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2. Introducao

superior a 92%.
No Brasil as hidrelétricas fornecem 95% de toda a energia consumida, A

vibrages e pode haver ressonancia. Caso isso Ocorra, pode haver danos
causados ao rotor, devido 3 intensiﬁcagéo da ocorréncia de fadiga e
sobretensdo mecénica, por exemplo aparecimento de trincas e escoamento do
material, encurtando a vida Util da maquina e levando-a 3 falha,



Para resolver esse problema, & necessario afastar as frequéncias
naturais do rotor das freqiiéncias de excitagéio presentes na maquina.
Logicamente, ha apenas duas alternativas possiveis, que s&o modificar as
excitagbes externas ou as frequiéncias naturais da turbina. A primeira solugdo,
ndo se mostra td0 atraente, pois as excitagbes vém de diversas fontes na
maquina e tentar alteri-las pode eventualmente acarretar demasiadas
mudangas de projeto.

Por outro lado, a segunda, s6 envolve a modificagio das caracteristicas
do rotor. No entanto, ha limitagdes quanto a escolha do material e ac perfil
hidraulico do rotor, restringindo as alteragbes a mudancas de geometria que
ndo perturbem o escoamento. Sdo poucos os avangos tecnologicos nessa area
e, por isso, no decorrer desse estudo, busca-se encontrar uma regra ou
método para a alteracdo da geometria, de forma a conseguir deslocar as
freqUéncias naturais dos rotores Francis da forma desejada.

Figura 2.1: Rotor Francis.




3. Metodologia de projeto

O projeto da usina (figura 3.1) inicia-se quando o cliente solicita uma
cotagé@o e informa quais as caracteristicas basicas do empreendimento, que
s&o a localidade, os pontos operacionais desejados e o tempo de operagao
estimado em cada um deles. Os pontos operacionais séo determinados pela
vazéo e aitura de queda, que dependem do regime fluvia! da regido e da
demanda de energia elétrica.

O cliente deseja que a instalagéo seja capaz de gerar 0 maximo de
energia possivel em cada ponto operacional previsto. Para atingir esse
objetivo, & executado o anteprojeto da usina visando a maximizar o rendimento
da maqguina para esses pontos.

Figura 3.1: Anteprojeto: corte da turbina.




Caso seja efetuada a venda do projeto, passa-se & fase do projeto
hidrauiico 6timo, na qual chega-se ao perfil hidraulico do rotor. H& trés etapas
envolvidas nesse processo.

Inicialmente, procede-se & otimizacao numerica, quando sio criados
modelos matematicos para simular o escoamento potencial, como por exemplo
a malha de volumes finitos da figura 3.2. Em seguida, com base nos resultados
dessas simulagdes e em dados experimentais acumulados ao longo dos anos,
ja é possivel ter-se o desenho do perfil hidraulico do rotor, como mostrado na
figura 3.3. Depois disso, uma vez definido o desenho da turbina, é feito o
ensaio de modelo reduzido,

Um modelo fisico, geometricamente similar @ menor em relacdo ao
protétipo é confeccionado, para que seja testado em laboratério, Nesse teste
séo medidas vazles, pressbes e rendimento do modelo em condigcbes
similares aos pontos de Operagéo do protétipo. Os resultados desse ensaio
(figura 3.4) podem levar a ligeiras modificagbes do perfil hidraulico.

Figura 3.2: Calculo de escoamento: malha para simulagéo numérica.




E apenas depois de definido e concluido o projeto hidraulico que s3o
verificados 0s aspectos estruturais estéaticos e dindmicos do rotor. Basicamente
essa analise traduz-se em um estudo de resisténcia, onde sio calculadas as
tensGes, e outro vibracional, que fornece as freqiiéncias naturais e modos de
vibrar. Ambas as andlises s3o feitas com o auxilio de simulagbes com
elementos finitos.

Caso no decorrer da andlise estrutural suria a possibilidade de
ocorréncia de problemas de resisténcia ou vibragdo, fica-se restrito a poucas
alteragbes geométricas possiveis, pois o projeto ja se encontra em uma fase
bastante avancada e néo se pode mais modificar as principais caracteristicas
geométricas da passagem d'agua (figura 3.3), que ja foram estabelecidas no
projeto hidraulico.

i
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Figura 3.3: Desenho de um rotor Francis e passagem d'agua.
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Figura 3.4: Resultados da simulagéo numérica e do ensaio de modelo.

No caso de deteccéo de problemas em potencial de resisténcia, eles
podem ser contornados empregando-se certas tecnologias patenteadas pelos
fabricantes de turbinas. No entanto, caso haja possiveis problemas de vibragdo
relacionados & operagdo em ressondncia, ainda nao se conhece nenhum
método capaz de evita-la de maneira eficiente e sem comprometer a

performance da maquina.

