhecimentos para medigdo apenas
da amplitude de desbalanceamento. Em situagdes onde existe a presenca de batimento, a amplitude
de desbalanceamento pode ser obtida utilizando a média da amplitude calculada em tempo superior
a dois ciclos completos de batimento. Este € um procedimento aproximado, no entanto, é uma
técnica que permite realizar os calculos na presenga do batimento.

Novamente, um usudrio iniciante com pouco treinamento € capaz de usar a técnica sem
muitos problemas. Devido a sua simplicidade e rapida convergéncia o método é recomendado para
balanceamento no préprio local de funcionamento do equipamento. Como sera mostrado nos
proximos capitulos técnica semelhante a esta pode ser utilizada para balanceamento em dois planos
e com as mesmas vantagens citadas aqui.
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Capitulo 4
Balanceamento em Dois Planos com Medi¢ao do
Angulo de Fase

(Two Plane Influence Coefficient Balancing Method)

Iwo plane balancing should only be attempted afier single-plane balancing has
proven to be unsuccessful. The rotor must be rigid, supports must be flexible or
semiflexible, but not resonant, and couple unbalance or cross effect is present.

Victor Wowk.

4.1.Introducao

O balanceamento em dois planos € uma técnica cujo processo utiliza duas massas corretivas,
ou seja, dois planos de corre¢do, e também dois planos de medigéo (Fig.4.1). Os planos de medigdo
podem ser no proprio eixo ou sistema de rotores no caso de medigdo de amplitude de deslocamento,
ou nos mancais em caso de medi¢do de deslocamento, velocidade ou aceleracdo. De acordo com
Kroon (1944), a vibragdo gerada por efeitos de forga centrifuga medida nos mancais ou no proprio
¢ixo, € proporcional ao desbalanceamento existente. A medida desta proporcionalidade ¢ realizada
através dos coeficientes de influéncia, que sdo fungdes dependentes de pardmetros como rigidez,
propriedades dindmicas, amortecimento, velocidade de trabalho, e escolha dos planos de medigdo e
balanceamento, Everett (1987). Utilizam-se trés giros do sistema, sendo necessaria a obteng¢do dos
valores de amplitude de vibrag@o, e também do angulo de fase. Escolha erronea das posigoes de
colocagdo das massas de teste, e medi¢Ses ndo precisas do angulo de fase podem levar a erros no
calculo das massas corretivas. Segundo Wowk (1995), utiliza-se o presente método em casos em
que o rotor seja rigido, os mancais sejam flexiveis mas ndo ressonantes, e exista consideravel efeito
cruzado ou desbalanceamento dinamico.
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Plano 2 (medigio) Plano 2 (corretivo) Plano 1 (corretivo) Plano 1 (medigéo)
P,— P - p,? W, W, P,-P>-P?

3 T

=

Figura 4.1- Posi¢des de medic@o e corre¢do para o balanceamento em dois planos de rotores
rigidos

4.2.Implementacdo do método dos coeficientes de influéncia

Através de trés giros do sistema, utilizando a mesma velocidade de trabalho, segundo
Thearle (1934), realizam-se as etapas abaixo descritas.

Etapa 1:Medi¢do da Amplitude Original de Balanceamento

Realiza-se a medi¢do da condigio original de desbalanceamento, para os planos um e dois,
de tal forma que os vetores de desbalanceamento, Py e P;, para os planos 1 e 2 sejam perfeitamente
determinados. Os vetores de desbalanceamento sdo obtidos através da medigdo das amplitudes de
vibracdo e respectivos angulos de fase;

Etapa 2:Medicdo da Amplitude com a Massa Teste no Plano 1

Adiciona-se ao plano 1 uma massa de teste, matematicamente representada pelo vetor Wy ,
¢ realiza-se nova medi¢do das condi¢bes de desbalanceamento nos planos 1 e 2. Os vetores
medidos sdo Py e Py, respectivamente;

Etapa 3:Medicdo da Amplitude com a Massa Teste no Plano 2

Adiciona-se ao plano 2 uma massa de teste, matematicamente representada pelo vetor W, ,
e realiza-se nova medigdo das condi¢bes de desbalanceamento nos planos 1 e 2. Os vetores
medidos sio P;® e P, | respectivamente;

Etapa 4:Calculo das Massas de Corregio
Com os valores medidos nas etapas anteriores, ou seja, seis valores de amplitudes de

vibragdo, seis valores de angulo fase, dois valores de massa teste e suas respectivas posigdes,
calcula-se as massas de corregdo para os dois planos de balanceamento.

A medigdo realizada na primeira etapa determina os vetores originais do sistema. A segunda
e terceira etapas correspondem aos vetores de vibragdio nos planos 1 e 2, e verificam a
susceptibilidade do sistema a efeitos cruzados.
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Etapa 5:Calculo das Massas de Correcdo

Aplicam-se as massas corretivas obtidas na etapa 3, coloca-se o rotor em funcionamento e
verifica-se 0 ganho obtido, ou seja, a vibragdo residual existente apos o processo de balanceamento.
A implementac@o matematica deste método € explicada em seguida.

4.3.Analise matematica

Para calculo de balanceamento em dois planos através do método dos coeficientes de
influéncia, existem quatro vetores a serem trabalhados — Py, P2, A, B — assim como quatro
operadores vetoriais - a, B, 0, ¢ . Segundo Wowk (1995), escrever um vetor operador antes de um
vetor significa girar o vetor pelo angulo do vetor operador e multiplicar suas magnitudes. Para
melhor compreensdo dos vetores e operadores vetoriais citados anteriormente, € necessario o
entendimento dos graficos a seguir.

Para ilustrar a aplicagdo deste método, sejam por exemplo os dados mostrados na Tab.4.1:

Tabela 4.1 — Dados de medigdo

Plano 1 Plano 2
amplitude (mils) fase (°) amplitude (mils) fase(?)
original 86 63 65 206
- massa plano 1 59 123 53 228
~ massa plano 2 62 36 92 162
- massas teste(g) 283 90 340 180

plano 2

*Observagdo.: 1mil = Ipolegada/1000 = 25.4-10°m

plano 1

Através dos dados de condigdes originais (amplitude e angulo de fase) de desbalanceamento,
plotam-se os dois vetores mostrados na Fig.4.2.

om

Figura 4.2- Vetores obtidos através das medi¢des originais
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plano 2 1 plano 1 A
| Py
N i
P, (%)
P2
aA P;’

Figura 4.3- Vetores obtidos com massa teste no plano 1

Da mesma maneira, os vetores acima sao plotados através dos valores de amplitude e dngulo
| de fase medidos apos a colocagdo da massa de teste no plano 1. Nota-se através do grafico referente
a0 plano 1 a direita, que o vetor P12 ¢ o resultado da soma dos vetores P; e A. O vetor A caracteriza
ainfluéncia gerada pela colocagdo da massa de teste no plano de balanceamento 1, no plano de
medigdes 1.

O vetor P, é definido pela soma dos vetores P, e aA. O vetor de desbalanceamento medido
1o plano de balanceamento 2 ¢ também influenciado pela instalagdo da massa de teste no plano 1 de
Dbalanceamento. Essa influéncia € determinada pelo vetor aA, que € caracterizado pelo vetor A
modificado pelo operador a. O operador vetorial representa a modificagdo da influéncia do vetor
A, devido a transmissibilidade ao longo do rotor.

plano 2 plano 1

~

Figura 4.4- Vetores obtidos com massa teste no plano 2
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No grafico da Fig.4.4 s@o plotados os vetores referentes as medigdes com a massa de teste
instalada no plano 2 de balanceamento. Graficamente, nota-se que o vetor P,’ é obtido através da
soma vetorial de P, e B. O vetor B caracteriza a influéncia gerada pela colocagdo da massa de teste
10 plano de balanceamento 2, no plano de medigdes 2.

0 vetor P;’ ¢ definido pela soma dos vetores P; e PB. Novamente, utiliza-se um operador
yetorial, B, para representar matematicamente a transmissibilidade da influéncia de B ao longo do
fotor.

Wowk (1995) define que, matematicamente, através de subtragdo vetorial, pode-se obter os
valores de A, B, a, B, como mostram as Eq. 4.1, 4.2, 4.3 , 4.4 abaixo.

A=P’ -P, @.1)
B=P, —P, 42)
le _Pz
g=——"-—""- 4.3
A (4.3)
_Pl3 _Pl

B

4.4
B (4.4)

plano 2 plano 1

BB

.

aA

Figura 4.5- Vetores de influéncia nos planos 1 e 2

O objetivo do processo de balanceamento € anular as reagdes medidas nos mancais, ou seja,
gliminar os vetores de desbalanceamento original P; e P,. No entanto isso deve ser feito
simultaneamente através da colocagdo de duas massas, situadas no plano 1 e 2 de balanceamento.
Assim sendo, a soma dos vetores de influéncia e vetores originais de desbalanceamento para
cada plano deve ser zero, como mostram as Eq.4.5 e Eq.4.6 abaixo (Fig.4.5), Wowk (1995),
Espindola (1983):
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Para o plano 1:
P +A+BB=0 (4.5)
Para o plano 2:

P,+B+aA=0 4. 6)

Entdo, para determinacdo dos vetores de balanceamento, ou seja, vetores originais defasados
em 180°, obtém-se:

A+pB=-P, (4.7)
B+aA=-P, (4.8)

Como foi citado anteriormente, o vetor Wy representa a amplitude da massa de teste com sua
diregio de aplicagio no plano 1. Da mesma maneira acontece para o plano 2, com W . Estas
massas tem apenas efeito de teste, necessitando assim de mudangas em suas amplitudes e posigdes
para produzirem efeitos corretivos no rotor. Portanto, gira-se as massas de teste e modifica-se suas
amplitudes, de acordo com os calculos apresentados a seguir. Para isso, realiza-se essa operagio
matematicamente através da utilizagdo dos operadores 0 e ¢, como mostram as equagdes abaixo.
Sendo Wy e W, os vetores (amplitude da massa e diregdo) responsaveis pela corre¢do do rotor
10s planos 1 e 2 de balanceamento respectivamente, obtém-se:

W, =0-W' (4.9)
W, =0 -W', (4.10)

O vetor O, ¢ responsavel pela modificagdo dos vetores de influéncia gerados através da
instalagio da massa de teste no plano 1 de balanceamento, e o vetor ¢, modifica os vetores de
influéncia gerados pela instalagdo de massa teste no plano 2.

Entdo, a adigdo desses vetores nas Eq. 4.7 e 4.8 resulta em:

0A + ¢pfB =-P, (4.11)
¢B + oA =-P, (4.12)
Através da resolugdo das Eq. 4.11 e 4.12 para 0 e ¢, determina-se:

B'Pz _PI
0=
A-(1-a-B) (4.13)
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a-P -P,
B-(1-a-B)

¢ = (4.14)

Finalmente, substituindo as Eq. 4.13 e 4.14 nas Eq.4.9 e 4.10, calculam-se as massas de
gorregdo através das Eq. 4.15 e 4.16 abaixo:

-P,-P
W, = b-P, - F, -W', (4.15)
(1-a-B)-A
N
. Wk = ‘W', (4.16)

* B-(l-a-B)

Lembra-se que para calculo dos coeficientes acima apresentados, € conveniente que seja
utilizada forma retangular para somas e subtragdes vetoriais, e forma polar para multiplicagdes e
divisoes, Wowk (1995).

Entdo, a correcdo calculada, Wy e W3 , ¢ dada através de vetores representando a diregido de
aplicagdo , e amplitude da massa a ser aplicada para os planos 1 e 2 respectivamente.

4.4.Conclusao

O presente metodo apresenta o procedimento para correcdo de desbalanceamento em dois
planos com medi¢des do angulo de fase. A técnica de correcdo em dois planos, Influence
Coefficient Method, cujo procedimento requer medi¢des de amplitude de vibragdo e angulo de fase
com relativa precisdo, apresenta resultados satisfatorios desde que sejam obedecidas as restrigdes
referentes a rotores rigidos, mancais flexiveis mas néo ressonantes, e uniformidade na velocidade de
operagdo durante as medigdes. O método € classico, citado em toda literatura especializada no
assunto, porém apresenta dificuldades para implementag@o em campo. Apesar disso, os termos das
equagOes apresentadas sdo vetores, logo, matematicamente e através de somas e subtragdes vetoriais
com o auxilio de apenas uma calculadora programavel pode-se obter as respostas em termos de
orre¢do para os dois planos desbalanceados. Um dos pontos importantes da analise ¢ a escolha do
ponto de aplicagdo da massa de teste, pois posicionamentos erroneos geram vetores de influéncia
1o efetivos para os calculos, obtendo-se resultados equivocados de corregio, Everett (1987). Em
grande parte dos casos, a massa de teste deve produzir uma mudanga de 30° no angulo de fase e/ou
30% no valor de amplitude medida, Harrel (1996). Lembra-se que o método é recomendavel apenas
em situagdes onde os resultados com o balanceamento em um plano (Single plane balancing ), ndo
atingirem o nivel de vibragio residual desejado.
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Capitulo 5
alanceamento em Dois Planos sem Medicdo do
Angulo de Fase

(Iwo Plane Balancing Without Phase Response Measurements)

Because it does nol require response phase measurements, it also has several
advantages and can easily be applied to field balancing problems.
Louis J. Everett.

J.1.Introdugio

Devido a dificuldades com relagio a equipamentos e instrumentagdo, muitas vezes a medigdo
do angulo de fase € um grande inconveniente para a aplicagdo dos métodos descritos nos capitulos
anteriores. O método a ser apresentado consiste na solugdo grafica das equagdes e utiliza conceitos
da matriz dos coeficientes de influéncia e do método das quatro medicdes para balanceamento em
um plano.

Na maioria dos casos, os sistemas apresentam desbalanceamento dindmico, ou seja, existem
varias forgas agindo ao longo do rotor, como se fosse uma soma de varios discos excéntricos
girando em torno de um eixo , como foi visto no capitulo 1. Porém, pode-se aproximar a solugdo do
problema de balanceamento, considerando apenas dois planos desbalanceados (planos 1 e 2). Entdo,
a analise ¢ baseada em dois planos de medigdo (leituras de amplitude) e dois planos de
balanceamento (corregdo).

A técnica das sete medigOes, como o proprio nome sugere, necessita sete giros do sistema
para medigao apenas de amplitude de vibragdo. Medigdes de angulo fase sdo desnecessarias, sendo
utilizados os valores de amplitude de vibragdo (velocidade, deslocamento ou aceleragdo),
fotalizando catorze dados. O numero de medi¢des e/ou giros do sistema € maior do que para os
metodos vistos anteriormente, porém através desta técnica contornam-se problemas existentes no
método convencional (balanceamento em dois planos com angulo fase), como por exemplo escolha
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quivocada de posigcoes de massas de teste, convergindo-se diretamente para uma solugio. Com
éncia a insucessos obtidos com a aplicagdo da técnica de balanceamento em dois planos sem
lo fase (two plane balancing without phase response measurements) devido a possiveis erros
medicdo, Everett (1997), apresenta ainda uma otimizagdo do método descrito no presente
itulo, através de calculo iterativo para estimativa do valor real de desbalanceamento com base
s valores de vibragdo medidos.

).2.Implementacdo do método das sete medi¢des

Segundo Everett(1987) , os valores de amplitude das massas de teste, Wi, Wy , W3 , Wy |
Ws, Ws , e raio de aplicagdo, assim como o valor de rotagdo do sistema de rotores devem manter-
s constantes ao longo das medigdes, para que se encontre a solugdo do sistema de equagdes Eq.5.1
15.2. Segue descrito o procedimento passo a passo para implementagio do método.

Etapa 1:Medicao da Amplitude Original de Balanceamento

‘ Reahza—se a medig¢do da amplitude original de desbalanceamento, para os planos um e dois,
V" e Vz , respectivamente. A letra V refere-se a amplitude de vibracdo; o nimero zero sobrescrito
ivale 2 medigdo realizada sem massa teste instalada, sendo os nimeros de um a sete para as
ighes com as massas de teste instaladas nos devidos planos de balanceamento (planos 1 e 2); os
valores subscritos equivalem ao plano de medig¢do, um ou dois.

Etapa 2:Medigdo da Amplitude com a Massa Teste na Posicio 1 (Plano 1)
Adiciona-se a massa de teste W, , na posigao 1 definida pelo vetor unitario w; , e realiza-se
nova medigdo das amplitudes de desbalanceamento, V' e V,';

Etapa 3:Medic8o da Amplitude com a Massa Teste na Posi¢do 2 (Plano 1)
Adiciona-se a massa de teste W, , na posigio 2 definida pelo vetor unitario w, , e realiza-se
nova medigdo das amplitudes de desbalanceamento, V,* e V,*;

Etapa 4:Medicéo da Amplitude com a Massa Teste na Posi¢do 3 (Plano 1)

Adiciona-se a massa de teste W3 , na posigio 3 definida pelo vetor unitario ws , e realiza-se
nova medigdo das amplitudes de desbalanceamento, V> e V,’;

Etapa 5:Medicdo da Amplitude com a Massa Teste na Posicdo 4 (Plano 2)
Adiciona-se a massa de teste W4 ,no plano 2 e na posigdo 4 definida pelo vetor unitario wi
erealiza-se nova medigdo das amplitudes de desbalanceamento, Vi* e V,*:

Etapa 6:Medig@o da Amplitude com a Massa Teste na Posicdo 5 (Plano 2)
Adiciona-se a massa de teste Ws ,no plano 2 e na posigdo 5 definida pelo vetor unitario ws
erealiza-se nova medigio das amplitudes de desbalanceamento, V;° e V,;

Etapa 7:Medicdo da Amplitude com a Massa Teste na Posi¢do 5 (Plano 2)
Adiciona-se a massa de teste W ,no plano 2 e na posigdo 6 definida pelo vetor unitario we ,
grealiza-se nova medigdo das amplitudes de desbalanceamento, V,° e V°;

Utilizando a teoria dos coeficientes de influéncia, o balanceamento com o método das sete
medigoes ¢ realizado resolvendo-se a Eq.5.1:
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Vlov? i I]]ill IlZle . Ului (5.1)
VZOVZ 121121 Izzlzz U2u2

Da Eq.5.1 define-se que ij ¢ a amplitude de vibragdo medida no plano ‘j’ (j=1,2) referente
massa ‘k’ instalada nos planos 1 (k=1,2,3) e 2 (k=4,5,6) de balanceamento. O termo v;* eqiiivale
or unitario (diregdo do dngulo fase) referente a medig@o realizada no plano de medigdes ‘j’
com a instalagio da massa de teste ‘k’ (k=1,2...6). O desbalanceamento localizado nos
anos 1 e 2, ¢ determinado pelos valores Uj, sendo u; 0 vetor unitario responsavel pela dirego.