O objetivo desse estudo surge da necessidade de se encontrar uma
forma para resolver esse problema, alterando as freqUiéncias naturais do rotor

Potincia da Turbina (MW}

S
1

. 1
T T 1

e e |

— L !

140.000
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1
1| .4 1 1] — 200



4. Exemplo tipico

Um caso real de rotor que entrou em operacéo e que falhou devido a
fendmenos de natureza vibracional ilustra bem o problema,

O rotor em questdo foi projetado para uma vida util superior a 50 anos,
mas operou durante aproximadamente 10.000 horas, até a falha, em uma
condigdo operacional desfavoravel, que causou o aparecimento de uma forga
de excitag@o com frequéncia de 16,9 Hz. Por outro lado, uma das freqiiéncias
naturais amortecidas do rotor era de 17,2 Hz.

Essa sintonia entre as frequéncias caracteriza o fenémeno de
ressonancia, que produz um aumento significativo da amplitude do movimento
vibracional, levando maiores solicitagbes mecanicas a atuarem sobre o rotor,
fazendo com que as tensdes mecanicas ultrapassem os valores de projeto.

Esse efeito acelerou o fendmeno de fadiga nesse rotor e o resultado foi
a sua falha prematura, devido ao aparecimento das trincas vistas na figura 4.1,
que chegam a atingir até 1000 mm.

Figura 4.1: Trincas surgidas no rotor devido a operagdo em ressonancia.

Em relagéo a esse rotor, o procedimento de reparo escolhido foi o de
remover material na regiéio das trincas e substitui-lo por outro de granulagéo
mais fina que € mais resistente a fadiga. Percebe-se que esta é uma solugéo




que nao atua sobre as causas do problema e que é simplesmente paliativa,
pois O rotor continua a operar em ressonancia. Dai, mais uma vez, a
necessidade de desenvolver uma tecnologia que permita alterar as freqliéncias
naturais do rotor.



9. Fundamentacéo teérica

5.1. Sistema massa-mola de 1 grau de liberdade

Todo sistema mecanico apresenta inércia e rigidez finitas e isso o
permite acumular energia na forma de energia cinética e potencial. A rigidez faz
com que o corpo apresente um comportamento elastico, fazendo com que haja
transferéncia do actimulo de energia entre a cinética e a potencial. Assim,
observam-se oscilagdes do sistema em torno da configuragdo de equilibrio.
Uma representacio esquematica do sistema pode ser vista na figura 5.1.

|
g——\/\w - i e
k ,
|
l

m

Figura 5.1: Sistema massa-mola de 1 grau de liberdade.

Na auséncia de forcas dissipativas, as equacbes que regem o
movimento podem ser obtidas escrevendo-se a conservacéo de energia e
derivando-se uma vez. No entanto, é possivel escrever diretamente a2 Leide
Newton, sendo a Unica forca atuante a forga de restituiciio elastica. No caso de
uma for¢a elastica que obedece & Lei de Hooke, ou seja ha uma constante que
relaciona forga e deslocamento, depois de rearranjada, a expressdo para um
sistema de um grau de liberdade fica:

m¥ +kx = 0 (5.1)

ou,
X+ox=0 (5.2)

10



- :
e \/; (5.3)

cuja solugio é:

x(t)= Asen(w,t+¢) (5.4)
onde,

x = Deslocamento (m)

on = Freqléncia natural (rad/s)

kK = Rigidez (N/my)

m = Massa (Kg)

A = Amplitude (m)

¢ = Fase (rad)

A representagdo grafica da solugéo pode ser vista na figura 5.2 a seguir.

0.8

0.6 / \1 f i f ‘\._
ol |\
|\
\

0.8
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0 2 4 6 8 10 12 14 16 18
t (s)

Figura 6.2: Solugdo de um sistema massa-mola de um grau de liberdade.

5.2, Sistema massa-mola com “n” graus de liberdade

As expressdes acima referem-se a um sistema de apenas um grau de
liberdade, porém ha casos em que ndo é possivel modelar um sistema apenas

11




Com uma coordenada, como & mostrado nas figuras 5.3 (@) e (b). Ainda assim,
0s resultados de um sistema composto por apenas um grau de liberdade
podem ser facilmente generalizados para um outro contendo n graus, bastando

pode-se escrever:

M]3 + K] x = 0 (5.5)
sendo,

X = Vetor de desiocamento (m)

K = Matriz de rigidez (N/m)

M = Matriz de massa (Kg)

A matriz de massa & Uma matriz diagonal, Cujos elementos sdo as
massas m; associadas a desiocamento. Cada elemento x do vetor de
deslocamento corresponde ao -€simo grau de liberdade. J4 0s elementos K;
da matriz de rigidez representam a forca de restituicdo elastica do j-ésimo
deslocamento em relagéo ao i-ésimo.

(a) (b)
Figura 5.3: Sistemas com mais de um grau de liberdade.

(a) Duas massas, cada uma com um grau de liberdade.
(b) Uma massa com doig graus de liberdade.

12



5.3. Freqiiéncia natural

Um sistema mecéanico unidimensional que descreve um movimento
vibracional livre ndo amortecido repete sua ftrajetdria ciclicamente e
indefinidamente no tempo. Em outras palavras, um sistema que néo esta sob a
acéo de nenhuma excitagéo externa forcante e que n&o possui amortecimento,
vibra com a sua freqtiéncia natural fn, que estd diretamente relacionada com a
freqliéncia natural angular o, pela formula geral:

o = 2xf (5.6)

= FreqUéncia angular (rad/s)

™8
no

= Freqléncia (Hz)

Essa freqiiéncia também pode ser enxergada como aquela em que a
energia flui naturalmente de cinética para potencial. Como mostra a equacéo
(5.3), ela é uma caracteristica propria do sistema e s6 depende da sua massa e
rigidez, que sdo determinadas pelo material e, no caso da rigidez, também pela
geometria. Com base na equacéo, percebe-se que um aumento de rigidez
causa um aumento da freqiiéncia, enguanto que por outro lado um aumento de
massa leva a sua diminuicdo. Apesar da natureza diferente e maior
complexidade, esse raciocinio também vale para sistemas de n graus de
liberdade.

5.4. Freqiiéncias naturais e modos de vibrar

Quando se parte para a analise de um sistema de n graus de liberdade
deixa de haver apenas uma freqUéncia natural e passam a existir n freqliéncias
naturais. Isso pode ser visto mediante a manipulagdo da equagao (5.5),
assumindo que a solugdo do vetor de deslocamento é harménica para todos os

seus elementos.

13



M]-x+]K]-x=0 (5.5)

pré-multiplicando por M,

[+ [MK]x =0 (5.7)
substituindo X pela soluggo harménica e simplificando,

~ ik +M'K]-x =0 (5.8)

MK-0i]x =0 (5.9)

fazendo - @? = (xiw, f =4,
MK +l]-x =0 (5.10)

onde,

Matriz identidade
A = Auto-valor (rad®/s?)

Resolver a equacdo (5.10) para A é apenas um problema de auto-
valores. Pela natureza fisica e matematica do problema, os valores de 2 s&o
nimeros imaginarios puros conjugados. Considerando-se o médulo das raizes
de X, obtém-se n frequiéncias naturais que sdo solugdo e que pertencem ao
sistema.

A interpretagdo dessa multiplicidade de frequiéncias & gue a cada uma
delas estad associado um modo de vibrar. E como no caso de um sistema de
um grau de liberdade, s6 que agora além de haver uma freqiiéncia com a qual
© sistema vibra naturalmente ha também uma forma, uma geometria, uma
relagdo entre os n deslocamentos. Contudo, n&o ha apenas uma forma
possivel, ou modo, mas n modos, cada um associado a sua freqiiéncia natural,
Entéo, o movimento resultante & uma combinagdo linear de todos esses
modos, que depende das condigdes de contorno e iniciais.

A representagdo matematica dos modos de vibrar proporciona inclusive
uma melhor visualizag8o: sendo L; os auto-vetores da equagéo (5.10), o modo
de vibrar de ordem i do sistema & dado pela equacdo (5.11), que deve ser
entendida vetorialmente:

14



x(t)= AL sen(ot+¢,) (5.11)

sendo,
A = Amplitude do i-ésimo modo (m)
¢ = Fase do i-ésimo modo (rad)
AL Al L1z AZ.21 AZl122

Figura 5.4; Exemplo de modos de vibrar.

Do ponto de vista matematico, os modos de vibrar s@o linearmente
independentes, ortogonais dois a dois e formam uma base do espaco vetorial,
que descreve todos os movimentos vibracicnais possiveis. Logo, como ja foi
dito, 0 movimento resuitante do sistema é uma combinagéo linear dos n modos
de vibrar, como é mostrado abaixo, onde as amplitudes e as fases dependem
das condi¢ées iniciais:

x(t)= Z"inLi sen(mt+¢,) (5.12)

5.5. Sistema com massa distribuida

Até agora interessou-se por sistemas compostos por um ou mais corpos
de massa concentrada. Isto é, tratam-se de sistemas pontuais ou discretos no
espaco. Esse modelo é (til em muitos casos, entretanto, para outros, em que
se deseja maior precis&o, ou até mesmo porque a modelagem com massas
concentradas é impossivel, é Preciso que se considere um sistema com massa
distribuida, ou seja, com continuidade de massa no espaco.

15



Para o entendimento de um sistema de massa distribuida, pode-se partir
de um sistema de massa concentrada com n graus de liberdade, cujas n
massas ocupam todo o volume do corpo. Fazendo n tender a infinito, as
massas tornam-se infinitesimais e chega-se ao sistema continuo de massa. A
partir desse raciocinio, conclui-se que um sistema de massa distribuida possui
infinitos modos de vibrar a cada qual esta associada uma freqUéncia natural.