A equaglo anterior indica que a vibragdo medida € proporcional ao desbalanceamento
istente nos dois planos de balanceamento, e utiliza uma matriz de coeficientes de influéncia para
onar esta proporcionalidade. Desta equagio apenas as amplitudes V1 e V> sdo conhecidas. O
vo do método € determinar Ujuy e Uou, sem a medigio dos angulos de fase. Para isso, deve-
ncontrar os valores de coeficiente de influéncia graficamente, através de circulos plotados,
tilizando os valores de amplitude de vibragio medidos.

Dividindo a primeira linha da Eq.5.1 por v;"e a segunda por v;° resulta;

N g -
0 B 12
Vl _ V]0 Vl0 ) U1u1 (52)
Vzo I 1, I 1, ‘Uz“2
21 o 2 0
= VZ vz =l
Resolvendo este sistema, tem-se:
=~ e . -l
oy e
I_]lu1 11 vlo 12 V? VlO (5 3)
Uzuz 1 ) 1 l_zi Vzo -
21 o 2 9
| ¥ Vg |

Segundo Everett (1987), as medigOes realizadas serdo utilizadas para aproximar os valores

M . - -1

I e g le
W 1 0

matriz 5 2 o . A partir deste ponto, um método semelhante ao das guatro medices

i X p p q ¢
21 22

Iz1 o Izz o

. ¥

ra utilizado para determinar os coeficientes desta matriz.

Etapa 8:Plotar circulo original (plano 1)

O circulo original 1 ¢ tragado tendo como raio o valor da amplitude original no plano 1, V,°,
ezes um fator de escala;
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Etapa 9:Plotar circulo (primeira massa teste)
Marca-se sobre o circulo original I a posi¢do wy que sera o centro do circulo 1. O circulo 1
ado com o raio igual a amplitude de vibragio V' medida vezes o fator de escala definido na

Etapa 10:Plotar circulo (segunda massa teste)
Marca-se sobre o circulo original I a posi¢do w, que sera o centro do circulo 2. O circulo 2
¢ fragado com o raio igual a amplitude de vibragio V,®> medida vezes o fator de escala definido na

Etapa 11:Plotar circulo (terceira massa teste)

Marca-se sobre o circulo original I a posicdo ws que sera o centro do circulo 3. O circulo 3

é tragado com o raio igual a amplitude de vibragdo V;® medida vezes o fator de escala definido na
'1 Da 8;

il

Etapa 12:Definicdo dos coeficientes da equagio 5.2

A reta que une a origem do circulo original e a intersegdo dos circulos 1, 2 e 3, tem o valor
[iW. Para obter-se o valor de 111, deve-se dividir o valor de I;;W pelo valor da amplitude da massa
teste, que manteve-se constante ao longo dos sete giros do sistema.

O valor de i1/vi" ¢ determinado através do angulo entre a reta de intersecdo e o eixo real
negativo, como mostra a Fig. 5.1. No item seguinte referente a analise matematica, é esclarecido o
procedimento acima descrito,

Figura 5.1- Determinagdo grafica dos coeficientes da equagio
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Etapa 13:Plotar circulo original (plano 1)

O circulo original 1 ¢ tragado novamente tendo como raio o valor da amplitude original no
ano 1, V,° , vezes um fator de escala;

Etapa 14:Plotar circulos referentes as medigdes no plano 1 com massas no plano 2

As etapas 9 , 10 e 11 sdo repetidas, porém utilizando os valores medidos Vi*, V;° , V%,
s através da colocagdo das massas de teste W4 , Ws , W no plano 2, nas posigdes w4 , ws ,
spectivamente;

Etapa 15:Defini¢éo dos coeficientes da equagio 5.2

A reta que une a origem do circulo original e a interse¢do dos circulos 1, 2 e 3, tem o valor
Para obter-se o valor de Iy, deve-se dividir o valor de I;,W pelo valor da massa teste, que
e-se constante ao longo dos sete giros do sistema.

O valor de i12/vi” é determinado através do angulo entre a reta de intersegdo e o eixo real
vo, da mesma forma como foi feita na etapa 12 , Fig.5.2;

Figura 5.2- Determinagio grafica dos coeficientes da equagio
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Etapa 16:Plotar circulo original (plano 2)

O circulo original 11 ¢ tragado tendo como raio o valor da amplitude original no plano 2,
) , vezes um fator de escala,

Etapa 17:Plotar circulo (primeira massa teste

Marca-se sobre o circulo original II a posi¢dio wy que sera o centro do circulo 1. O circulo 1
s tragado com o raio igual a amplitude de vibragdo V' medida vezes o fator de escala definido na

Etapa 18:Plotar circulo (segunda massa teste)
Marca-se sobre o circulo original I a posi¢dio wa que sera o centro do circulo 2. O circulo 2

ado com o raio igual a amplitude de vibragdo V,” medida vezes o fator de escala definido na
fapa 8,

Etapa 19:Plotar circulo (terceira massa teste)

Marca-se sobre o circulo original I a posicdo ws que sera o centro do circulo 3. O circulo 3
tragado com o raio igual a amplitude de vibragio V>’ medida vezes o fator de escala definido na
tapa 8,

Etapa 20:Defini¢do dos coeficientes da equagdo 5.2

A reta que une a origem do circulo original IT e a interse¢do dos circulos I , II e III, tem o
alor I;W . Para obter-se o valor de Ip;, deve-se dividir o valor de I;;W pelo valor da massa teste,
jue manteve-se constante ao longo dos sete giros do sistema.

0 valor de i;1/v,” é determinado através do angulo entre a reta de intersecdo e o eixo real

Figura 5.3- Determinagdo grafica dos coeficientes da equagio
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Etapa 21:Plotar circulo original (plano 2)

O circulo original 11 é tragado novamente tendo como raio o valor da amplitude original no
plano 2, V,° , vezes um fator de escala;

Etapa 22:Plotar circulos referentes as medicdes no plano 2 com massas no plano 2
As etapas 17 , 18 e 19 sdo repetidas, porém utilizando os valores medidos V,*, V5° . V,°,

btidos através da colocagdo das massas de teste Wa , Ws , Ws no plano 2, nas posicdes wy , ws
Ws, respectivamente;

Etapa 23:Defini¢do dos coeficientes da equagdo 5.2

A reta que une a origem do circulo original 1T e a interse¢do dos circulos I , II e III, tem o
lor ;W . Para obter-se o valor de I, deve-se dividir o valor de I1W pelo valor da massa teste,
que manteve-se constante ao longo dos sete giros do sistema.

0 valor de ip/v,’ é determinado através do angulo entre a reta de interse¢io e o eixo real
jegativo, da mesma forma como foi feita na etapa 12 (Fig. 5.4);

°\ Dire¢fio iv,

Figura 5.4- Determinagdo grafica dos coeficientes da equagdo

Tendo sido determinados todos os coeficientes graficamente, a Eq.5.2 é utilizada para calculo
dos valores de desbalanceamento nos planos 1 e 2, em termos de quantidade e posi¢do angular. Para
determinagdo da posicdo e massa corretiva, soma-se 180° as posi¢des de desbalanceamento

encontradas e aplica-se a mesma quantidade em gramas, utilizando o mesmo raio de aplicagio das
massas de teste.
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3.Analise matematica
- Coeficientes de influéncia:

Segundo Rao(1995), a relagdo entre o deslocamento em um ponto e as forgas atuando nos
ais pontos do sistema pode ser equacionada através dos coeficientes de influéncia de rigidez, na
_ _.;wait ¢ forma (Fig.5.5):

Figura 5.5- Sistema massa mola com n graus de liberdade
Para n=1,2,...n, tem-se;

F :ZKij "X (3.4)

Entdo, escrevendo através de vetor e matriz:

{F}=[K] {x} (5.5)

Na equagio anterior, {F} e {x} sdo vetores de forga e deslocamento, respectivamente. A

atriz de rigidez € definida por [K].
l_Kll K12 Kln |
K21 KZZ K 2n
K= (5.6)
_Knl Knn ]

Analogamente, pode-se trabalhar com os coeficientes de influéncia de flexibilidade. Nesse
50, 0 deslocamento no ponto i, pode ser calculado como sendo:

X, Z] o (5.7)
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Da mesma maneira, pode-se expressar a Eq. 5.7 através de vetor e matriz:

= 1]- {F} (5.8)

A matriz de flexibilidade ¢ definida abaixo:

—Ill Il2 Iln ]
12] 122 IZn
1= (5.9)
_Inl Irm _

~ Os coeficientes de influéncia de flexibilidade sdo definidos pela matriz inversa dos
oeficientes de influéncia de rigidez.

[=[K]" (5.10)

Voltando aos conceitos de desbalanceamento, a vibragdo medida ¢ proporcional as forgas
eradas pelas massas excéntricas ao longo de um rotor, Kroon (1944) . Ou seja, os deslocamentos
gerados s3o proporcionais as forgas que ocorrem em um sistema desbalanceado, neste caso forcas
fugas. Entdo, pode-se escrever por analogia:

vi=[1]- {u} (5.11)
{X}=1]- {F} |

Como ja foi citado anteriormente, pode-se analisar desbalanceamento de rotores rigidos
ravés de dois planos , Rao (1995) , e expandindo-se a Eq. 5.11 tem-se:

{Vivi}{”l:l” quu]{Ulul} (5.12)
Vzvz Izllzl 122122 U2u2

Separadamente , para os planos de medi¢io 1 e 2 obtém-se:

i ' L]

Vivi =L, -Uu, +1,i,-Uu, (5.13)

12712

Og? o 1 . 1 -
V,v,=Li,-Uu +1i, -Unu, (5.14)
Como ja foi visto anteriormente, de acordo com Everett(1987), o nimero subscrito em V ou
U, vibragdo e desbalanceamento respectivamente, indica o plano de medigdo ou balanceamento. O
imero superescrito em V indica o giro do rotor (original ou teste). As letras maiusculas indicam
scalares, sendo que as mindsculas em negrito indicam vetores unitarios.
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Portanto, para a massa de teste W, colocada no plano 1 e posigio wy a Eq. 5.13 pode ser
escrita como sendo:

{Vllvll}_[ llill IIZiIZ:I.{UIul +W]w1} (5 15)
1_1 = s '
VZVZ 121121 122122 U?.“Z
Assim para a massa W; colocada na posi¢do w; do plano 1 tem-se:
{Vllv;}zlilllill IIZiIZ:I'{Ulul +W1w1} (5 16)
Vzlvil IZliZI I22i22 U2u2

Subtraindo a Eq. 5.16 da Eq. 5.12 resulta:
i, i 0.0 *
Vlvl _V]vl :In 1, 'Wi "W, (5.17)
g SR | 0o_ 0 3
Vzvz_vzvzzlm 1, '\Vi'ws (5.18)
As equagdes acima podem ser escritas de maneira condensada como:

] 0,0 _ .
Vivi—-Viv, =L i, -W -w, (5.19)

Onde o subsctrito ‘j” refere-se ao plano j e o sobrescrito ‘i’ refere-se a massa de teste ‘i’.
Para que seja possivel a solugdo grafica do problema, a equagdo acima deve ser melhor
fabalhada. Dividindo a Eq. 5.19 por w; e v;* , tem-se:

Viv. V' 1 Wi
(_)I b J —_ i 01 il (520)
iji W, Vj

Para que o segundo termo do lado esquerdo da Eq. 5.20 se torne positivo, multiplica-se
bdos os termos por —1 (rotagdo de 180°). Também, para obter Vi’w; , invertem-se os vetores
initarios inferiores e superiores de todos os termos, refletindo os componentes da equagdo sobre o
1o dos reais:

W Ij]Wiv?

— = —+V'w, = (5.21)

T Py

1,
Para implementar graficamente a soma vetorial da Eq.5.21 utiliza-se o seguinte artificio,

brerett(1987). Os termos com sinal negativo sdo rescritos usando produto com m =(1,0) , o que
gsulta:

I Wv’?-n
e AR

i (5.22)
VJ— 1

il
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Nesta equagdo tem-se : o primeiro termo possui magnitude conhecida e do segundo sabe-se
tude e dire¢do. Tomando j=1 (plano 1) e i=1,2,3 , pode-se tragar os circulos mostrados na

imaginarios imaginarios
[LWv.-n
il >
L "
v ;/.
Reais /‘ . Reais
\ &= i
il
0
V;
0
B I].IWiv :

il

Figura 5.6- Efeito produzido através da introdugdo do vetor unitario n

11'W;

/ Vi'tw

Figura 5.7- Solugdo grafica
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A reta que une a origem do circulo original e a interse¢do tem o valor I;;W; , como mostra a
. Para obter-se o valor de I}, deve-se dividir o valor de I;;W; pelo valor da massa teste, que
feve-se constante ao longo dos trés giros do sistema.

W, =W,=W, =W, s
oW LW LW g (5.23b)
W, W, W,

Devido a adi¢do do vetor unitario — m , o valor de ij/vi" ¢ determinado através do angulo
eta de intersecgdo e o eixo real negativo.

‘Fazendo j=2 (plano 2 ) com relagdo as massas colocadas no plano 1 (W;, W;, W3), utilizando
(. 5.22 , com 0 mesmo procedimento anterior, encontra-se I; e i;u/vzﬂ.

Repetindo a Eq. 5.15 para as massas colocadas no plano 2, escreve-se:

Vli‘z'il _ Iliill IIZiIZ { Ulul }

V,v, i L Uu, + Ww,

2172 227322

(5.24)

~Através dos mesmos artificios matematicos utilizados anteriormente, define-se a equagdo

ica para a determinacdo dos coeficientes de influéncia associados ao plano 2, isto é:

0

Viviw, -n [,Wv!n
——g TG W=

Vj 1

(5.25)

j2

Para j=1 (medigdo no plano 1) referente as massas Wa, Ws, W , encontra-se L;y € ij2/v)’,
im como para j=2 obtém-se I3 € ina/v2" .

Tendo sido calculados os coeficientes, voltando a Eq. 5.3, finalmente pode-se calcular o
sbalanceamento nos planos 1 e 2 com:

B . -l
o he
Ijlu1 B 11 V? 12 V? Vltl
= . . ; (5.26)
U.u, | G2 - v,
21 0 22 0
= v2 v2_

~ A corregdo com com adigdo de massa € obtida a 180° das posi¢des obtidas resolvendo a Eq.
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.4 Conclusdo

O presente método destaca como principais vantagens sobre o método tradicional de
dlanceamento em dois planos ( Influence Coefficient Method) a simplicidade de execugdo e a
a¢do de instrumentagdo ndo muito sofisticada. O método , que € uma extensdo do método das
ro medigdes (Four Run Method) para dois planos, utiliza mais giros do sistema e
uentemente mais tempo de processo, porém supera o método tradicional no que diz respeito
possiveis falhas no sistema de medi¢do de dngulo fase, ou até mesmo a escolhas errdneas da
bcalizagdo das massas de teste.

E especialmente indicado para balanceamento em campo e para operadores sem muita
gxperiéncia.
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Capitulo 6

Balanceamento Estatico Dinamico Puro
(Static Couple Method )

The Static Couple Method is a simple graphical technique for separating the
static unbalance from the couple unbalance.
Victor Wowk .

6.1.Introducao

O desbalanceamento, como citado no capitulo 1, pode ser classificado basicamente em
quatro categorias, desbalanceamento estatico e semi-estatico, desbalanceamento dindmico
puro e dindmico. O desbalanceamento dinamico, definido como a soma das parcelas de
desbalanceamento estatico (static unbalance) e dindmico puro (couple unbalance), pode ser
corrigido através da aplicagdo de duas massas corretivas em dois planos de balanceamento
distintos. Pode-se realizar essa tarefa, utilizando os métodos citados nos Capitulos 4 e 5,
Balanceamento em Dois Planos com Medi¢do do Angulo de Fase (Two Plane Influence
Coefficient Balancing Method) e Balanceamento em Dois Planos sem Medig¢ao do Angulo de
Fase (Two Plane Balancing Without Phase Response Measurements).

No entanto, através do método descrito no presente capitulo, realiza-se a corregao da
parcela estatica ¢ da parcela dindmica pura em etapas distintas. A corre¢do do
desbalanceamento estatico é feita através da aplicagdo da massa corretiva no plano que
contém o centro de gravidade, utilizando balanceamento simples em um plano (Single Plane
Balancing). Da mesma maneira, a parcela restante (desbalanceamento dindmico puro) pode
ser corrigida através da técnica de balanceamento em um plano, porém com adigdo de duas
massas 180° opostas e separadas axialmente. Mesmo sendo uma idealizag¢do, o método pode
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ser aplicado e bons resultados podem ser obtidos, principalmente em casos onde ocorra efeito
cruzado moderado, Wowk (1995), Mitchell (1993).