5.6. Amortecimento e freqiiéncia amortecida

Na maior parte dos sistemas mecanicos restritos, ha dissipacéio de
energia, que € transferida para fora do sistema sob as mais variadas formas.
Aplicando-se esse conceito ao fenémeno de vibragéo, pode existir uma forga
dissipativa agindo sobre 0 sistema, que & a forga de amortecimento. Ela pode
surgir de diversas fontes, como da interag&o com o meio externo ou do uso de
elementos amortecedores. Modelos mais simples e que apresentam bons
resultados assumem as forgas de amortecimento como sendo lineares em
relagdo a velocidade do movimento.

=2

Figura 5.5: Sistema massa-mola-amortecedor.
A forca de amortecimento atua sobre as massas e muda as

caracteristicas de vibragdo do sistema. Devido a dissipacéo de energia, a
amplitude de oscilagdo decresce com o tempo e tende a zero, as freqiiéncias

16



de oscilagio do sistema assumem valores menores, que séo as freqiiéncias
naturais amortecidas, e os modos de vibrar tém suas formas modificadas.

Esse novo tipo de comportamento fica claro examinando-se as
equagdes que regem esse fendmeno para um sistema de um grau de
liberdade. Assumindo uma forca de amortecimento proporcional a velocidade
ou linearizada, o somatério de forgas fica:

MX +CX +kx = 0 (5.13)
ou,
X+ 2L®, X+ 0°x =0 (5.14)
sendo,
c
i 515
= 2%km (5:19)

Passando pela algebra complexa, obtém-se trés tipos de soluggio possiveis:

sec>1,  x(t)=Ae T g {eE (5.16)
sel=1, x(t)=(A +Btle (5.17)
ses<1,  x(t)=Ae“sin(w,t+¢) (5.18)
com,
oy = J1- o,
e onde,

Constante de amortecimento  (N/ms™)

Fator de amortecimento

Freqiéncia natural amortecida (rad/s)

®d

As trés formas que pode assumir a solugdo podem ser observadas nas
figuras 5.6 (a), (b) e (c) abaixo.
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Figura 5.6: Solugdo de um sistema massa-moia-amortecedor.
Amortecimentos (a) super-critico, (b) critico e (¢) sub-critico,

Para as duas primeiras solugdes, amortecimento super-critico e critico,
respectivamente, o amortecimento é tal que o sistema nao chega sequer a
oscilar, assim n3o se pode falar em frequéncia de oscilagdo. Ja no terceiro
¢aso, 0 movimento vibracional passa a apresentar a freqliéncia natural
amortecida ¢ 0 movimento se repete ciclicamente no tempo, a nao ser pela
amplitude que diminui exponencialmente.

5.7. Excitagdo externa

E bastante comum que um sistema dindmico esteja submetido a acdes
de outras forcas que ndo as inerciais, de restituicdo elastica ou de
amortecimento, como na figura 57. A forca externa modifica g resposta
dindmica do sistema, conforme é mostrado na equacso abaixo, que vem do
simples somatério de forgas:
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M +0x + kx = F(t) (5.19)

Ou sendo,
X+2C0 X +02x = En(%) (5.20)

Cuja solucdo é:

X(t)=x,(t)+x, (1

sendo,
F = Forga externa (N}
Xh = Solucdo homogénea (m)
Xp = Solugéo particular (m)

A solugéo dessa condicéo de vibragdo é dada pela soma da solucdo da
equacéo diferencial homogénea, que representa o sistema livre, e da solugéo
particular da equagao (5.20). Permanecendo a forca F ao longo do tempo e
havendo amortecimento, a solugdo homogénea desaparece e fica apenas a
solugdo particular, como ¢ ilustrado pela figura 5.8. Por iSO, em regime
permanente o sistema comporta-se segundo a solugdo particular.,

Figura 5.7: Sistema massa-mola-amortecedor forgado.

Supondo que a forca externa seja senoidal, ou uma forca ciclica
aproximada por uma série de Fourier, obtém-se;
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MX +cX +kx = F, sen(w,t)

que possui a seguinte solugdo particular:

fazendo,

onde,

Nota-

R

X R—

\/(1 N r‘°')2 +(2¢r

sen(ot - y)

2%r
tany = =="_.
VEIoe

Fo = Amplitude da forca externa

(5.21)

(5.22)

(5.23)

(5.24)

(N)

of = Freqiiéncia angular de excitagdo (rad/s)

v = Afraso de fase

(rad)

S€ que com a presenca de uma excitagéo externa, em regime
permanente, o sistema oscila com a mesma freqliéncia da forca. Além disso,

ha um atraso de fase entre a resposta do sistema e 0 estimulo externo. Quanto

a amplitude de vibragdo, é mais interessante analisa-|

de ressonancia,

a introduzindo o conceito
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Figura 6.8: Solucéo de um sistema forgado massa-mola-amortecedor.