6.2 Implementagdo do método / exemplo pratico

Etapa 1:Medicio da Amplitude Original de Desbalanceamento
Coloca-se o rotor em funcionamento, e realiza-se a medi¢o da amplitude original de
desbalanceamento e dngulo fase para os planos 1 € 2, Opy € Op2, respectivamente.

Etapa 2:Plotagem dos vetores medidos

Sejam l0p1 | =023 a-130° e |0p2 |=0.44 a —52°, as medigdes originais. Pode-se
verificar graficamente através da Fig.1 as parcelas de desbalanceamento presentes. Apos a
plotagem dos vetores desbalanceados, ¢ tragada uma linha ligando as extremidades de Op1 €
Op, . Para definir-se a parcela de desbalanceamento estatico, Esro, traca-se uma linha da
origem até o ponto médio da linha que une os dois vetores. Graficamente, conclui-se que a
linha que une a extremidade do vetor de desbalanceamento estatico, Esyo , ao vetor de
desbalanceamento do plano 1, Op; , ¢ a parcela de desbalanceamento dindmico puro para o
plano 1, Dy. O mesmo procedimento € realizado para o plano 2, D, , unindo-se as
extremidades dos vetores Esto € Op2.

Figura 6.1- Plotagem dos vetores (corre¢ao estatica)
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-22°

D;

Figura 6.2- Parcela estatica e dindmica pura

Etapa 3:Medicio com aplicagdo de massa teste

Nota-se que a parcela referente ao desbalanceamento estatico € superior a parcela
deshalanceamento dinimico (Fig.6.1). Para obtengdo de dados necessarios para a corregdo estati
aplica-se a massa teste 0 mais proximo possivel do plano que contém o C.G. do rotor. Através
aplicagdo de uma massa teste de 20g, obtém-se:

Figura 6.3- Vetores obtidos com instalagao da massa de teste
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Etapa 4:Corregéo estatica,
Nesta etapa, sdo plotados os vetores referentes a parcela estatica, Esro € Esrot , para
consequente corregdo através da técnica de balanceamento em um plano.

Figura 6.4- Solugdo para parcela estatica

Sendo | Eeste |= 0.34 | Esto |=027 , e |Esm, |= 0.16, pode-se calcular a massa de
correcdo através da Eq. 6.1 abaixo, Wowk (1995):

M. =N 6.1)

A massa de corre¢io ( Meorecio = 15.9g) € entdo instalada 28° defasada em relagdo a
posi¢ao onde foi posicionada massa de teste, segundo indica o grafico na Fig.6. 4.

Etapa 5:Medic3o com aplica¢do de massa teste nos dois planos extremos

Repete-se a etapa 3 , porém colocando-se duas massas de balanceamento, defasadas
em 180° e posicionadas em planos de balanceamento distintos. Sendo a massa utilizada de
10g, ¢ |Opin|=0.13 2 -82°, e | Opp |=0.13 a 122°, através da Fig. 6.5 sdo plotados os
vetores de teste para corregio da parcela dindmica de desbalanceamento.
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D:p

Figura 6.5- Plotagem dos vetores (corre¢do dindmica)

Etapa 6:Calculo da massa de balanceamento dindmico puro

Teoricamente, as massas corretivas para os dois planos escolhidos serao iguais, porém
defasadas em 180°. Portanto pode-se escolher tanto os dados medidos no plano 1 como no
plano 2 para efeito de calculo. Com o mesmo procedimento utilizado para corre¢ao estatica,
através da equagdo 1, pode-se calcular a massa de correcdo a ser aplicada nos planos de

balanceamento.
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Figura 6.6- Solugdo para parcela dindmica

Sejam lEmte |= 0.326, | Ops I: 0225 ;= | Opr1p |: 0.13, pode-se calcular a massa
de correcdo através da mesma equagio utilizada na etapa 4.

Entdo, a corregio ¢ dada através da aplicagio da massa corretiva calculada,
Meorrecao=6.9g, com defasagem de 17° em relag@o a posigdo da massa de teste, como mostra a
Fig. 6.6. Para o plano 2, mantém-se a amplitude da massa corretiva, porém com defasagem de
180° em relagdo a posi¢do da massa corretiva do plano 1.
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6.3.Conclusao

0 método estatico dindmico puro (Static — Couple Method), que € uma solugdo grafica
aplicada a trés planos do sistema rotativo, utiliza balanceamento em um plano (Single Plane
Balancing) separadamente para a correcdo das parcelas de desbalanceamento estatico €
dinamico puro. O método permite visualizagdo da condicio de desbalanceamento, ou seja,
quantidade de cada uma das parcelas. Assim sendo, pode-se planejar uma estratégia mais
efetiva de corregdio, ou seja, qual das parcelas deve-se corrigir em primeiro lugar. Segundo
Bayley (1997), a vibragdo residual obtida nos dois planos de medigdo se comporta de maneira
diferente em casos de rotores situados fora dos mancais (Overhung Rotor), dependendo dos
valores de angulo fase medidos. Neste caso, se 0s angulos forem proximos, a vibragdo nos
mancais sera maior, diminuindo a vida util dos rolamentos. Assim sendo, a visualizagdo da
condicdo de desbalanceamento ¢ importante para a determinagdo de tolerancias dindmicas e
estaticas de desbalanceamento. No entanto, segundo Wowk(1995) devido a quantidade de
giros necessarios, a necessidade de medigdo precisa dos valores de angulo fase, e a possiveis
ocorréncias de efeitos cruzados severos, esta técnica pode em muitas vezes nao convergir a
um resultado de maneira eficaz e/ou rapida.
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Capitulo 7
Protétipo da Maquina de Balanceamento

1.1.Introducao

O processo de balanceamento de um equipamento ¢ normalmente executado de duas
maneiras: no local de trabalho do equipamento (campo) também chamado field balancing, ou em
ima maquina para balanceamento (oficina especializada), conhecido por shop balancing.
Dependendo do niimero de rotores a serem balanceados, ou seja , do niimero de pontos de medigao
¢ tempo para analise, torna-se dispendioso para a empresa a contratagdo de servigos de um
gspecialista para a realizagdo dessa tarefa no local de trabalho do equipamento, Shablinsky (1994).
Sendo assim , € interessante a aquisicdo de uma maquina para balanceamento, que independente do
método de calculo e técnica utilizada, informara o local e quantidade de massa a ser posicionada,
para a corregdo do desbalanceamento. Também € necessario lembrar que, o custo para obtencdo de
uma maquina de balanceamento ¢ justificado pelas horas em que determinados equipamentos em
uma fabrica permaneceriam parados para correcdo, e pelo aumento dos intervalos de trabalho entre
periodos de manutengdo programada (Alberto, 1997). Maquinas de balanceamento também sao
itilizadas nos casos em que o rotor seja inacessivel em termos de medigdo e corregdo de massas de
feste € corretivas.

Existe uma diferenca basica entre os dois meios, no que diz respeito a vibragdo residual
medida. Ocasionalmente, um rotor balanceado em uma maquina de balanceamento apresentara
maiores niveis de vibragdo depois de instalado no local de trabalho, do que se tivesse sido
falanceado no proprio local de funcionamento. Isso se deve ao fato de que a maquina balanceadora
o reproduz os diversos pardmetros, como folgas e tolerdncias de montagem, ajustes dos eixos nos
mancais e respectivos valores de rigidez, precisdo no alinhamento de eixos acoplados e operagdes
caracteristicas do equipamento, como fluxo de fluido em bombas e ventiladores. As maquinas
balanceadoras, pelo fato de analisarem apenas a componente de vibragdo referente a forca
centrifuga causada pela rotagdo do componente , atingem melhores resultados em termos de
distribuigio de massa em torno no centro de giro, ao passo que o processo de balanceamento no
local de trabalho obtém melhores resultados em termos de vibragdes, pois levam em considera¢do
a5 condigdes de instalagdo anteriormente citadas, Wowk (1995).
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12.Mancais rigidos ¢ mancais flexiveis:

Com relacdo a configuracdo dos apoios da maquina de balanceamento, pode-se citar dois
fipos principais — maquinas com mancais rigidos e maquinas com mancais flexiveis

Essa classificagdo € feita de acordo com a forma de suporte do conjunto a ser balanceado.
Esse suporte pode ser rigido ou flexivel, sendo que a diferenca basica entre as duas é que, com
mancais flexiveis o movimento da pega ou conjunto desbalanceado ¢ maior, e com mancais rigidos
avibragdo gerada pelo desbalanceamento ¢ transmitida para o solo ou base da maquina.

Maquinas com mancais flexiveis operam girando a pega desbalanceada acima da freqiiéncia
natural dos suportes (Fig. 7.1). Devido a flexibilidade, a frequiiéncia natural possui valores baixos,
normalmente entre 100 e 300 rpm (1.5 a 5Hz), Wowk (1995). Ainda, segundo Wowk (1995),
como a maquina opera acima da freqiiéncia natural dos seus suportes, o deslocamento produzido
gsta defasado 180° em relacdo a forga produzida pelo desbalanceamento . Através da Fig. 7.2,

- obtida variando-se valores de velocidade angular na Eq.7.2, pode-se notar a variagdo no dngulo de
fase descrita acima.

| Sendo | x| o valor de deslocamento em [m], [© | o valor de angulo fase em [°], |e | o valor
de excentricidade da massa desbalanceada em [m] , |m| o valor da massa desbalanceada em [kg],
‘u)‘ o valor de velocidade angular em [rad/s], M| o valor de massa do conjunto em [kg], ) ¢l ©
valor de amortecimento do sistema, em [Ns/m), e lk‘ o valor de rigidez em [N/m], Rao (1995),
Wowk (1995), Hibbeler (1998), obtém-se:

. m-e-o (7.1)
i) o '
9-—-tan_l[kc]\.47w2] (72)

P .w

A Eq.7.1 determina o deslocamento de um sistema, resultante de uma excitagao causada por
uma forca centrifuga gerada através de uma massa desbalanceada. Para estruturas com baixa
rigidez, o ponto referente ao deslocamento maximo, ou melhor, a primeira freqiéncia de
ressonancia, situa-se em uma regido de baixa freqii€éncia ou velocidade angular (Figs.7.1 e 7.2).

O deslocamento citado ¢ diretamente proporcional a massa desbalanceada e ao raio de
localizagdo, e € inversamente proporcional ao peso do rotor e sistema de suportes, Eq.7.1 . Devido
a inércia, o sistema absorve parte da energia de vibragdo, gerando menor deslocamento e isolando
regides vizinhas a aloca¢do da maquina, Wowk (1995).

Ainda, em maquinas de mancais flexiveis, o deslocamento € pouco sensivel a mudanga de
rotagdo (Fig. 7.1) , portanto logo acima da frequiiéncia de ressondncia ele permanece praticamente
constante. Entdo, conclui-se que pode-se obter bons resultados de balanceamento a baixas
velocidades de rotagdo, com utilizagdo de boa instrumentagdo de medigéo.

Uma maquina de suportes flexiveis, utilizando correia para transmissdo de movimento
contorna alguns dos mais freqiientes erros que sdo gerados no processo de balanceamento:
imprecisdo de fixacdo, ruido elétrico e transmissdo de vibragdo pela base.

Maquinas que utilizam mancais flexiveis precisam ser calibradas de acordo com o peso do
rotor ou eixo a ser balanceado, o que ndo ocorre em maquinas de mancais rigidos. Por outro lado,
utilizando-se mancais rigidos, existe a necessidade de uma base ou fundagédo rigida e massiva.
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Figura 7.1- Deslocamento em mancais flexiveis
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Figura 7.2- Variagdo do dngulo fase em mancais flexiveis em fun¢éo da variagdo da velocidade
angular

J4 as maquinas com mancais rigidos sdo projetadas para operar abaixo da frequéncia de
ressonancia dos seus suportes, que € geralmente alta, na ordem de 30000 a 120000 rpm (500 a

). Portanto, a freqiiéncia de ressondncia dos suportes nunca € atingida, ou seja, o
UL SV 7 LE5E LR T LTRSS A A LIATE, 000, LT S I 27 72 7 o gz 7 &
yma massa excentrica alocada em um plano exerce no plano da oulra extremidade, no
eamento em 2 planos, é fdcil de ser trabalhado, Wowk (1995).
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Figura 7.3- Deslocamento em mancais rigidos
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Figura 7.4- Variagdo do angulo fase em mancais rigidos em fung@o da variagao da velocidade
angular

Em maquinas de mancais rigidos, o movimento capturado pelos sensores depende da massa
desbalanceada, raio de localizagio e velocidade de rotagdo. Sendo assim, ndo importa o peso do
sistema a ser analisado, fazendo desnecessaria a calibragdo de acordo com o peso do rotor.
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A fundagdo massiva e rigida serve para alguns propositos: fixagdo, para que a maquina nio
ja da sua posi¢do dependendo do nivel de vibragdo gerado, ndo transmitir vibragdo para areas
izinhas e ndo deixar que os sensores sejam influenciados por vibragdes de areas vizinhas
amortecimento).

~ Uma das grandes vantagens dos equipamentos de mancais rigidos , ¢ que podem reproduzir

ais fielmente as condigdes de trabalho dos rotores a serem balanceados.
Resumidamente, as maquinas com mancais flexiveis e rigidos apresentam as caracteristicas
ostradas na Tab. 7.1, Wowk (1995).

Tabela 7.1 — Vantagens / desvantagens — mancais rigidos e mancais flexiveis

Mancais

Vantagens Desvantagens
1.Tipo mais sensivel ao efeito do 1.Requer calibragdo para cada peso
desbalanceamento; de rotor;

2 Inércia do rotor absorve energia
de desbalanceamento;

3 Nio ¢ afetado por atividades
proximas,

4 Instrumentagdo mais simples;
5.Pouco afetado por ruido;

2 Movimento grande através da
regido de ressonancia;

3 Massa de sistema de suporte pode
minimizar sensibilidade;

6. Mais indicado para produgéo
devido a pequenos deslocamentos;

7. Mais adequado para
balanceamento de rotores flexiveis;

e veis 6.Boa  sensibilidade =~ mesmo

operando a baixas velocidades de

operagao,

7Pode ser movida do local

facilmente.

8 Facil percepgao de melhorias

(hand — calibration)

1. Calibragdao permanente, 1.Menor sensibilidade;

2. Absorve altos valores de 2 Funda¢@o massiva e rigida;

desbalanceamento inicial; 3 Instrumentagdo mais sofisticada,

3. Leitura direta de 4. Afetado por atividades proximas;

desbalanceamento, 5.0peragido a altas rotagoes,
Mancais 4. Sem defasagem de sinal; 6.N3o indicado para movimentagao;
rigidos 5. Efeito  cruzado  facilmente

detectado;
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1.3. Configuragdes da maquina:

Com relagdo a maneira de colocar a pega a ser balanceada em movimento, podem ser citadas
duas principais: através de junta universal ou acoplamento, ou correia.

O primeiro método tem a vantagem de transmitir mais torque com maior rapidez. Por outro
lado, necessita-se de precisdo e baixissimos niveis de desbalanceamento da junta, para nao
introduzir erros no processo de balanceamento. Segundo H. Ota (1984a, 1984b, 1986) e M. Saigo
(1984), citado por M. Xu e R.D. Marangoni (1990, 1994a , 1994b), vibragdes laterais aumentam
quando o motor gira com velocidade angular proxima de um dos submultiplos das frequéncias
naturais angulares do sistema de rotor. O desalinhamento, que pode ser angular, paralelo, ou uma
combinagdo dos dois, ocorre quando os eixos da maquina motriz € maquina motora nao estdo na
mesma linha de centro. Devido a este fato, a velocidade e acelera¢do do eixo movimentado variam,
ocorrendo variagdes nos sinais medidos, dificultando a analise. Portanto, sob estas circunstancias
esse ndo é o meio mais adequado para maquinas de manutengdo para balanceamento.

Transmissio de desbalanceamento, desalinhamento e forgas laterais para o sistema de
rotores n3o ¢ problema quando utiliza-se transmissdo por correias, contanto que nenhuma das
polias esteja girando na mesma rotagdo do rotor, Wowk (1995). Sistemas com correia, cuja
fransmissdo de rotagdo ao sistema de rotores se deve ao atrito existente entre os dois componentes,
produzem melhores niveis de balanceamento atribuido a maiores niveis de sensibilidade. Correias
geram niveis de sensibilidade de até 5pin , ao passo que acoplamentos trabalham normalmente com
25pin de sensibilidade.

O sistema de contato entre o eixo € a maquina pode ser feito através de dois rolamentos,
bloco em V (V-Block), ou bloco em semi- circulo (Half-sleeve bearing support), como mostra a
Fig.7.5.

T\ | 96

Figura7.5- Sistemas de contato — a)V-block  b)Half-sleeve  c)rolamentos

No caso do suporte com rolamentos, a diferenca de velocidade entre os mesmos e o €ixo a
ser balanceado deve ser de pelo menos 60rpm. Ja a diferenca entre diametros deve situar-se em pelo
menos 10% , Wowk(1995), Schenk Trebel (www.schenck-usa.com).