5.8. Ressonancia

Se ndo houver amortecimento, o movimento em regime permanente do
sistema fica:

R
k
1-r?

X, (t) =

sen(o,t) (5.25)

Percebe-se que, quando nio ha amortecimento, ¢ =0, ndo ha atraso e

que, se as fregliéncias de excitacdo e natural coincidirem, a amplitude do
movimento tende a infinito.

Passando ao caso em que ha amortecimento e em que ¢ < V2/2, se a
freqiiéncia de excitacdo se aproxima da freqiéncia natural do sistema, a
amplitude de deslocamento passa por um ponto de méximo, extremamente
préximo a ela. Deixa de haver um valor infinito, que dé lugar a um maximo de
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amplitude, que se chama pico de ressonéncia e é mostrado na figura 5.9. Ja o
atraso de fase atinge exatamente n/2 rad. A esse aumento da amplitude de

oscilagéo, devido a vibrac8o em fase do sistema com a forca externa, da-se o
nome de ressonancia.

Se ¢ 2+/2/2, ndo se observa o fendmeno de ressonancia.
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Figura 5.9: Ressonéncia.
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6. Modelagem

6.1. Distribuicao de massa

Com base em toda a teoria exposta acima, pode-se proceder 3
modelagem do rotor para a analise dindmica.

Primeiramente, ele constitui um sistema de massa distribuida, logo, que
possui infinitos modos de vibrar cada qual associado a uma freqiiéncia natural.
Contudo, a experiéncia mostra que apenas as cinco primeiras frequiéncias
naturais sdo significativas, pois 0s demais modos apresentam magnitudes
muito pequenas, portanto dificilmente apresentam energia suficiente para
causar fendmenos de ressonancia importantes.

6.2. Amortecimento e massa adicional

O rotor trabalha imerso em agua, 0 que provoca um amortecimento
viscoso, fazendo surgir forgas dissipativas, o que torna necessario considerar
freqiéncias naturais amortecidas e seus respectivos modos de vibrar. Além
disso, ao se incluir a agua no modelo dinamico, adiciona-se massa ao sistema
© que causa a diminuigdo das freqiiéncias naturais, como sugere
simplificadamente a equagéo (5.3). Para considerar o efeito dinamico da agua
seria necessdario inclui-la no modelo, mas se possuem resultados de
simulagbes, comprovados experimentalmente, que relacionam as freqUéncias
naturais do rotor com aquelas dele imerso em agua. Esses coeficientes estso
mostrados na tabela a seguir.
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Tabela 6.1: Relacdo entre frequiéncia natural e amortecida,

Numero de diametros nodais (" 04/ o,

Linhas diametrais de deslocamento nulo. Modo de viga. Modo de torco.

Nos calculos tedricos, os Maximos dessas faixas de valores sdo
geralmente preferidos, por serem 0$ que, na maioria dag veézes, proporcionam
a melhor correlacdo com os resultados experimentais.

6.3. Condigées de contorno

Restam as condi¢ées de contorno. O rotor & montado ao eixo através de
um acoplamento indeformavel 0 que elimina da anglise vibracional os demais
graus de liberdade da maquina, como por exemplo aqueles relativos ao eixo,
Assim as vibragdes do resto da instalag&o aparecem como excitacdes
externas, mas nzo influenciam os modos de vibrar e freqiéncias naturajs do

Quanto as forcas de excitagdo, elas sdo muitas e provém de diferentes
fontes. Elas estdo descritas na tabela a seguir e, logo abaixo, estdo os
pardmetros envolvidos e suas faixas de valoreg tipicos. Pode-se ver na figura
6.1 um exemplo de vértice induzido pelo escoamento que & capaz de causar
problemas de vibragéo.
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Tabela 6.2: ExcitagGes forgadas atuando sobre o rotor.

Origem Freqiiéncia de excitacao

n
Din&mica do escoamento Fregliéncia de Rheinghans: o
R
Rotagao nominal do rotor: n
Desbalanceamento e desalinhamento
Rotac&o de disparo: ny
n * ZR
FlutuagZo de pressio
n . ZG
.. o nZg-Z,
Interagio geométrica com a estrutura = 5
ZG - ZR
Inércia do gerador Freqliéncia da rede: fa
com,
Cr = Constante de Rheinghans (8,8)
n = Rotagdo nominal (70 — 450 rpm)
Ng = Rotagdo de disparo (120 — 800 rpm)
Zr = Nudmero de pas (11 - 16)
Zs = Numero de palhetas diretrizes (20 - 30)
fr = Freqliéncia da rede elétrica (60 / 60 Hz)

A forga de Rheinghans aparece devido a dinamica do escoamento e
esta relacionada a formagéo de vértices. A sua freqiiéncia é dada pela razédo
entre a rotagéo nominal e uma constante adimensional, qualquer gue seja o
rotor.