Com relagdo ao sistema de suporte do eixo, os rolamentos devem estar alinhados para que se
tenha uma linha de contato, e ndo apenas contato pontual, o que ocasionaria desgaste do eixo
analisado. E necessario restringir também o movimento do eixo na dire¢do vertical, pois devido a
desbalanceamentos existentes, o eixo pode se mover em relagdo aos suportes (rolamentos). A
correia ajuda a evitar esse movimento, mas pode tornar-se perigoso em caso de rompimento.
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74. O prototipo da maquina de balanceamento

As maquinas de balanceamento comerciais normalmente s3o projetadas para trabalhar em
(uas configuragdes diferentes: com apoios rigidos ou com apoios flexiveis. O protdtipo de maquina
de balanceamento construido foi projetado para trabalhar nas duas configuragdes com pequenas
nudangas no sistema de apoio. Estas duas configuragdes possibilitam a comparagdo dos resultados
de balanceamento obtidos com apoios rigidos e flexiveis e ¢ claramente verificada com os
resultados experimentais. Este prototipo pode ser visualizado na Fig.7.6.

T

Figura 7.6- Prototipo da maquina de balanceamento com mancais rigidos e flexiveis

Os problemas de desalinhamento e de transmissao de forgas distintas do desbalanceamento
sio contornados utilizando transmissdo por correia e o rotor desbalanceado ¢ apoiado em
rolamentos, Fig.7.7. Um motor elétrico com poténcia de Y Hp & utilizado para acionamento do
sistema. O motor é montado em guias deslizantes que permite a sua movimentagao sobre a base fixa
da maquina e a sua velocidade € controlada com uso de inversor de freqiiéncia comercial.

Os apoios também sdo montados sobre guias (dois eixos macigos de ago) que permitem
ajustar o comprimento entre Os apoios para facilitar a colocagdo dos rotores desbalanceados,
Fig.7.7. Os movimentos verticais e axiais do eixo sdo contidos com apoios ajustaveis, Fig.7.8.

Também, para que ndo ocorram interferéncias de medigdo, é obedecida a diferenca de
rotagdo entre as polias e o eixo desbalanceado. Os rolamentos de suporte também possuem didmetro
superior ao didmetro do eixo utilizado nos experimentos.
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Figura 7.8- Detalhes dos apoios para restricio do movimento radial e axial da peca
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- Apoios rigidos:

Os mancais rigidos foram confeccionados com chapas de ago de Y2 polegada de largura na
iio de medigdo e fixacdo do apoio com rolamentos , e 1 polegada na regido de base, Fig.79aeb.
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Figura 7.9b- Perfil do protétipo da maquina — detalhe dos mancais rigidos
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- A simulagdo numérica com uso de elementos finitos (Algor), Fig.7.10(a,b), mostra que a
fimeira freqiiéncia natural do apoio é em torno de 50 Hz. Os calculos foram realizados utilizando
emento do tipo brick (hexaedro linear), 4363 nds e 3072 elementos. A densidade do material é de
710’ kg/m’. O valor da primeira freqiiéncia obtida foi confirmada através da analise de resposta
nfreqiiéncia (Fig. 7.11), com utilizagdo do martelo de impacto e acelerdmetro instalado na regido

Deslocamento

0.82628
—r 0.70824

r 0.6902
0.47216
0.35412
0.23608
3.11804

pontos fixos das
condi¢des de contorno

Figura 7.10b- Detalhe do modelo de simulago e pontos de referéncia para condi¢des de contorno
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Figura 7.11- Resposta em frequéncia e variagdo do angulo de fase do suporte submetido a ensaio
com martelo de impacto — 0a 200 Hz (grafico superior) e faixa de 45 a 75Hz (1° freqiiéncia)
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- Apoios flexiveis:

Os mancais flexiveis sdo projetados de forma a permitir movimentagdo em apenas um plano
lano horizontal). Estes mancais foram confeccionados com pequenas 14minas de agco mola 40 HRc
fig.7.12b) com largura de 12 mm e espessura de 0.7 mm dispostas na forma de X e fixadas
gilamente na base de ago, Fig.7.12a, Fig.7.13.
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Figura 7.13- Sistema de apoios flexiveis montado no prototipo da maquina
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Experimentalmente , com aplicagdo de um pequeno deslocamento inicial e medi¢do de
fesposta com acelerometro instalado diretamente no sistema de apoio flexivel, verificou-se que esta
freqii€ncia esta proxima de 5.3 Hz, Fig.7.14.

Lembra-se que o sistema de mancais flexiveis € projetado de forma a garantir baixa rigidez,
para que o processo de balanceamento seja realizado acima da primeira freqiiéncia natural, como foi
gitado no inicio do capitulo.
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Figura 7.14- Grafico de resposta obtido através de aplicagdo de deslocamento inicial e
acelerdmetros instalados no mancal flexivel
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" 5.Conclusio

Com excecdo dos instrumentos de medigdo, o sistema de balanceamento apresenta custo
relativamente baixo, e conforme mostram os dados obtidos experimentalmente (Capitulo 8) os
wesultados de corregdo de desbalanceamento sdo confiaveis, provando que ndo € necessario um alto
investimento para a produg@o deste tipo de equipamento.

O prototipo, fabricado sem usinagem de precisdo, oferece bons resultados nas duas
wnfiguragdes, apoios rigidos ou flexiveis. Como fatores de contribuigdo para o bom rendimento
podem ser citados a utilizagdo de correia, responsavel por aumento na sensibilidade, e inversor de
fieqiiéncia, responsavel pela estabilidade na velocidade de operag@o.

O equipamento ¢ pratico, permitindo regulagem das diversas partes, como os apoios de
mancais, sistemas de restrigio de movimento axial e radial (vertical), polia esticadora. Com isto,
‘pode-se efetuar balanceamento de pegas de diferentes dimensdes, através de pequenos ajustes das
partes moveis da maquina.

De acordo com a literatura, Wowk(1995), a faixa de opera¢ao onde pode-se obter valores
confiaveis de corre¢do encontra-se logo apos a primeira freqiiéncia de ressondncia. Atraves de
resultados obtidos na parte experimental do trabalho (Capitulo 8 ), o sistema de mancais flexiveis
do prototipo apresenta uma faixa de operagdo a partir de 8 Hz (480 RPM), pois sua primeira
frequéncia de ressondncia situa-se proximo de 5.3 Hz (320 RPM).

Através de simulacdo em elementos finitos (Algor) e experimentagdo, foi verificado que o
sistema de apoios rigidos possui frequéncias naturais abaixo do objetivo. Esse fato € causado pela
pequena espessura e regido vazada do apoio rigido, e resulta em diminuigdo da faixa de operagdo
nessa configuragdo. Experimentalmente, foram obtidos resultados confiaveis em freqiéncias de
operagdo de até 30 Hz (1800 RPM) ,Capitulo 8.
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Capitulo 8
Experimentos e Resultados

§.1.Introducao

Para comprovagio da eficacia dos diversos métodos citados na parte tedrica, verificacio e
comparagdo de eficiéncia dos tipos de apoio e instrumentos de medigdo utilizados, foram realizados
dlguns experimentos utilizando o prototipo de maquina de balanceamento descrito no capitulo
anterior.

O aparato experimental permite a regulagem do desbalanceamento simulado, através da
adigdo de massa em posigdes angulares e radiais conhecidas. Com isso, pode-se estimar a posigdo e
quantidade aproximada de massa corretiva resultante dos calculos utilizados nos diversos métodos
aplicados.

A comparagdo € feita entre os resultados obtidos através da utilizagio de diferentes
instrumentos de medigdo, como acelerémetro, sensor de deslocamento proximiter, e relogio
comparador;, compara-se também os resultados obtidos em diferentes faixas de operagio - mancais
flexiveis e rigidos - e também dos métodos corretivos, explorando técnicas pouco citadas na
literatura, como o método das sete medigdes (two plane balancing without phase measurement) e
método estatico dinamico puro (static — couple method).
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.2.Procedimento experimental

Para a realizag@o dos experimentos e comparagdo dos resultados obtidos com as diversas
¢enicas de balanceamento com apoios rigidos e flexiveis, foi construido o sistema de rotor ilustrado
Fig. 8.1.

rotores de aluminio

Figura 8.1- conjunto de rotores — eixo, flanges, discos

Os componentes do sistema de rotores, ou seja, eixo discos e flanges de fixa¢do ndo foram
balanceados antes do procedimento experimental. Apesar de apresentarem uniformidade na
‘geometria, esses componentes geram uma parcela inicial de desbalanceamentc devido a presenga de
parafusos de fixagdo, furos e canal usinado no eixo para medigdo de dngulo fase.

Os trés rotores sdo de aluminio com espessura Smm, didmetro externo de 60mm e com furos
de 4mm para a fixa¢do com parafusos das massas que provocam o desbalanceamento inicial,
Fig.8.1. Os furos s3o espagados de 10mm e dngulo de 22.5°. Estes trés discos estdo fixados no eixo
através de flanges aparafusadas. O eixo € macigo (ago) com didmetro de 18 mm.

As massas que provocam o desbalanceamento inicial (além do desbalanceamento original do
eixo) foram colocadas nas posigdes ilustradas na Fig.8.2. Portanto, pode-se estimar a localizagio
das massas de balanceamento que deve ser obtida nos calculos referentes as diversas técnicas de
corregdo utilizadas.

Também, para realizagdo das etapas de balanceamento, foram instaladas massas de teste nas
posi¢gdes descritas atraves da Fig.8.3.
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Plano 2 Plano Médio Plano 1
Desbalanceamento Desbalanceamento
m=292 g m=2,92g
=40 mm r=30 mm
8=1202.5° 0= 67.5°

0 / 0
[)® V\ (e

@ — massa desbalanceada

s —>provavel regido de corregdo
Figura 8.2- posi¢des das massas de desbalanceamento

planos 1 e 2

m=2,22¢g

m;=4.82 g (rel. comparador e est. dinAmico)
— =50 mm

o 0° " 9221 12.50, 93:292.50

0; 225° (apoios rigidos) ;

05 202.5 - plano 1; 06=22.5° - plano2°

(dindmico puro)

plano intermediario
m=4.82 g

=50 mm

0=270°

—

Figura 8.3- posigdes das massas de teste



78
Experimentos e Resultados

O sistema de medigdo ¢ composto por um analisador de espectros com 16 canais, conjunto
(e sensores do tipo proximiter com fonte para alimentagio de tensdo —24VDC e acelerémetros. Os
gnsores proximiter sdo utilizados na configuragdo flexivel da maquina, para medigdo de
feslocamento e angulo de fase. Sdo instalados trés sensores, sendo dois utilizados para medi¢do de
deslocamento, e um como referéncia (frigger sensor), Fig.8.4. Com a utilizagdo da configuragio

Figura 8.5- medigdes com sensor do tipo acelerdmetro
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8.3.Resultados com apoios flexiveis

Descreve-se em seguida o procedimento de balanceamento com uso do Método das Sete
Medigdes. Os resultados experimentais mostrados na Tab.8.1 foram obtidos com apoios flexiveis e
4 amplitude de vibragdo foi medida visualmente com relogio comparador convencional instalado na
parte lateral do sistema flexivel. A rotagdo foi mantida constante a 13Hz (780 RPM) através da
itilizagdo de um inversor de freqiiéncia comercial, ¢ as medi¢Ges foram obtidas instalando-se a
massa my nas posi¢des angulares 6; 8, 63, como indica a Tab.8.1 e Fig.8.2.

Tabela 8.1 — Medigdes com relogio comparador convencional.

Apoio: Flexivel Frequiéncia de operagdo: 13.0 Hz
Medigao massa teste Angulo Plano 1 Plano 2

n’ plano [°] Amplitude Amplitude

[mm]x10~ [mm]x107
0 - - 8 7
1 0 20 L
2 1 1125 23 6
3 2925 10 15
b 0 3 21
o) . 112.5 11 29
6 2925 9 |

De posse destes dados experimentais sdo tragados os circulos descritos no capitulo 5,
- conforme ilustram as Figs.8.6 a 8.9. Para simplicidade e rapidez do processo de calculo, todos os
dados de medigdo citados na Tab.8.1 sdo alimentados em um programa gerado em MatLab.

Além dos valores de medi¢do, sdo informados valores de massa de teste e os angulos de
posicionamento. Automaticamente sdo plotados os circulos, de onde encontram-se os pontos de
interse¢do. Esses pontos podem ser facilmente visualizados na tela e capturados através do cursor.

Através desse processo, o programa retorna os valores capturados pelo cursor e soluciona as
equagdes necessarias para a obtengdo das massas e posi¢des de corregdo, que podem ser vistos na
Tab.8.3.
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Nota-se claramente nestas figuras que ndo ocorre a perfeita intersegdo dos trés circulos.
Muito provavelmente este fato deve-se a leitura visual dos resultados. Entretanto, os valores finais
do balanceamento, também mostrados na Tab. 8.7, apresentam boa concordancia com os obtidos
tom outros instrumentos de medigdo.

Este fato ja ndo é verificado quando as medigdes sdo realizadas com acelerometro, conforme
mostram a Tab.8.2 e as Figs.8.10 a 8.13. Nota-se claramente que o erro na interse¢do dos trés
tirculos € bem menor.

Ainda utilizando a mesma técnica de corregiio (Método das Sete Medigdes), ¢ 0 mesmo
sisema de suporte flexivel, realizam-se novas medigdes. A frequéncia utilizada ¢ constante e igual a
8,5Hz, sendo aplicada a massa de teste m; nas posicdes 61 6, 63, Fig 8.3.

Assim como no experimento utilizando relogio comparador, todos os dados de vibragdo
medidos (Tab.8.2) , os dados de quantidade e posicdo das massas de teste sdo informados ao
programa de célculo. Sendo assim, novamente sao plotados os circulos para que se possa calcular as
massas € posigdes necessarias para Corregao.

Tabela 8.2 -Medicdes com acelerdmetro. Massa teste= 2,22 [g].

Apoio: Flexivel Freqiiéncia de operagdo: 8.50 Hz
Medigdo Massa teste Angulo Plano 1 Plano 2

n° Plano ] Amplitude Amplitude
[mG] [mG]

0 - - 22.82 3625

1 0 32.28 40.82

2 1 112.5 36.08 36.35

3 2925 15 92 38.29

- 0 16.39 15.74

5 2 112.5 23.62 46.51

6 2925 22.18 49.05

Observagdo: G= 9.81m/s” (aceleragio da gravidade)
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A Tab 8.3 abaixo mostra valores de medi¢do de deslocamento utilizando mancais flexiveis
ensores proximiter. A rotagdo do sistema de rotores foi mantida constante a 8.50 Hz e a massa
teste m; foi instalada nas posi¢des 0, 6, 63 de acordo com a Fig.8.3 .

Com os valores da Tab.8.3, foram aplicadas duas técnicas de corregdo, o Método dos
eficientes de Influéncia utilizando medigdes de angulo de fase e 0 Método das Sete Medigdes.

O Método das Sete Medigdes apresenta a solugéo grafica (Figs. 8.14 a 8.17) para obtengdo
s coeficientes necessarios para a resolugdo das equagdes descritas no Capitulo 5.

Para implementagio do Mérodo dos Coeficientes de Influéncia séo realizadas trés medigdes,
do uma original sem massa de teste, e outras duas com a massa m; instalada na posi¢do 1 e m,
talada na posi¢do 2 para os planos 1 e 2 de balanceamento. O processo de calculo das massas de
megdo & resolvido em um programa em MatLab, sendo necessario apenas a alimentagdo dos
dos de medigdo (Tab. 8.3) e dados da massa de teste como amplitude e posigéo.

Os resultados obtidos utilizando sensores do tipo proximiter para medigdo das amplitudes de
slocamento apresentam caracteristicas semelhantes as verificadas com medigdes realizadas com
slerdmetros. Estes resultados estdo mostrados na Tab.8.3 e Figs. 8.14a 8.17.

bela 8.3- Medigdes com proximiter. Massa teste=2,22 [g].

Apoio: Flexivel Frequéncia de operag@o: 8.50 Hz

Medi¢ao massa teste Angulo Plano 1 Plano 2
n’ plano [°] Amplitude Fase Amplitude Fase

[mils] [’] [mils] [’]

0 - - 1.78 108.2 3.660 -77.4
1 0 2.93 62.8 3.88 -84.1
2 1 112.5 3.43 115.1 3.27 -87.6
3 292.5 1.22 45.4 4.01 -71.1
4 0 1.69 117.2 152 19.4
5 2 112.5 1.87 107.9 4.51 -127.9
6 2925 1.58 112.8 4.83 -32.9

Ibservagdo.: 1mil = 1polegada/1000 = 25 4-10°m
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Abaixo sio mostradas medigdes de deslocamento e angulo de fase necessarias para
mplementagdo do método estatico dindmico (Static Couple Method). Ainda utilizando mancais
lxiveis e sensores proximiter, mantém-se a rotagdo do sistema de rotores a 8.50Hz (510 RPM) e

istala-se a massa m, nas posigdes 0 (parcela estatica) , 05 e 06 (parcela dindmica).

abela 8.4- Medigdes com proximiter — método estatico dindmico puro

Apoio: Flexivel Frequéncia de operacdo: 8.50 Hz

Medigdo massa teste Angulo Plano 1 Plano 2
n’ plano [“] Amplitude Fase Amplitude Fase

[mils] [’] [mils] [’]
0 - - 1.82 116.2 4.54 -53.1
E Médio 270 1.98 -50.1 3.94 77.4
D 1 202.5 1.32 -1633 0.879 -118.4
2 22.5

*Observagdo.: 1mil = 1polegada/1000 = 25.4-10°m

O método estatico-dindmico realiza a corregdo das parcelas de desbalanceamento estatico e
indmico puro separadamente em duas etapas, Capitulo 6. O procedimento pode ser realizado
liciando-se por qualquer uma das parcelas. No entanto, através da verificagdo da medigdo original
:m aplicagdo de massa teste (medigdo n° 0), nota-se através dos dngulos de fase que existe uma
aior parcela de desbalanceamento dindmico puro. Desta forma, optou-se pela corregdo inicial
esta parcela.

Na primeira etapa, adiciona-se a massa m; em 05 e 8 nos planos 1 e 2 respectivamente,
btendo-se os valores citados na Tab.8.4.

Plotando-se os vetores medidos (Figs. 8.18 a 8.20), a solugéo ¢ obtida graficamente. As
sordenadas dos vetores, ou seja, pontos de origem e extremidade, sdo capturados pelo cursor
iretamente na tela. Com esses dados informados, o programa retorna automaticamente os valores
e amplitude de massas de corregdo e posigdes de fixagdo.

Durante a analise, pode-se optar pela utilizagdo dos vetores referentes ao plano 1 ou plano 2.
lo experimento, a solugo grafica assim como os calculos foram desenvolvidos em relagéo as
iedi¢des realizadas no plano 1, Figs. 8.18 ¢ 8.19.

No grafico da Fig.8.18, onde ¢ plotada a condigio inicial de desbalanceamento, € obtida a
arcela de desbalanceamento dindmico referente ao plano 1. A Fig.8.19 mostra os mesmos vetores
lotados, porém com alteragao devido a instalagdo da massa de teste.

Através da Fig.8.20, pode-se verificar o angulo de giro para instalagdo da massa corretiva no
lano 1. A massa de corregio utilizada no plano 2 de balanceamento € a mesma determinada para o
lano 1, porém com angulo de aplicagdo defasado em 180°.
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Figura 8.20- Determinagdo da posigdo de corregao para parcela dindmica pura

Através da Fig.8.20 acima, verifica-se que a posi¢do de correcdo é obtida através do giro da
1assa de teste a 4.9° no sentido anti-horario. Utilizando a Eq. 6.1 descrita no Capitulo 6, determina-
e a amplitude da massa de teste.

3'176 x222g=2.53g

corregdo

Apbs a fixagdo das massas de corregdo, realiza-se a verificagdio da eficiéncia da técnica em
ermos de vibragdo residual resultante.

Devido a redugéo da amplitude de deslocamento apos a aplicagio da corregdo referente a
yarcela dinimica pura, explora-se a parcela de desbalanceamento estatico existente.

Para realizagdo desta etapa, os dados medidos s&o obtidos através da fixagdo da massa de
este my na posicdo O no plano médio do sistema de rotores.

De posse dos dados da tabela 8.4, de forma semelhante a etapa anterior (parcela dindmica
yura) sdo plotados os graficos , resultando nas parcelas de desbalanceamento estatico para o plano 1
eferentes 4 medicdo original e medigdo com massa de teste, Fig 8.21.
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Figura 8.21- Primeiro valor de corregao para parcela estatica

A posicio de fixagdo da massa de corregdo € determinada realizando-se o giro de 46.6° anti-
horario em relagdo a posigdo da massa de teste (Fig.8.21) e a determinagdo da amplitude ¢ obtida
através da equagdo abaixo:

_ 1'368 «4.82g=308g

corregdo 2

As amplitudes medidas apos a corregdo mostram que permanece uma certa quantidade de
desbalanceamento residual no plano 2 de balanceamento, sendo necessario portanto uma etapa
adicional de ajuste fino (frim balance).

Utilizando os dados das medigdes realizadas apos a corregao plotam-se os graficos, obtendo-
se novamente as parcelas de desbalanceamento estatico referentes a condi¢io original e condigdo
de teste, Fig.8.22.
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Figura 8.22- Segundo valor de corregdo para parcela estatica

A posicdo de fixagdo da massa de corregiio é determinada realizando-se o giro de 0.43°
horario em relacdo a posigdo da massa de teste (Fig.8.22) e a determinacdo da amplitude € obtida
através da equagdo abaixo:

138
corregao 2.95

x3.08¢g =1.44g

O resultado em termos de vibragdo residual sao apresentados na Tab. 8.7.

Antes de apresentar os resultados obtidos com utilizagdo de apoio rigido, sd0 mostrados
resultados do experimento realizado com apoios flexiveis e frequéncia do sistema de rotores de
5125Hz. A Tab.8.5 mostra os dados de medigdo com aplicag¢do da massa m; nas posigdes 01 02 03 .

Tabela 8.5- Medicdes com proximiter. F=5.125Hz

Apoio: Flexivel Freqiiéncia de operagdo: 5.1235 Hz

Medigdo massa teste Angulo Plano 1 Plano 2
n’ plano ] Amplitude Fase Amplitude Fase

[mils} ['] [mils] [l

0 - - 179 -37.1 7.4 -38.9
1 0 19.3 -33.9 8.0 -35.9
2 1 112.5 20.1 -26.4 8.5 -27.4
3 292.5 5.0 46.7 2.2 41.0
4 0 18.8 -36.4 7.8 -39.4
5 2 112.5 19.7 -30.2 8.4 -28.8
6 292.5 17.9 -37.4 7.3 -41.3
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De acordo com os dados da Tab.8.5, verifica-se que as amplitudes de deslocamento medidas
o maiores que as amplitudes obtidas no experimento utilizando frequéncia de 8. 50Hz. Também,
valores de angulo de fase tem uma variagdo muito pequena através da aplicagdo da massa de
ste. Desta forma, a processo de corregdo através do Método das Sete Medigdes € prejudicado ,
evido aos erros introduzidos na execugdo dos graficos, Fig. 8.23.
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Figura 8.23- Grafico obtido com freqiiéncia de 5.125Hz

Da mesma maneira, o Método dos Coeficientes de Influéncia ndo fornece solugdo correta
 para o problema devido aos erros na leitura de amplitudes de deslocamento e principalmente a
pequena variagdo dos valores de 4ngulo fase obtida ao longo das medigdes.
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|4 Resultados com apoios rigidos

Os resultados para apoios rigidos foram obtidos apenas com 0 uso de acelerometros e estao
ostrados na Tab 8.6 ¢ Figs. 8.24 a 8.27. A rotagdo foi mantida constante a 27.25Hz através da
ilizagio de um inversor de freqiiéncia comercial, e as medi¢des foram obtidas instalando-se a
mssa m; nas posigdes angulares 0; 0 04, como indica a Tab.8.6 e Fig 8.2.

Tabela 8.6 — Dados obtidos com acelerdometro.

Apoio: Rigido Freqiiéncia de operagdo: 27.25 Hz
Medicao Massa teste|  Angul Plano 1 Plano 2

n’ Plano 0 Amplitude Amplitude
[ [mG] [mG]
0 - - 1.80 3.66
1 0 292 1.95
2 1 1125 4.57 437
3 225 2.26 6.58
4 0 242 292
5 2 112.5 3.59 8.26
6 225 1.55 9.77

Observacao: G= 9.81m/s" (aceleragio da gravidade)

6 -4 -2 0 ) 4
Figura 8.24- Determinagdo grafica dos coeficientes da equagcdo(acelerdmetro/apoio rigido)
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Figura 8.25- Determinagdo grafica dos coeficientes da equagdo(acelerdmetro/apoio rigido)
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Figura 8.26- Determinagdo grafica dos coeficientes da equagio(acelerdmetro/apoio rigido)




95
Experimentos e Resultados

5 4 3 =2 4 0 1 2 3 4 5
Figura 8.25- Determinagio grafica dos coeficientes da equag@o(acelerdmetro/apoio rigido)
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Figura 8.26- Determinagdo grafica dos coeficientes da equagdo(acelerdmetro/apoio rigido)
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Figura 8.27- Determinagdo grafica dos coeficientes da equagio(acelerdmetro/apoio rigido)

As massas de corregdo e posigdes de fixagdo sdo determinadas através do Método das Sete
Medi¢des e mostrados na Tab.8.7.

8.5.Correcoes e Desbalanceamento Final (Residual)

As massas de correcdo do desbalanceamento e a posi¢do de fixagdo em cada um dos rotores
obtidos com os métodos estudados neste trabalho estdo ilustrados na Tab.8.7.
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Tabela 8.

Apos efetuar as corregdes mostradas

de acelerdmetro e também sensores prox
313. Sdo apresentados Os graus de balanceame
lizados, obtidos através do grafico (norma I1SO 19
grau de balanceamento, 3o util
mo o desbalanceamento residual

300 RPM) e sua respectiva massa (m=1,7kg).

izados em conjunt

na Tab.8.7 verificou-se a vibragao final (residual) com
imiter. Estes resultados estdo mostrados nas tabelas 8.8
nto referentes aos métodos e tipos de apoios
40/1) presente no anexo 4. Para determinagdo
o com o grafico anteriormente citado, dados
em cada plano de medigdo , rotagao maxima de servigo do rotor

8- Resultado apos aplicagdo do método das sete medigdes com relogio comparador

tipo de medigdo plano 1 plano 2 grau de
apoios (F=13Hz) [mils] [mG] [mils] [mG] | balanceamento
original 1.78 22.82 3.66 36.25 #
flexivel apos balanceamento 0.192 2.57 1.17 9.42 Gl1~25
reducdo em vibragdo 1.59 20.25 2.49 26.83

Tabela 8.9- Resultado apos aplicagdo do método das sete medigdes com acelerometro

tipo de medicdo plano 1 \ plano 2 % grau de
apoios (F=8.5Hz) [mils] [mG] [mils] [mG] | balanceamento
original 1.78 22.82 3.66 36.25
flexivel apos balanceamento 0.36 419 0915 12.23 G2.5~63
redugdo em vibragdo 1.42 18.63 2.745 2402 |

Tabela 8.10- Resultado apos aplicagdo do método das sete medigdes com proximiter

tipo de medi¢do plano 1 plano 2 4 grau de
apoios (F=8.5Hz) [mils]) [mG] [mils] [mG] | balanceamento
original 1.78 22.82 3.66 36.25 &5
flexivel apoOs balanceamento 0.105 2.47 1831 21.8 wlll
e 16(plano2)
reduco em vibragdo | 1.675 | 2035 1.829 14.45

Tabela 8.11- Resultado apos aplicagdo do método das trés medigdes com proximiter

tipo de medigdo plano 1 plano 2 grau de
apoios (F=8.5Hz) [mils] [mG] [mils) [mG] | balanceamento
original 1.78 22.82 3.66 36.25
flexivel apOs balanceamento 0.504 5.12 0.57 418 G2.5
redugdo em vibragao 1.276 17.7 3.09 32.07

Tabela 8.12- Resultado apos aplicagdo do método estatico dinimico com proximiter

tipo de medic@o plano 1 plano 2 grau de
apoios (F=8.5Hz) [mils] [mG] [mils] [mG] | balanceamento
original 1.78 22.82 3.66 36.25%
flexivel apos balanceamento 0.673 6.25 1.16 25.4 G6.3
reducdo em vibragio | 1.107 | 16.57 2.5 10.85 |
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Tabela 8.13- Resultado apos aplicagdo do método das sete medigdes com acelerometro

tipo de medicao plano 1 plano 2 grau de
apoios (F=27.25Hz) [ mils] [mG] [mils] [mG] | balanceamento
original 1.798 3.66
rigido apos balanceamento 0.209 0.268 Gl
redugdo em vibracdo 1.589 3.392

8.6.Analise dos resultados

Apos a abordagem das diversas técnicas de corregdo ao longo dos capitulos anteriores €
desenvolvimento dos experimentos passo a passo, sio explicados alguns aspectos referentes aos
resultados obtidos.

O aparato experimental utilizado neste trabalho, composto basicamente pelo prototipo de
magquina de balanceamento (Fig.7.6) e sistema de rotores (Fig.8.1), apresenta caracteristicas muito
semelhantes referentes aos sistemas de apoio para os planos de balanceamento 1 e 2. Seja na
configuragdo rigida ou flexivel, caracteristicas como dimensoes, rigidez e concentragao de massa
sdo praticamente iguais. Portanto, 08 valores de vibragdo original medidos (Tab.8.2,8.3,8.4 ¢ 8.6)
nos dois apoios se diferenciam apenas devido a diferenca de massa desbalanceada situada em cada
plano, Fig.8.3.

Através da Tab.8.5 referente ao experimento utilizando frequiéncia de 5.125 Hz, nota-se que
as amplitudes de deslocamento sio muito maiores, para a mesma situagio de desbalanceamento,
provando que no caso de analise proximo a regido de ressondncia dos mancais, pequenas massas
desbalanceadas provocam maior nivel de deslocamento e/ou vibragao.

Comprova-se também que 0s calculos sio comprometidos, pois todas as medigdes tornam-se
ndo lineares e portanto nao confiaveis tanto para o método grafico (Método das Sete Medigdes)
quanto para os demais métodos corretivos (Método dos Coeficientes de Influéncia e Método
Estatico Dinadmico Puro), Fig. 8.23 e Tab.8.7.

Outra caracteristica do conjunto de rotores testado é notada com relagdo a medigdo com
condigdes originais utilizando proximiter, Tab.8.3. Verificando os valores de angulo fase medidos,
nota-se que a diferenga entre 0 dois planos situa-se proximo de 180°, fato que comprova uma
parcela maior de desbalanceamento dindmico puro em relagao a0 desbalanceamento estatico.

Através da Tab.8.7, verifica-se que 0s valores calculados de quantidade de massa €
principalmente localizagdo de aplicagdo sdo muito proximos. No entanto, através da Tab.8.8 os
valores residuais medidos sdo diferentes com relagdo aos diversos métodos aplicados, ou seja, com
pequenas variagoes dos valores de correcdo calculados foram obtidas situacdes boas € outras nao
muito eficientes.

Nos experimentos realizados, trabalha-se com niveis baixos de desbalanceamento simulado,
devido as caracteristicas do sistema de rotores utilizado. Isso implica no aumento da criticidade para
validagdo da parte experimental, pois baixar niveis elevados de desbalanceamento ¢ uma tarefa de
sucesso mais provavel.

Todos os métodos obtiveram rendimento comprovado através das respostas obtidas, tabelas
8 8 a 8.13. Pode-se afirmar também que existe intercambiabilidade entre 0s métodos corretivos,
pois , com excegdo do resultado do Método das Sete Medigdes com proximiter utilizado em apoios
rigidos, todos os outros resultados foram positivos.

Ou seja, resultados obtidos com apoios flexiveis a baixas rotagdes funcionam razoavelmente
bem para maquina com apoios rigidos a rotagoes mais altas, e vice-versa. O melhor resultado foi
obtido com a maquina de apoios rigidos, pois com os resultados calculados de massas de corregdo €
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posigdes de aplicagao, obtiveram-se Otimos valores em (ermos de vibragdo residual tanto com a
maquina em configuragio rigida como em apoios flexiveis. Obteve-se também nessa configuragdo
(apoios rigidos) grau de balanceamento G1 de acordo com 0 desbalanceamento residual nos planos
analisados.

Isso se deve ao fato de se trabalhar com maiores valores de forga centrifuga (forga centrifuga
¢ proporcional ao quadrado da rotagdo), fazendo com que as intersegdes do método grafico sejam
mais perfeitas, e pelo fato de serem utilizados acelerdmetros como Sensores. Acelerdometros sao
instrumentos de grande sensibilidade e mais precisos do que OS sensores do tipo proximiter,
principalmente trabalhando em faixas de freqiiéncia mais elevadas. Nota-se que até mesmo O
resultado obtido através do Método das sete medigdes com relogio comparador apresentou valores
baixos de vibragdo residual, provando que apesar da instrumentagdo de baixo custo e precisio para
este tipo de aplicagdo, podem sef obtidos resultados satisfatorios.

Com relagio aos resultados obtidos com apoios flexiveis, € dificil apontar um método mais
eficiente, pois alguns proporcionaram melhores resultados em relagdao ao plano 1 de medigdes
(Método das Sete Medigdes com proximiter € relogio comparador), € Outros resultaram menores
valores de vibragdo residual em relagio ao plano 2 (Método dos Coeficientes de Influéncia
utilizando proximiter e Método das Sete Medigbes com acelerdmetro). O método dos coeficientes
de influéncia também conhecido como Método das Trés Medigdes com angulo fase resultou, apos a
corregdo, em valores abaixo de 50% dos valores originais, para as duas configuragdes possiveis
(apoios rigidos € flexiveis), apresentando portanto na média um otimo resultado.

Como ja foi apresentado em capitulos anteriores, podemos citar além do resultado positivo
obtido, a maior rapidez do Método das Trés Medigdes (sdo necessarios apenas trés giros) como
vantagens desse procedimento. Entre as desvantagens, a dificuldade para ajuste de instrumentagao
para medigdo de angulo fase, e a aplicago da massa teste em posi¢des adequadas para um bom
rendimento na primeira tentativa de correcio foram algumas encontradas no experimento.

O Método das Sete Medigdes requer mais giros do equipamento, porém € necessario para o
operador pouco ou quase nenhum treinamento para execugao da tarefa. Converge-se em um bom
resultado na primeira tentativa praticamente em todos os casos, caso mantenha-se 0 cuidado de ndo
aplicar massas de teste que anulem a vibragio em um dos giros. Também, ndo se faz necessario
obtencdo de valores de angulo fase ao longo das medigoes.