Por se tratar de um sistema rotativo, em caso de desbalanceamento ou
desalinhamento da turbina, surgem forgas radiais ciclicas nos mancais, que
podem excitar todo o sistema com a mesma freqiéncia que a rotacéo da
maquina. A maior parte do tempo, o sistema gira em sua rotacdo nominal,
porém, frente a uma queda acentuada da demanda de energia elétrica e falha
no sistema de regulago, ele pode acelerar até a chamada rotaggo de disparo.
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Figura 6.1 Vortice induzido pelo escoamento,
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7. Método de simulaczo

7.1. Método de solugio e discretizagio

Como ja foi visto anteriormente, o rotor hidraulico é um sistema de
massa distribuida, que possui uma geometria bastante complexa. Embora,
conheca-se a representagéo analitica da geometria do rotor, através de
equagdes que descrevem sua superficie, o calculo dinamico torna-se inviave|
dessa forma.

Portanto, para que se possa resolver o sistema, é preciso proceder a
uma discretizagdo do volume do rotor. Todo o volume ocupado por ele &
preenchido com pequenos elementos, como tetraedros ou hexaedros, por
exemplo. Essa técnica presta-se a resolucéo do sistema com o método dos
elementos finitos (MEF).

Para o rotor que apresentou a falha, mostrado como exemplo no
capitulo 4, foi criada uma maiha de elementos finitos para os calculos, que
pode ser observada na figura 7.1.

Com o modelo discretizado, o vetor de deslocamento é composto por
coordenadas de deslocamento, como nas equacdes apresentadas acima.
Assim, todas as discussBes contidas na fundamentagéo tedrica continuam

validas.
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Rotor 1 - Modelo

Figura 7.1: Maiha de elementos finitos do rotor.

7.2. Método de calculo
Com base no item 5.4, para determinar os modos de vibrar do sistema e
suas respectivas freqliéncias naturais, deve-se calcular os auto-vetores e os
auto-valores da equagéo (5.10):
MK+ A1) x =0 (5.10)
O programa de elementos finitos encarrega-se de, a partir da malha de

elementos finitos (modelo discretizado) e condi¢cdes de contorno, montar a
matriz de rigidez, a matriz de massa e resolver o sistema.
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7.3. Analise de sensibilidade do erro da simulagdo

Ao discretizar o volume do rotor, passou-se de um sistema de massa
distribuida, continuo, com infinitos modos de vibrar e fregiiéncias naturais, a
um sistema discreto de massa concentrada, com um numero limitado de
modos e freqgiléncias.

Ainda que o nimero de graus de liberdade presente no modelo de
elementos finitos seja grande (como na malha acima, que possui trés graus de
liberdade em cada um de seus 31.296 nos, totalizando 93.888), ele nio deixa
de ser apenas uma aproximagéo do sistema fisico real, com as limitagdes ja
citadas. Aumentando-se a discretizagéo do rotor, melhoraria-se a aproximagao,
por se estar caminhando de volta para o sistema continuo, porém, o custo
computacional, aumenta muito mais rapido.

Entretanto, o erro da simulagdo com o MEF é menor nos primeiros
modos de vibrar, podendo ser pouco significativo, e vai crescendo a medida
que aumenta a ordem dos modos. Além disso, como ja foi explicado no item
6.1, apenas os cinco primeiros modos séo significativos e de interesse para
fenémenos de ressonancia importantes. Por esses dois motivos, espera-se que
os resultados da simulagéo apresentem erros pequencs para esses modos de
interesse.

De fato, os resultados obtidos com essa técnica foram confrontados com
aqueles medidos nos ensaios de modelo, para diversos rotores. Eles revelaram
que, com os coeficientes que levam em conta o efeito da agua (tabela 6.1), o
erro da simulagdo nos seis primeiros modos & desprezivel, como mostra a

tabela a seguir.
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Valor calculado Razao entre o valor

pelo MEF (Hz) medido e calculado
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8. Simulacdo e analise do exemplo

8.1. Caracteristicas do rotor
Na tabela 8.1 abaixo, estdo algumas caracteristicas e dados da maquina
que s&0 necessarios para 0s calculos das frequéncias de excitag8io, outros sdo

puramente informativos.

Tabela 8.1: Caracteristicas da maquina.

Caracteristica Valor
Poténcia 165 MW
Altura de gueda 445 m
Diametro caracteristico 7000 mm
TQotagéo nominal 85,7 rpm
Rotagdo de disparo 173 rpm
Nlmero de pas 12
'Numero de palhetas 26
Massa do rotor 120 T ]

8.2. Calculo das freqiiéncias naturais e de excitagao

Deseja-se realizar uma simulagéo do comportamente dindmico do rotor
citado como exemplo e, com base nos resultados obtidos, evidenciar o motivo
da falha apresentada: a operag&o em ressonancia.

Para isso, procede-se ao calculo dos modos de vibrar e freqiiéncias
naturais, com a malha de elementos finitos previamente apresentada e como
descrito no capitulo 7. Os resultados obtidos na simulagéo estéo na tabela 8.2,
acrescidos de uma coluna para a freqliéncia natural amortecida. Ela &
calculada com base nos coeficientes maximos da tabela 6.1, como
recomendado no item 6.2.
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Tabela 8.2: Freqiiéncias naturais & amortecidas do rotor.

etros noda
1 k=0 19,4 9,68
2 k=1 259 15,5
3 k=2 264 17,2
4 k=3 40,6 25,6
5 k=1 41,0 24,6
=

As freqiiéncias de excitagdo do sistema também sdo calculadas, de
acordo com o item 8.3, para que seja possivel confronta-las com as
freqiiéncias naturais. Os seus valores encontram-se na tabela 8.3.

Tabela 8.3: Excitagtes forgadas atuando sobre o rotor.

Freqiiéncia de excitacao

n

Freqiéncia de Rheinghans: o 0,39

R

Rotagdo nominal do rotor- n 1,42
?otagéo de disparo: n, 2,88 ]

n e ZR 1619

n-Z, -Zg

Z5-22. 31,6

n- ZG 36,9

Freqliéncia da rede: f 60,0
L i |

Finalmente, na tabela 8.4 é possivel comparar as fregiiéncias naturais
amortecidas do sistema com a freqUéncia de excitagdio mais proxima e ver a

raz&o entre as duas.
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Tabela 8.4: Frequéncias naturais amortecidas e de excitagéo.

1 9,68 2,88 0,30
2 15,5 16,9 1,09
3 17,2 16,9 0,98
4 25,6 31,6 1,24
5 24,6 | 31,6 1,29

Da tabela acima, fica claro que o rotor Oopera em ressondncia. Ela é
causada pela sintonia entre g freqiiéncia natural amortecida de 17,2 Hz,
correspondente ao terceiro modo, e a freqiiéncia de excitagdo de 16,9 Hz. O
modo de vibrar associado a essa freqiiéncia natural pode ser visto na figura
8.1.

ANSYS 5.6
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13:50:33
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STEP=]
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RSYS=0
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Rotor 1 - Anéliéé Modal

Figura 8.1: Deflexdes normalizadas relativas ao terceiro modo de vibrar.
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8.3. Calculo das tensdes dinamicas

Assim como sdo calculadas as deflexdes para os modos de vibrar,
também é possivel calcular as tensbes mecanicas. O significado fisico disso
s&o as amplitudes de oscilagdo das tensdes, quando o rotor opera em uma
freqiéncia natural amortecida. Elas estdo representadas nas figuras 8.2 (a) e
(b), para o terceiro modo, que esta em ressonancia.

| AusTs 5.6
MAY 31 2001
14:07;41
NODAL, SOLUTION
STEp=}
SUR =4
FREQ=26.441
SEQV (AVG)
PowerGraphics
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.104E+09
L122E+09
L138E+09
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817529
.181E+08
-353E+08
.525%+08
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«870E+08
.104E+09
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Rotor 1 - Anéiigé_Mbdal

Figura 8.2 (a): Tensdes normalizadas relativas ao terceiro modo de vibrar.
Vista do rotor completo.
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ANSYS 5.6
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Figura 8.2 (b): Tensdes normalizadas relativas ao terceiro modo de vibrar.
Vista em detalhe do local da falha.

As tensBes mostradas na figura 8.2, estdo normalizadas em relagéo a
matriz de massa do sistema. Por isso, s6 se pode analisar o modo de maneira
quantitativa, e as amplitudes de forma qualitativa. Mesmo assim, percebe-se
que na jungdo da pa com a coroa, justamente o local onde ocorreu a falha, é
onde se nota uma das maiores amplitudes de oscilagéo de tenséao.

Por se estar operando no ponto de ressonancia, mesmo sem saber
exatamente qual o ganho, ou amplitude de oscilagéo, pode-se afirmar com
seguranga, que as oscifagdes de tenséio no ponto de inicio de propagaco da
trinca sdo significativas e contribuiram de forma importante para a falha por

fadiga.
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8.4. Calculo das tensdes estaticas

N&o é objetivo desse estudo, a analise do comportamento estatico da
estrutura. Contudo, para caracterizar por completo a falha por fadiga, acelerada
pelo fenémeno de ressonéncia, também é interessante observar o nivel de
tensGes presente no rotor, devido ao carregamento estacionario.

As solicitagbes estéticas aplicadas sdo a pressurizacéo da passagem
d'agua e as aceleragbes da gravidade e centrifuga. O resultado da simulagéo
estatica, para as tensdes est4 nas figuras 8.3 (@) e (b). Note-se que, pela
simetria, apenas um setor do rotor esta representado.