Com relagdo ao Método Estatico — Dindmico Puro (Sfatic Couple Method), apesar do bom
resultado apresentado, na pratica ¢ de dificil aplicagdo. Como as leituras originais indicaram uma
condigio maior de desbalanceamento dindmico puro, Optou-se pela corregdo dessa parcela
primeiramente. Apenas com €ssa etapa, os valores de vibragdo foram reduzidos para 1.56 mils a —
163.3° no plano 1 e 0.879 mils a _118.4° no plano 2. Através da leitura do angulo fase, nota-se que
a diferenca entre os dois planos indica que a condigdo residual é quase exclusivamente estatica.
Sendo assim, aplicando a corregao da parcela estatica utilizando o plano médio (proximo ao centro
de gravidade do rotor), houve uma melhoria em relagdo ao plano 1 e um aumento de vibragdo no
plano de medigdes 2. No experimento descrito, apenas na segunda tentativa obteve-se resultado
satisfatorio em termos de vibragao residual medida.

Assim como é citado por Wowk (1995), comprova-se na pratica que 0 método, por ser uma
idealizagdo, torna dificil a obtengdo de um bom rendimento € implica em varias medi¢des para
convergéncia em uma solugdo. A dificuldade na implementagdo do método e convergéncia para
uma solucio ainda pode aumentar no caso de condigdo inicial de desbalanceamento dindmico.
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Neste trabalho foi apresentado o estudo tedrico e experimental de algumas tecnicas
utilizadas para corregdo de desbalanceamento em rotores rigidos. Foram abordados e comparados
os diversos métodos de corregdo e desenvolvido um aplicativo computacional usando o MatLab
para os calculos das massas e posigdes de corregdo. Este aplicativo pode ser utilizado para os casos
de desbalanceamento estatico e dindmico em rotor rigido utilizando um, dois e trés planos para
CoITecao.

Também, executou-se o projeto e construgdo do protétipo da maquina de balanceamento
regulavel com possibilidade de operagdo em baixas e altas rotagdes, utilizando apoios flexiveis e
rigidos respectivamente. Para a medigio de vibragdo diferentes instrumentos foram utilizados,
possibilitando comparagdes e verificagdes de eficiéncia em diferentes condigdes de funcionamento
da maquina.

A motivagio deste trabalho foi apresentar uma maneira rapida, eficaz, simples e de baixo
custo para realizagdo da corregdo de balanceamento em sistemas de rotores.

Constatou-se através dos resultados experimentais que todos os métodos apresentaram
eficacia, inclusive o método Estatico Dindmico Puro, definido como uma idealiza¢o, e o Método
das Sete Medicdes com relogio comparador. Sendo assim, comprovou-se que com uma maquina
relativamente simples e de baixo custo é possivel obter bons resultados para balanceamento de
rotores rigidos, mesmo em campo.

Ao final do trabalho podem ser citadas algumas sugestdes de melhoria em termos de
construgio do prototipo da maquina de balanceamento, técnicas de corregdo, instrumentagao para
medicdo, e propostas para trabalhos futuros.

Os suportes flexiveis podem ser modificados, de forma a executar a mesma fungao, ou seja,
dar liberdade de movimento aos mancais na diregdo horizontal em fun¢do de uma forga centrifuga,
porém ndo alterando a area de contato entre o eixo a ser balanceado e os rolamentos de apoio,
evitando assim desgaste das partes e aparecimento de for¢as de contato indesejadas. Os mancais
rigidos também podem ser alterados, sendo aumentada a espessura de parede onde o sensor €
instalado com o objetivo de aumentar a freqiiéncia natural do suporte. Com isso podem ser
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utilizadas maiores velocidades de funcionamento, sem que sejam comprometidas as medigdes
executadas.

Os resultados obtidos com o Método das Sete Medigdes podem também ser melhorados
através da adi¢do de uma subrotina baseada no método dos minimos quadrados. Essa subrotina de
calculo desenvolvida por Everett(1997), ¢ responsavel pela aproximacio das interse¢des menos
perfeitas, causadas por erros de medigdo, escolha inadequada das posicdes das massas de teste,
entre outros fatores, fazendo com que a solugo grafica e as respostas de corregdo sejam otimizadas.

Finalmente, para reduzir o custo do equipamento, sugere-se a constru¢do de um sistema de
medigdo que possa ser instalado no sistema flexivel da maquina. Com excegdo dos relogios
comparadores, que sdo instrumentos de baixo custo comparados aos sensores do tipo proximiter e
principalmente aos acelerdmetros, o conjunto de equipamentos utilizado para instrumentagdo no
presente trabalho apresenta custo relativamente alto. Portanto, torna-se interessante como sugestdo
para um proximo trabalho, o desenvolvimento de um sensor mais simples capaz de executar as
medigdes necessarias para a analise.

Pode-se basear nos sensores “I.VDT- linear variable differential transformer”, utilizados
para medigdes de deslocamento, em termos de concepgdo construtiva. Esses sensores, que
apresentam custo relativamente mais baixo, podem ser adaptados aos mancais flexiveis da maquina,
fornecendo leitura de saida em voltagem para um osciloscopio ou multimetro, que sdo
equipamentos baratos e facilmente encontrados no mercado.



Anexo 1 — Equipamentos

Figura al.2- Protétipo da maquina de balanceamento - apoios rigidos
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Figura al.6- Transdutor deslocamento Entek Figura al.7- Fonte estabilizada HP



Figura al.8- Relogio comparador Mitutoyo Figura al.9- Tacometro digital Ametek



Anexo 2 — Listagem do programa (MatLab)

%Programa para célculo de massas corretivas utilizando metodo das tres ou sete medigdes
cle
T=0,
while T<4
T=menu(' PROGRAMA DE CALCULO DE MASSAS CORRETIVAS PARA BALANCEAMENTO EM UM DOIS OU TRES PLANOS
METODO DAS TRES MEDICOES COM ANGULO FASE - SOLUCAO VETORIAL ',' METODO DAS SETE MEDICOES SEM
ANGULO FASE - SOLUCAO GRAFICA' ,' METODO STATIC - COUPLE - TRES PLANQOS ' FIM DO PROGRAMA ')
if T==
%einicio da rotina das tres medigdes
%PROGRAMA PARA CAIEUL() DE MASSA PAR_A BAL}“\NCEAMENTO EM DOIS PLANOS
%PELO METODO DE SEIS MEDICOES COM UTILIZAGCAO DO ANGULO DE FASE

cle
P=0;
while P<3

P=menu(' ROTINA PARA CALCULO DE BALANCEAMENTO EM DOIS PLANOS COM UTILIZAGCAO DE MEDICOES DO ANGULO
FASE ' FORNECER OS DADOS NECESSARIOS PARA O CALCULO CALCULAR AS MASSAS
B POSICOES PARA BALANCEAMENTO VOLTAR AO MENU INICIAL b

if P==
run dados_cfase
cle
elseif P==2

%SOLUGCAO DAS EQUACOES
%LEITURA DAS MATRIZES DE VETORES E ANGULOS

%EQUACIONAMENTO (MULTIPLICAGAO DE VETORES)
%Calculo dos coeficientes de influéncia

N=vibracao(1.,1);
N2=vibracao(2.1);
N3=vibracao(3,1);

F=vibracao(1,2);
F2=vibracao(2.2);
F3=vibracao(3,2);

I=sqri(-1);

Nx=N*(cos(fase(1,1)));
Ny=N*(sin(fase(1,1)));
N2x=N2*(cos(fase(2.1))):
N2y=N2*(sin(fase(2,1)));
N3x=N3*(cos(fase(3.1)));
N3y=N3*(sin(fase(3,1)));

Fx=F*(cos(fase(1.2))):
Fy=F*(sin(fase(1,2)));
F2x=F2*(cos(tase(2.2)));
F2y=F2*(sin(fase(2.2))).
FIx=F3*(cos(fase(3,2))):
F3y=F3*(sin(fase(3,2)));

NV=Nx+Ny*l;
N2V=N2x+N2y*l,
N3V=N3x+N3y*,

FV=Fx+Fy*l:
F2V=E2%+tF2y*l;
F3V=F3x+F3y*l;

TMOx=TMO*cos(posicao(1,1));
TMOy=TMO*sin(posicao(1,2));
TMOV=TMOx+TMOy*I;



Win=TMOV;

%CALCULO A, B, alfa, beta

A=N2V-NV;
B=F3V-FV;
alfa=(F2V-FVYA;
beta=(N3V-NV)/B;

teta=((beta*FV)-NV)/(A-A*(alfa*beta)),
gama=((alfa*NV)-FV)/(B-B*(alfa*beta));

%CORRECOES

WN=teta*Win:
WF=gama*Wtn;

Massal=abs(WN);
Massa2=abs(WF):

angulol=angle(WN),
angulol=(angulo1)*180/pi;
angulo2=angle(WF);
angulo2=(angulo2)*180/pi;

cle

m=0;
while m<5

B m=menu('CLIQUE NA OPGAQ DESEJADA''DADOS PARA CORRECAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 1''DADOS PARA
CORREGCAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 2''DADOS PARA CORRECAO COM DISTRIBUICAO DE MASSA NO PLANO 1','DADOS
PARA CORRECAO COM DISTRIBUICAO DE MASSA NO PLANO 2''VOLTAR AO MENU PRINCIPAL").

ifm=—

11="SOLUGAQ PARA O PLANO 1"

12=['A MASSA DE CORRECAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 1 E 'num2str(Massal.3), '

APLICACAO IGUAL A ', num2str(angulol 4),' GRAUS '];
HANDLE-HELPDLG(12,t1);

cle

elseif m==

t3='SOLUCAO PARA O PLANO 2 DE BALANCEAMENTO";

t4=['A MASSA DE CORREGAQ NO PLANO DE BALANCEAMENTO 2 £ ' num2str(Massa2.3), '

APLICAGAO IGUAL A ', num2str(angulo2,4),' GRAUS
HANDLE=HELPDLG{(t4.13);
cle

elseif m==3
div=22.5;
increm=0.5;
massa=Massal;
angulo=angulol;

if angulo<0
angulo=360+angulo;

end
angulo=angulo-+referencia;
if'angulo<0

angulo=angulo+360:
end

GRAMAS ',' COM ANGULO DE

GRAMAS '.' COM ANGULO DE



dif=angulo-div;
fator=dif/div;

if fator~=-1 & fator—0 & fator—1 & fator—=2 & fator—=3 & fator~=4 & fator—=35 & fator~=6 & fator—=7 & fator~=8 & fator—9 &
fator~=10 & fator~=11 & fator~=12 & fator—13 & fator~=14 & fator~=13

Adown=round(angulo);

while fator~=-1 & fator-=0 & fator~=1 & fator~=2 & fator~=3 & fator——=4 & fator—=5 & fator—==6 & fator—=7 & fator~=8 & fator—=9
& fator—=10 & fator~—=11 & fator~=12 & fator~=13 & fator~=14 & fator—=135

Adown=Adown-increm,
tator=Adown/div;

end
Aup=Adown+div,
%calculo dos angulos e massas

alfa_new=angulo-Adown:
alfa_new=alfa new*pi/180;
beta_new=Aup-angulo;
beta new=beta new*pi/180;
div=div¥*pi/180;
massadown=(massa*sin(beta_new))/sin(div);
massaup=(massa*sin(alfa_new))/sin(div),

15='SOLUCAO PARA O PLANO 1"

16=['A MASSAS DE CORRECAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 1 SAO 'num2str{massadown3),' GRAMAS '' COM
ANGULO DE APLICACAO IGUAL A ', num2str(Adown),' GRAUS E ', num2str(massaup,3),” GRAMAS ' COM ANGULO DE
APLICACAO IGUAL A ', num2str(Aup). ' GRAUS'];

HANDLE=HELPDLG(16,15);

end

elseif m==4

div=22.5;
increm=0.5;
massa=Massa2;
angulo=angulo2;

if angulo<0
angulo=360+angulo;
%para adaptar angulo a zero
Yeangulo=angulo-80;

end

angulo=angulo+referencia;
if angulo<0
angulo=angulo+360.

end

dif=angulo-div;
fator=dif/div:

if fator~=-1 & fator—=0 & fator—=1 & fator—2 & fator-=3 & fator—=4 & fator—=5 & fator~=6 & fator~=7 & fator—=8 & fator—9 &
fator~=10 & fator—=11 & fator~=12 & fator~=13 & fator~=14 & fator—=15

Adown=round(angulo);

while fator—=-1 & fator—=0 & fator—=1 & fator~=2 & fator~=3 & fator~=4 & fator—=5 & fator—=6 & fator-—=7 & fator—=8 & fator—=9
& fator~—10 & fator—=11 & fator~=12 & fator~=13 & fator~=14 & fator~=135

Adown=Adown-increm;
fator=Adown/div;



end
Aup=Adown+div;
%célculo dos dngulos e massas

alfa_new=angulo-Adown;
alfa_new=alfa_new*pi/180;
beta_new=Aup-angulo;
beta_new=beta_new*pi/180;
div=div¥p1/180;
massadown=(Massa2 *sin(beta_new))/sin(div);
massaup=(Massa2*sin(alfa_new))/sin(div);

17="SOLUGAO PARA O PLANO 2},
18=['A MASSAS DE CORRECAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 2 SAO ',num2str(massadown,3),' GRAMAS ' COM
ANGULO DE APLICACAO IGUAL A ', num2str(Adown),' GRAUS E ', num2str{massaup.3),” GRAMAS '.' COM ANGULO DE
APLICACAO IGUAL A ', num2str{ Aup), ' GRAUS'];
HANDLE=HELPDLG(18.t7);
end
end
end
end
end
%fim da rotina das tres medigdes

elseif T==2
%inicio da rotina das sete medigdes

%PROGRAMA PARA CALCULO DE MASSA PARA BALANCEAMENTO EM DOIS PLANOS
%PELO METODO DE VARIAS MEDICOES SEM UTILIZACAO DO ANGULO DE FASE

cle
P=0:
while P<4

P=menu( ROTINA PARA CALCULO DE BALANCEAMENTO EM DOIS PLANOS SEM UTILIZACAO DE MEDIGCOES DO ANGULO
FASE '' PLOTAR OS GRAFICOS E CALCULAR AS MASSAS E POSICOES PARA BALANCEAMENTO '
FORNECER 0OS DADOS NECESSARIOS PARA O CALCULO ' SOBRE O FROGRAMA .'  VOLTARAO
MENU INICIAL Y

if P==
run plotar;
cle

%PARTE FINAL DO PROGRAMA:SOLUGAQ DAS EQUACQOES
%L EITURA DAS MATRIZES DE VETORES E ANGULOS
%EQUACIONAMENTO (MULTIPLICAGAOQ DE VETORES)

Dil=ampl(1,1)*ampl(2.2);
D2=angl(1,1)+angl(2.2).
D3=ampl(1.2)*¥ampl(2,1).
Dd—angl(1.2)angl(2.1);
D5=D1*cos(D2)-D3*cos(D4),
D6=D1%sin(D2)-D3*sin(D4);
D7=sqrt(D5"2+D6"2),

vetor3=D5+D6*1;
D8=angle(vetor3);
D28=D8*180/pi;

if D8<0
D8=D8+360:

end

cle



0aemn——--AMPLITUDES E ANGULOS PARA MASSAS DE CORRECAO
fork=1:2
A=3-k:

N1(k)=vibracao(1l K)*ampl(A,A)*cos(angl( A, A))-vibracao(] ,A)*ampl(k. A)*cos(angl(k, A)):
N2(k)=vibracao(1.k)*ampl(A,A)*sin(an gl(A,A))-vibracao{1,A)*ampl(k. A)*sin(angl(k. A)):

vetor6=N1(k)}+(N2(k))*;
N4(k)=angle(vetor6),
NA(k)=(N4(K))*180/pi;
N3(k)=abs(vetor6),

if N(k)<0
N4(k)=N4(k)y+360,
end

cle

U3(1.k)=N3(k)D7,
U4(k)=N4{k)-D8-180;

while U4(k)<0
U4(1,k)=Ud(k)+360;

end

end

m=0;
while m<7 B
m=menu('CLIQUE NA OPCAO DESEJADA''DADOS PARA CORRECAQ NO PLANO DE BALANCEAMENTO
l','WSUALIZAC!:&O DOS DADOS PARA CORREC.%.() NO PLANO 1''DADOS PARA CORRECAO NO PLANOQ DE BAI_;ANCEAMENTO
2''VISUALIZACAO DOS DADOS PARA CORRECAQ NO PLANO 2'/DADOS PARA CORREGAQ COM DISTRIBUICAO DE MASSA NO

PLANO 1,'DADOS PARA CORRECAO COM DISTRIBUICAO DE MASSA NO PLANO 2'.'VOLTAR AQ MENU PRINCIPAL');
if m==1

11="SOLUCAQO PARA O PLANO 1",

12=['A MASSA DE CORREGAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 1 £ 'num2str(U3(L1)),' GRAMAS ‘' COM ANGULODE
APLICACAOIGUAL A ', num2str(U4(1,1))," GRAUS ',

HANDLE=HELPDLG(12,1);

cle
elseif m==

C4=U4(1,1)*pi/180;
respx=U3(1.1)*cos(C4),
respy=U3(1,1)*sin(C4);

compass(respx,respy.r’)

xlabel('COORDENADAS EM X)

ylabel '(COORDENADAS EM Y')

title([' MASSA= ', num2str(U3(1.1)). ' gramas', '
graus ')

ANG. DE CORREGAO= ' num2str(U4(1,1)).

erid
axis equal
pause
close

elseif m==3

13='SOLUCAO PARA O PLANO 2 DE BALANCEAMENTO"

t4=['A MASSADE CORRECAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 2 E ' num2sir(U3(1.2)),' GRAMAS ' COM ANGULO DE
APLICACAO IGUAL A ', num2str(U4(1,2)), ' GRAUS T

HANDLE=HELPDLG(t4,13);

cle



elseif m=—4

C4=U4(1,2)*p1/180;
respx=U3(1,2)*cos(C4),
respy=U3(1,2)*sin(C4);

compass(respx.respy)
xlabel'COORDENADAS EM X')
ylabel'(COORDENADAS EM Y')
title(' MASSA= ', num2str(U3(1.2)), " gramas',’ ANG. DE CORREGCAO=‘num2str(U4(1.2)),
graus ')
grid
axis equal
pause
close

elseif m==5

div=22.5;
increm=0.5;
massa=U3(1,1);
angulo=U4(1.1)
dif=angulo-div;
fator=dif/div,

if fator~=-1 & fator—=0 & fator—1 & fator—=2 & fator~=3 & fator~=4 & fator~=5 & fator-=6 & fator~=7 & fator-=8 & fator—=9 &
fator——=10 & fator~=11 & fator~=12 & fator—=13 & fator—=14 & fator—=13

Adown=round(angulo);

while fator—=-1 & fator—=0 & fator~=1 & fator—2 & fator—3 & fator~=4 & fator~=35 & fator—=6 & fator-=7 & fator-=8 & fator—=9
& fator—=10 & fator~=11 & fator—=12 & fator-=13 & fator—14 & fator~=15

Adown=Adown-increm:
fator=Adown/div;

end
Aup=Adown-+div;
%calculo dos dngulos e massas

alfa=angulo-Adown;
alfa=alfa*pi/180;
beta=Aup-angulo;
beta=beta*p1/180;
div=div*pi/180;
massadown=(massa*sin(beta))/sin(div):
massaup=(massa*sin(alfa))/sin(div);

15="SOLUGAO PARA O PLANO 1%,
t6=['A MASSAS DE CORREGAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 1 SAO ".num2str(massadown.2), ' GRAMAS ' COM
ANGULO DE APLICACAOIGUAL A ', num2str(Adown).' GRAUS E ', num2str(massaup.2),’ GRAMAS ' COM ANGULO DE
APLICACAO IGUAL A . num2str(Aup). ' GRAUS'];
HANDLE=HELPDLG(16.t5);
end

elseif m==6

div=22.5.
increm=0.5:
massa=13(1.2):
angulo=U4(1.2);
dif=angulo-div;
fator=dif’div;

if fator—=-1 & fator—0 & fator~=1 & fator—=2 & fator-=3 & fator~—=4 & fator-=>5 & fator—=6 & fator—=7 & fator-=8 & fator—9 &
fator—=10 & fator—=11 & fator—=12 & fator—13 & fator-=14 & fator—=15



Adown=round(angulo);

while fator—=-1 & fator—=0 & fator—1 & fator—2 & fator—=3 & fator—4 & fator—=>5 & fator—==6 & fator—=7 & fator~=8 & fator—=9
& fator—=10 & fator—11 & fator—12 & fator—13 & fator—14 & fator—15

Adown=Adown-increm;
fator=Adown/div;

end
Aup=Adown+div,
%cdlculo dos dngulos e massas

alfa=angulo-Adown;
alfa=alfa*pi/180;
beta=Aup-angulo:
beta=beta*pi/180;
div=div*p1/180,
massadown=(massa*sin(beta))/sin(div);
massaup=(massa*sin(alfa))/sin(div),

t7="SOLUCAO PARA O PLANO 2"

t8=['A MASSAS DE CORREGAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO 2 SAQ 'num2str(massadown,2),' GRAMAS ' COM
ANGULO DE APLICAGAO IGUAL A ', num2str(Adown),’ GRAUS E ', num2str(massaup,2),' GRAMAS ' ' COM ANGULO DE
APLICACAO IGUAL A ', num2str{ Aup), ' GRAUS'|;

HANDLE=HELPDLG(t8.17);

end
end

end
elseif P==2

run informar;
elseif P==3

titulo=' SOBRE O PROGRAMA";

coment="FONTE: ARTIGO PUBLICADO NO JORNAL "TRANSACTIONS OF THE ASME" TITULO : " TWO PLANE BALANCING OF
A ROTOR SYSTEM WITHOUT PHASE RESPONSE MEASUREMENTS" CONTEUDO: EXTENSAO
DO METODO DE QUATRO MEDICOES SEM ANGULO-FASE PARA PLANO UNICO, ADAPTADA AO METODO DE CALCULO DE
COEFICIENTES DE INFLUENCIA PARA BALANCEAMENTO EM DOIS PLANOS AUTOR: LOUIS J.

EVERETT (TEXAS A&M UNIVERSITY) ADAPTAGAOQ: ENG. VALERIO S. HAMMES JUNIOR
ORIENTACAOQO: PROF. DR. NILSON BARBIERI & PROF. DR. RENATO BARBIERI
HANDLE=HELPDLG(coment.titulo);
end
end

%final da rotina das sete medigdes
elseif T==3

%inicio da rotina para calculo static couple

%correcao de desbalanceamento estatico

SC=0;

cle
while SC<3

SC=menu(' ROTINA PARA CORREGAO DE DESBALANCEAMENTO PELO METODO STATIC-COUPLE  ',' CORRECAOQ DO

DESBALANCEAMENTO ESTATICO B CORRECAO DO DESBALANCEAMENTO DINAMICO PURO "' VOLTAR AO MENU
INICIAL ")

if 8C==
i=sqri(-1);



%converter os angulos
disp(’ informe a massa teste utilizada no plano intermediario’);
massa_teste=input(' massa_teste=");
disp(' informe os valores de amplitude e angulos ');
planos=input('planos=");
if planos(1.2)<0
planos(1,2)=360-+planos(1.2);
end
planos(1,2)=planos(1,2)*pi/180;
if planos(2,2)<0
planos(2,2)=360+planos(2,2);
end
planos(2,2)=planos(2,2)*pi/180:
if planos(3,2)<0
planos(3,2)=360-+planos(3.2);
end
planos(3,2)=planos(3,2)*pi/180;
if planos(4.2)<0
planos(4.2)=360-+planos(4.2),
end
planos(4,2)=planos(4.2)*pi/180;
%pontos dos vetores originais
orl=planos(1,1)*cos(planos(1.,2));
oil=planos(1,1)*sin(planos(1,2)),
or2=planos(2,1)*cos(planos(2,2));
oi2=planos(2,1)*sin(planos(2.2)),
%pontos dos vetores da massa teste
mrl=planos(3,1)*cos(planos(3,2));
mil=planos(3,1)*sin(planos(3,2)):
mr2=planos(4.1)*cos(planos(4,2));
mi2=planos(4,1)*sin(planos(4,2));
%plotar grafico original
x1o=0;
ylo=complex(orl,oil),
x20=0;
y2o=complex(or2.0i2):
x30=0;
alo=real(ylo);
a2o=real(v2o).
blo=imag(ylo);
b2o=imag(y2o);
a3o=(alo+aZo)/2;
b3o=(blo+b20)/2;
y3o=complex(a3o.b3o);
amp_original=abs(y30):
angulo_original=angle(y3o);
angulo original=angulo_original*180/pi;
zo=hnspace(xlo,ylo);
wo=linspace(x20,y20).
yo=linspace(ylo,yZo):
qo=linspace(x30,y30);
%%plotar grafico para massa teste
x1m=0;
ylm=complex(mrl.mil),
x2m={;
v2m=complex(mr2 mi2);
x3m=0;
alm=real(ylm),
a2m=real(y2m);
blm=imag(ylm);
b2m=imag(y2m):
a3m=(alm+a2m)/2:
b3m=(blm+b2m)/2;
y3m=a3m+b3m*i;
ampteste=abs(y3m);
angulo_teste=angle(y3m);
angulo teste=angulo_teste*180/pi:
zm=linspace(x1m.y1m);
wm=linspace(x2m.y2m).
ym=linspace(y 1m,y2m);



gm=linspace(x3m,y3m);
%plotar os dois vetores
j=linspace(y3m,y3o);
axis equal
grid
hold on
plot(go.'r")
plot(gm.’")
plot(j,'c)
legend('original''original + massa teste''massa teste')
aj=a3m-a3o;
bj=b3m-b3o;
yi=complex(aj,bj);
vetor corr=abs(yj);
ang_massa=angle(yj);
ang massa=ang_massa*180/pi;
pause
Angulo_estatico_original=angulo_original
Angulo_estatico_massa=ang_massa
massa_corretiva=rnassa_teste*(amp_original/vetor_corr)
Y%subrotina para o calculo do angulo de giro
solx_mas=a3m-a3o;
soly mas=b3m-b3o;
sol=complex(solx mas,soly_mas);
XXX=a3o*solx_mas;
YYY=b3o*soly mas;
M=abs(sol):
OR=abs(y30);
teta=acos((XXX+Y YY) (M*OR)).
teta=180~(teta*180/pi);
giro_estatico=teta
%fim da subrotina para calculo do angulo de giro
pause
cle
close

Y%subrotina para alocacao das massas

Mst=0:
while Mst<3

Mst=menu(' OPCOES '' GIRAR MASSA NO SENTIDO HORARIO '' GIRAR MASSANO SENTIDO ANTI-HORARIO '/
VOLTAR AO MENU INICIAL '),

if Mst==

disp( INFORME O VALOR DO ANGULO )
angulo giro=input('angulo_giro=");
cle
disp( INFORME O ANGULO DE APLICACAO DA MASSA TESTE )
angulo teste=input(‘angulo teste=");
cle
ang_aplicl=angulo_teste-angulo_giro;
if ang aplicl<0
ang aplicl=ang aplicl1+360;
elseif ang aplic1>360
ang_aplicl=ang_aplic1-360;
end
div=22.5:
increm=0.5;
massa=massa_corretiva;
angulo=ang aplicl;
dif=angulo-div;
fator=dif/div;

if fator~=-1 & fator~=0 & fator~=1 & fator~=2 & fator—3 & fator—=4 & fator-=5 & fator—=6 & fator—=7 & fator—=8 & fator—=9 &
fator—=10 & fator~=11 & fator~=12 & fator—13 & fator~=14 & fator-=15
Adown=round(angulo).
while fator—=-1 & fator~=0 & fator-=1 & fator—=2 & fator~=3 & fator—=4 & fator—=5 & fator—=6 & fator—7 & fator—=8 & fator—=9
& fator-=10 & fator—=11 & fator—12 & fator~=13 & fator~=14 & fator—=13



Adown=Adown-increm,
fator=Adown/div;
end
Aup=Adown+div;
%calculo dos dngulos e massas
alfa=angulo-Adown;
alfa=alfa*pi/180;
beta=Aup-angulo;
beta=beta*pi/180;
div=div¥p1r/180;
massadown=(massa*sin(beta))/sin(div);
massaup=(massa*sin(alfa))/sin(div);

19="SOLUCAO PARA O PLANO MEDIO"
t10=['A MASSAS DE CORRECAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO MEDIO SAO 'num2str{massadown2).' GRAMAS '
'OM ANGULO DE APLICACAO IGUAL A ', num2str(Adown),” GRAUS E ', num2str(massaup,2),’ GRAMAS ' COM ANGULO DE
\PLICACAO IGUAL A ', num2str{Aup), ' GRAUS'|;
HANDLE=HELPDLG(110,19);

end
elseif Mst==2

disp(' INFORME O VALOR DO ANGULO )
angulo_giro=input('angulo_giro=");

cle

disp(  INFORME O ANGULO DE APLICACAO DA MASSATESTE )
angulo_teste=input('angulo_teste=');

cle

ang_aplicl=angulo_teste+angulo_giro,

if ang_aplicl<0
ang_aplicl=ang_aplic1+360;
elseif ang_aplic1>360
ang_aplicl=ang_aplic1-360;
end
div=22.5;
increm=0.5;
massa=massa_corretiva,
angulo=ang_aplicl;
dif=angulo-div;
fator=dif/div;

if fator~=-1 & fator—=0 & fator-=1 & fator~=2 & fator-=3 & fator~—4 & fator~=35 & fator~=6 & fator—7 & fator—=8 & fator—=9 &
fator~=10 & fator~=11 & fator—=12 & fator—=13 & fator—=14 & fator—13

Adown=round(angulo):

while fator—=-1 & fator~=0 & fator~=1 & fator~=2 & fator~=3 & fator~=4 & fator—=>5 & fator~=6 & fator—=7 & fator—=8 & fator—9
& fator—10 & fator~=11 & fator~=12 & fator—=13 & fator~=14 & fator-=135

Adown=Adown-increm;
fator=Adown/div;

end
Aup=Adown-+div:
%calculo dos angulos e massas

alfa=angulo-Adown;
alfa=alfa*pi/180;
beta=Aup-angulo;
beta=beta*pi/180;
div=div*p1/180;
massadown=(massa*sin(beta))/sin(div):
massaup=(massa*sin(alfa))/sin(div),
19='SOLUCAO PARA O PLANO MEDIO";
t10=['A MASSAS DE CORRECAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO MEDIO SAO 'num2str(massadown.2),' GRAMAS '
COM ANGULO DE APLICACAO IGUAL A ' num2str(Adown),' GRAUS E ' num2str(massaup,2).' GRAMAS ' COM ANGULO DE
APLICACAO IGUAL A ', num2str(Aup), ' GRAUS' |,



HANDLE=HELPDLG{(t10,t9);
end
end
end

%fim da subrotina para alocacao das massas
elseif SC==2

%sotina para calculo de correcao para desbalanceamento dinamico puro
%converter os angulos
disp(' informe a massa teste utilizada no plano intermediario’),
massa_teste=input(' massa_teste="),
disp(' informe os valores de amplitude ¢ angulos '),
planos=input('planos=");
cle
if planos(1,2)<0
planos(1,2)=360+planos(1,2),
end
planos(1,2)=planos(1,2)*pi/180;
if planos(2,2)<0
planos(2,2)=360+planos(2,2);
end
planos(2,2)=planos(2,2)*pi/180;
if planos(3,2)<0
planos(3,2)=360+planos(3.2);
end
planos(3.2)=planos(3.2)*pi/180;
if planos(4,2)<0
planos(4,2)=360+planos(4,2);
end
planos(4,2)=planos(4.,2)*pi/180;
%pontos dos vetores originais
orl=planos(1,1)*cos(planos(1,2));
oil=planos(1,1)*sin(planos(1,2});
or2=planos(2,1)*cos(planos(2,2));
0i2=planos(2.1)*sin(planos(2,2));
%pontos dos vetores da massa teste
mrl=planos(3,1)*cos(planos(3.2));
mil=planos(3,1)*sin(planos(3.2)).
mr2=planos(4,1)*cos(planos(4.,2)).
mi2=planos(4,1)*sin(planos(4.2)):
%oplotar grafico original
x1o=0;
ylo=complex(orl,oil);
x20=0;
y2o=complex(or2,0i2);
x30=0;
alo=real(ylo);
aZo=real(y2o);
blo=imag(ylo);
b2o=1mag(y20):
a3o=(alot+a2o)/2;
b3o=(blo+b20)/2;
y3o=complex(a3o.,blo).
zo=linspace(x1o.ylo),
wo=linspace(x20,y20).
yo=linspace(ylo,y2o);
go=linspace{x30.y30);

plot(zo,T')
title('VETORES COM AMPLITUDES ORIGINAIS')
axis equal
grid
hold on
plot(wo.b")
plot(yo,'c’)
plot(qo.,’k’)
legend('PLANO1'PLAN02''DINAMICO','ESTATICO')
pause
[X1,Y1]-ginput(1);
[X2,Y2]=ginput(1),



close

Xo=X2-X1;

Yo=Y2-Y1,;

eqo=complex(Xo.Yo);

ang_coupleo=angle(eqo);

ang_coupleo=ang_coupleo*180/pi;

amp_coupleo=abs(eqo);

Ro=linspace(0,eqo);

%plotar o grafico com a massa teste

x1m=0;

ylm=complex(mrl mil);

x2m=0;

yZm=complex(mr2,mi2);
x3m=0;
alm=real(ylm),
aZm=real(y2m),
blm=imag(ylmy),
b2m=imag(y2m),
a3m=(alm+a2m)/2;
b3m=(blm+b2Zm)/2;
y3m=a3m+b3m*i;

%opause
zm=linspace(x1m,ylm),
wm=linspace(x2m,y2m);
ym=linspace(y lm.y2m);
qm=linspace(x3m,y3m},

plot(zm.'r")
title(' VETORES COM AMPLITUDES DE TESTE')

axis equal
grid
hold on
plot(wm,'b")
plot(ym.'c")
plot(qm.k')
legend('PLANO1',PLAN02",'DINAMICO''ESTATICO')
pause

[X3.Y3]=ginput(1);

[X4.Y4]=ginput(1);

Xt=X4-X3;

Yt=Y4-Y3;

eqt=complex(Xt.Yt):

Rt=linspace(0.eqt);

angle coteste—angle(eqt),

angle coteste=angle_coteste*180/pi:

amp_coteste=abs(eqt);

close

%eplotar os dois vetores no grafico

plot(Ro.")
title('SOLUCAQ FINAL PARA DESBALANCEAMENTO DINAMICO PURQ')
axis equal
grid
hold on
plot(R1,'b")
final=linspace(eqo.eqt);
plot(final.'c")
legend('dinamico original','dinamico teste', massa teste')
Yopause
xx=Xt-Xo;
yy=Yt-Yo;
vetor massa=complex(xx,yy);
correcao=abs(vetor massa);
ang corree=angle(vetor_massa);
ang_corree=ang_corree* 1 80/pi;
correcao_couple=massa_teste*(amp_coupleo/correcao);



dinamico_origmal=ang_coupleo
dinamico_massa=ang_corree
massa_corretiva=correcao_couple
%subrotina para o calculo do angulo de giro na correcao dinamica
solxd mas=xx;
solyd mas=yy;
sold=complex(solxd _mas solyd mas);
XXXd=Xo*solxd mas;
YYYd=Yo*solyd mas;,
Md=abs(sold);
ORd=amp_coupleo;
tetad=acos((XXXd+YYYd)/(Md*ORd)),
tetad=180-(tetad*180/pi);
giro_dinamico=tetad
%fim da subrotina para calculo do angulo de giro
pause
close
cle

%esubrotina para alocacao das massas
Mdin=0;
while Mdin<3

Mdin=menu(’ OPCOES ‘' GIRAR MASSANO SENTIDO HORARIO ' GIRAR MASSA NO SENTIDO ANTI-HORARIO
" VOLTAR AO MENU INICIAL "),

if Mdin==

disp(" INFORME O VALOR DO ANGULO b)

angulo giro=input(‘angulo giro=");

cle

disp(' INFORME O ANGULO DE APLICACAO DA MASSA TESTE )
angulo teste=input(‘angulo_teste=");

cle

ang_aplicl=angulo_teste-angulo_giro:

if ang_aplic1<0
ang_aplicl=ang_aplic1+360:;
elseif ang_aplic1>360
ang aplicl=ang aplic1-360;
end
div=22.5;
increm=0.5;
massa=massa_corretiva;
angulo=ang_aplicl;
dif=angulo-div;
fator=dif/div;

if fator—=-1 & fator—=0 & fator—=1 & fator~=2 & fator-=3 & fator—4 & fator—35 & fator—=6 & fator—=7 & fator—=8 & fator—9 &
fator-=10 & fator—=11 & fator-=12 & fator-=13 & fator~=14 & fator—=135

Adown=round(angulo);

while fator-—-1 & fator—0 & fator—1 & fator—=2 & fator—=3 & fator-=4 & fator~=3 & fator~=6 & fator—=7 & fator-=8 & fator—=9
& fator—=10 & fator—=11 & fator~=12 & fator—=13 & fator—=14 & fator~=15

Adown=Adown-increm;
fator—Adown/div;

end
Aup=Adown-+div;
%ecdlculo dos dngulos e massas

alfa=angulo-Adown;
alfa=alfa*pi/180;
beta=Aup-angulo;
beta=beta*pi/180;
div=div*p1/180;
massadown=(massa *sin(beta))/sin(div):
massaup=(massa*sin(alfa))/sin(div);



t11='SOLUCAQ PARA O PLANO MEDIO",
112=['A MASSAS DE CORREGAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO ESCOLHIDO SAQ 'numZstr(massadown2),' GRAMAS
' COM ANGULO DE APLICAGAQ IGUAL A ', num2str(Adown),' GRAUS E ', num2str(massaup,2),' GRAMAS ‘' COM ANGULO DE
APLICACAO IGUAL A ', num2str(Aup), ' GRAUS' |;
HANDLE=HELPDLG(t12.t11);
end
elseif Mdin==2

disp{  INFORME O VALOR DO ANGULO b
angulo giro=input('angulo_giro=");
clec
disp( INFORME O ANGULO DE APLICACAO DA MASSA TESTE )
angulo_teste=input(‘'angulo_teste='),
cle
ang_aplicl=angulo_teste-angulo_giro;

if ang_aplic1<0
ang_aplicl=ang_aplicl+360;
elseif ang_aplic1>360
ang_aplicl=ang_aplic1-360;
end

div=22.5;
increm=0.5;
massa=massa_corretiva;
angulo=ang_aplicl;
dif=angulo-div;
fator=dif/div,
if fator——-1 & fator~=0 & fator—=1 & fator—=2 & fator~=3 & fator~=4 & fator~=5 & fator~=6 & fator—=7 & fator-=8 & fator~=9
& fator—=10 & fator~—=11 & fator~=12 & fator~=13 & fator~=14 & fator-=15
Adown=round({angulo);
while fator—=-1 & fator~=0 & fator—1 & fator~=2 & fator—=3 & fator-=4 & fator—=5 & fator—6 & fator~=7 & fator—=8 & fator—=9
& fator~—=10 & fator—11 & fator~—=12 & fator~=13 & fator—=14 & fator-=15
Adown=Adown-increm:
fator=Adown/div;
end

Aup=Adown-+div;
%calculo dos dngulos e massas

alfa=angulo-Adown;
alfa=alfa*pi/180;
beta=Aup-angulo;
beta=beta*pi/180;
div=div*pi/180:
massadown={massa*sin(beta))/sin(div):
massaup=(massa*sin(alfa))/sin{div);

111='SOLUGAQ PARA O PLANO MEDIO",
t12-['A MASSAS DE CORREGAO NO PLANO DE BALANCEAMENTO ESCOLHIDO SAO 'num2str(massadown,2),' GRAMAS
' ' COM ANGULO DE APLICACAO IGUAL A ', num2str(Adown),' GRAUS E ', num2str(massaup.2).’ GRAMAS ' COM ANGULO DE
APLICAGAO IGUAL A ', num2str(Aup), ' GRAUS'];
HANDLE=HELPDLG(t12.t11);

end
end
end

%fim da subrotina para alocacao das massas
close
cle
end
end
%fim da rotina para calculo static couple
end
end



%PROGRAMA PARA LEITURA DE DADOS "
%VIBRAGAO NOS MANCAIS S/ E COM UTILIZAGAQ DE MASSA TESTE

%Declaragdo das matrizes de dados
cle
n=0;

while n<6

n=menu(’ ENTRE COM 0S DADOS PARA OS CALCULOS VALOR DA MASSA DE TESTE
''POSICOES ANGULARES DA MASSA TESTE NOS DOIS PLANOS ''DADOS DE VIBRAGOES
MEDIDOS '/ EXEMPLO 1 - ARTIGO h EXEMPLO 2 - ARTIGO SAIDA Y

clc

if n==

TMO=input('TMO=");

cle

elseif n==
disp(' )
disp(' COLOQUE OS VALORES DA SEGUINTE FORMA: LINHA 1-— PLANO 1/ LINHA 2-— PLANO 2)
disp(’ p
disp(’ COLOQUE OS VALORES DE FORMA MATRICIAL")
disp(  <plano 1 - posigdo 1> , <plano 1-posigdo 2> , plano 1 - posicao 3>)
disp( <plano 2 - posi¢do 1> , <plano 2- posicdo 2> , plano 2 - posigdo 3>
disp(' )
angulo=input('angulo=");
cle

%Subrotina para convergao do angulo para um valor entre 0 e 360 graus
fori=1:2
for j=1:3
if angulo(i,j)<0
while angulo(i,j)<0
angulo(i jy=angulo(i,j)+360;
end
elseif angulo(i,j)>360
while angulo(i,j)>360
angulo(i,jj=angulo(i,j)-360;
end
end
angulo(i j)=angula(i,j)*0.0174532925;
end
end

elseif n==

% Matrizes referentes aos dados medidos com relagéo a vibragéo nos mancais

disp(' FORNCEGA OS DADOS DE VIBRAGOES MEDIDOS )
disp(' ' :
disp(-—-—0S DADOS SAO FORNECIDOS NA FORMA MATRICIAL DA SEGUINTE MANEIRA!-——- 3

di_sp('. cloluna 1 - PRIMEIRO PLANO DE MEDIGOES-—--coluna 2 - SEGUNDO PLANO DE MEDIGOES")

gilzg(( P.RIMEIRA LINHA - AMPLITUDE SEM MASSA TESTE')

g::gg S‘EGUNDA LINHA - AMPLITUDE COM MASSA NO PLANO 1 DE BALANCEAMENTO NA "PRIMEIRA" POSIGAO ANGULAR")
gl:;p)(( TIERCEIRA LINHA - AMPLITUDE COM MASSA NO PLANC 1 DE BALANCEAMENTO NA "SEGUNDA" POSICAO ANGULAR')
g::gg q)lJARTA LINHA - AMPLITUDE COM MASSA NO PLANO 1 DE BALANCEAMENTO NA "TERCEIRA" POSIGAO ANGULAR))
g:zﬁg QI%.JINTA LINHA - AMPLITUDE COM MASSA NO PLANC 2 DE BALANCEAMENTO NA "PRIMEIRA" POSIGAO ANGULAR))
g:zgz S'EXTA LINHA - AMPLITUDE COM MASSA NO PLANO 2 DE BALANCEAMENTO NA "SEGUNDA" POSICAO ANGULAR)
3:252' SI)ETlMA LINHA - AMPLITUDE COM MASSA NO PLANO 2 DE BALANCEAMENTO NA "TERCEIRA" POSICAO ANGULAR)
sl )

vibracao=input('vibracao=");



Iseif n==

TMO=0.5;
angulo=[0 135 247.5;0 135 247 .5];

%Subrotina para convergdo do angulo para um valor entre 0 e 360 graus
ori=1:2
for j=1:3
if angulo(i,j)<0
while angulo(i,j)<0
angulo(i,j)=angulo(i,j)+360;
end
elseif angulo(i j}>360
while angulo(i,j)>360
angulo(i,j)=angulo(i,j)-360;
end
end
angulo(i,j)=angulo(i,j)*0.0174532925;
end
end

vibracao=[18.5 3.5;23.6 4.1,15.37.1;1652.2,132.9,21.97.7,21.56.8];
n=6;
zlseif n==

TMO=0.5;
angulo=[0 135 247.5,0 135 247.3];

%Subrotina para conver¢ao do angulo para um valor entre 0 e 360 graus
for i=1:2
forj=1:3
if angulo(i,j)<0
while angulo(i,j)<0
angulo(i,j)=angulo(i,j)+360;
end
elseif angulo(j,j)>360
while angulo(i,j)>360
angulo(i,j)=angulo(i,j)-360;
end
end
angulo(i,j)=angulo(i,j)*0.0174532925;
end
end

vibracao=[551.6,5.81.7,6.22.1;55 09,43 16,6.71.6,5.7 1.7];
n=6;
end

save informar;
clc

end

%PROGRAMA PARA GERAR OS TRIANGULOS

load informar;
cle

%ROTINA PARA DESENHAR TRES CIRCULOS
teta=0:pi/180:2*pi;

%——— PRIMEIRO PLANO DE MEDICOES——

%construindo as fungdes



x=vibracao(1,1)*cos(teta);
y=vibracao(1,1)"sin(teta);

x1=vibracao(2,1)*cos(teta);
x1=x1+vibracao(1,1);
y1=vibracao(2,1)*sin(teta);

x2=vibracao(3,1)*cos(teta);
x2=x2+(vibracao(1,1)*cos(angulo(1,2))),
y2=vibracao(3,1)*sin(teta);
y2=y2+(vibracao(1,1)*sin(angulo(1,2)));

x3=vibracao(4,1)*cos(teta);
x3=x3+(vibracao(1,1)*cos(angulo(1,3)));
y3=vibracao(4,1)"sin(teta);
y3=y3+(vibracao(1,1)*sin(angulo(1,3)));

plot(x,y, 'k’ x1,y1,7 x2,y2,'9' x3,y3,'0")
grid
axis equal
xlabelCOORDENADAS EM X')
ylabel'COORDENADAS EM Y')

title(PRIMEIRO JOGO DE CIRCULOS - PLANO DE MEDICAO 1/PLANOC DE BALANCEAMENTO 1°)
Zoom

aaa='"CLIQUE COM O BOTAO DO MOUSE E ARRASTE PARA ACIONAR O ZOOM . EM SEGUIDA, PRESSIONE A TECLA
:NTER PARA CAPTURAR O PONTO DE INTERSECGAO ATRAVES DO CURSOR. ',

bbb=mtt**tittkﬁkfFUNQAO ZOOM & CAPTURA i*l—ittitiittt*inul;

HANDLE=HELPDLG(aaa,bbb);

cle

pause

[X.Y]=ginput(1);

X1=zeros(2,2);
Y1=zeros(2,2);

angl=zeros(2,2);
ampl=zeros(2,2),

X1(1,1)=X;
Y1(1,1D)=Y;

X1(1,1)=-X1(1,1);

I=sqrt(-1);
vetor1=X1(1,1)+Y(1,1)";
angl(1,1)=angle(vetor1),
ampl(1,1)=(abs(vetor1))/TMO;

close
pause
clc

% SEGUNDO JOGO DE CIRCULOS PARA O PRIMEIRO PLANO DE MEDICAO

xx=vibracao(1,1)*cos(teta),
yy=vibracao(1,1)*sin(teta);

xd=vibracao(5,1)*cos(teta),
x4=x4+vibracao(1,1);
y4=vibracao(5,1)*sin(teta);

x5=vibracao(6,1)*cos(teta);
x5=x5+(vibracao(1,1)*cos(angulo(2,2)));
yS=vibracao(6,1)*sin(teta);
y5=y5+(vibracao(1,1)*sin(angulo(2,2)));

x6=vibracao(7,1)*cos(teta);



x6=x6+(vibracao(1,1 )*cos(angulo(2,3)));
y6=vibracao(7 1)*sin(teta);
y6=y6+(vibracao(1,1 )*sin(angulo(2,3)));

ptot(xx.yy,'k:',x4,y4,'r'.x5,y5,'g',xﬁ,ys,'b')
grid

axis equal

xlabel'COORDENADAS EM X'}
ylabel'COORDENADAS EM Y')

titte(SEGUNDO JOGO DE CIRCULOS - PLANO DE MEDIGAO 2/PLANO DE BALANCEAMENTO 1)

zoom
pause

X, Y]=ginput(1);

X1 (1:2)=X;
Y1(1,2)=Y;

X1(1,2)=-X1(1,2);

vetor2=X1(1,2)+Y1(1,2)1;
angl(1,2)=angle(vetor2);
ampl(1,2)=(abs(vetor2))/TMO;

close

pause

cle

%poreeeneremen-SEGUNDO PLANO DE MEDIGOE Smrmmrrmeem e

%construindo as fungdes

xxx=vibracao(1,2)*cos(teta);
yyy=vibracao(1,2)*sin(teta);

%11=vibracao(2,2)*cos(teta);
x11=x11+vibracao(1,2);
y11=vibracao(2,2)*sin(teta);

x22=vibracao(3,2)*cos(teta),
x22=x22+(vibracao(1,2)*cos(angulo(1,2)));
y22=vibracao(3,2)*sin(teta);
y22=y22+(vibracao(1,2)*sin(angulo(1 200

x33=vibracao(4,2)*cos(teta);
%33=x33+(vibracao(1,2)*cos(angulo(1,3)));
y33=vibracao(4,2)"sin(teta);
y33=y33+(vibracao(1,2)*sin(angulo(1 3N

plot(xxx,yyy,'k:' x11,y11 rx22,y22,'9' x33,y33,'D’)

grid

axis equal

xlabel(COORDENADAS EM X')

ylabel('COORDENADAS EM Y)

title(TERCEIRO JOGO DE CIRCULOS - PLANO DE MEDIGCAO 1/PLANO DE BALANCEAMENTO 2}

zoom
pause

[X,Y]=ginput(1);

X1(2,1)=X;
Y1(2,1)=Y;

X1(2,1)=-X1(2,1);

vetor3=X1(2,1)+Y1(2,1)";
angl(2,1)=angle(vetor3);



ampl(2,1)=(abs(vetor3))/TMO,

close
pause
cle

% SEGUNDO JOGO DE CIRCULOS PARA O SEGUNDO PLANO DE MEDIGAQ

xx=vibracao(1,2)*cos(teta),
yy=vibracao(1,2)*sin(teta);

x44=vibracao(5,2)*cos(teta);
x44=x44+vibracao(1,2),
y44=vibracao(5,2)*sin(teta);

x55=vibracao(6,2)*cos(teta);
x55=x55+(vibracao(1,2)*cos(angulo(2,2)));
y55=vibracao(8,2)"sin(teta);
y55=y55+(vibracao(1,2)*sin(angulo(2,2)});

x66=vibracao(7,2)*cos(teta);
x66=x66+(vibracao(1,2)*cos(angulo(2,3)));
y66=vibracao(7,2)*sin(teta);
y66=y66+(vibracao(1,2)*sin(angulo(2,3)));

plot(xx,yy, 'k’ x44,y44.'T x55,y55,'g',x66,y66,'b")

grid

axis equal

xlabel'COORDENADAS EM X')

ylabel'COORDENADAS EM Y')

title(QUARTO JOGO DE CiRCULOS - PLANO DE MEDIGAO 2/PLANO DE BALANCEAMENTO 2')

zoom
pause

[X,Y]=ginput(1);

X1(2,2)=X;
Y1(2,2)=Y;

X1(2,2)=-X1(2,2);
vetord=X1(2,2)+Y1(2,2)";
angl(2,2)=angle(vetor4),
ampl(2,2)=abs(vetor4)/TMO;

close

pause
cle

save plotar;



Anexo 3 — Espectros do sistema desbalanceado
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Figura a3.1 — Medigdes originais (vibragao inicial) do rotor para maquina em apoios
flexiveis com acelerdmetro , plano 1 & 2 (superior e inferior)
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Figura a3.2 — Medigdes originais (vibragdo inicial) do rotor para maquina em apoios
rigidos com acelerometro , plano 1 & 2 (superior e inferior)
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Figura a3.4 — Medi¢3es originais (vibragdo inicial) do rotor para maquina em apoios
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Figura a3.5 — Mediges apos corregdo (vibragdo residual) do rotor para maquina em apoios
flexiveis com proximiter . Vibragdo (plano 1), dngulo fase (plano 1) e angulo de fase
(plano 2) respectivamente
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Figura a3.6 — Medigdes apos corregdo (vibragdo residual) do rotor para maquina em apoios
flexiveis com proximiter . Vibragao (plano 2) , angulo fase (plano 1) e angulo de fase
(plano 2) respectivamente




nexo 4 —Desbalanceamento residual permissivel
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