Verifica-se que o ponto onde se iniciou a trinca, é o mais solicitado
estaticamente, atingindo 373 MPa. No entanto, esse valor ndo chega a
uitrapassar o limite de escoamento do material da pa e da coroa, que é de 550
MPa, e resuita em um fator de seguranca de 1,5.
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Figura 8.3 (a). Tensdes estaticas no rotor (em MPa).
Vista do rotor completo.
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Figura 8.3 (b): Tensdes estaticas no rotor (em MPa).
Vista em detalhe do local da falha.

8.5. Falha por fadiga

Ainda assim, pelo alto nivel de tensdo estatica, somado ao fato de
também se tratar de um ponto que possui uma das maiores amplitudes de
oscilagéo de tenséo, o fendmeno de fadiga € em muito incrementado. Mesmo
que ao se adicionar as tensdes estatica e dinamica ndo se ultrapasse o limite
de escoamento do material, certamente, o valor médio elevado, associado a
grande oscilacio, causou a fatha por fadiga do rotor.

E importante notar que, segundo o calculo estatico, o rotor ndo falharia
se nao fosse pelo efeito dindmico associado & ressondncia. Dai, mais uma vez
a importancia de se conseguir um método para se alterar as freqiiéncias
naturais do sistema e afasta-lo da ressonancia.
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9. Metodologia de solucéo

9.1. Estratégia de solugéo

A abordagem utilizada para a elaborag&c de uma solucéo é a de, para
especificamente o rotor dado como exemplo, resolver o problema de se alterar
as freqUéncias naturais. A partir dai, compreender e analisar a solugdo
encontrada, generalizar para demais rotores Francis e comprovar a
generalizag&o através de novas simulages.

O rotor estudado como exempio & um rotor Francis tipico, assim, os
resultados a serem obtidos, andlises e conclusdes serdo bastante
representativos para esse tipo de componente. Isso faz com que a solucdo a
ser encontrada possa ser aplicada a outros rotores desse tipo, com grande
perspectiva de sucesso.

Entretanto, antes de buscar alternativas de solugéio é preciso entender
como mudangas nas caracteristicas geométricas do rotor resultam em
alteragbes de massa e rigidez, levando a modificagBes das freqiiéncias
naturais @ modos de vibrar associados.

Por isso, a seguir, com base na fundamentacéo tedrica (capitulo 5), sao
feitas algumas consideragbes sobre o comportamento de sistemas dinamicos e
como aiteragbes das suas caracteristicas podem influir nas frequéncias
naturais e modos de vibrar. Também s3o apresentados e comentados os cinco
primeiros modos de vibrar do exemplo.

9.2, Consideracdes sobre massa, rigidez, modos e freqiiéncias naturais
Com base na intui¢do induzida por um sistema de um grau de liberdade,
cuja freqliéncia natural é dada pela equacgdo (5.3), ao se aumentar a rigidez,

cresce a frequiéncia natural do sistema e ao se aumentar a massa, se diminui

essa mesma freqléncia.
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®, = \[E (5.3)
m

A partir desse fato, seria simples alterar o comportamento do rotor.
Porem, essa intuigdo ndo pode ser imediatamente estendida a sistemas de
mais de um grau de liberdade. Primeiramente, para que a equagio (5.3)
continue vélida, & preciso utilizar uma rigidez e uma massa equivalentes para
cada freqiéncia natural, o0 que néo é trivial. Além disso, o efeito da adicdo de
massa ou rigidez, depende de como e onde ela & feita e varia sobre cada
freqliéncia natural e modo de vibrar associado.

Para ilustrar a explicagéo, tome-se como exemplo a viga bi-articulada da
primeira coluna da tabela 9.1, cujos dois primeiros modos de vibrar também
estéo representados. Agora, suponha-se que se deseje aumentar as
freqléncias naturais da viga, uma alternativa é, por exemplo, aumentar a
rigidez na direcéo vertical no ponto médio da viga. Essa configuragdo pode ser
pensada como uma mola fixada a esse ponto, como é mostrado na segunda
coluna. Por outro lado, caso se esteja interessado em diminuir as freqiiéncias
naturais da viga, uma possibilidade é de se adicionar uma massa concentrada
no seu centro, a exemplo da terceira coluna.

Tabela 9.1: Modos de vibrar e configuragéo do sistema.

39




Com a visualizagéo dos modos de vibrar, mostrados na tabela, percebe-
se que tanto o aumento de rigidez quanto de massa tém influéncia sobre o
primeiro modo. Em ambos os casos, a freqiiéncia natural associada a ele, de
fato, sofre mudangas. No entanto, nota-se que o segundo modo permanece
inalterado qualquer que seja o aumento de rigidez ou de massa no centro da
viga. Consequientemente, a freqliéncia natural desse modo continua a mesma.

Com as duas configuragdes propostas, pode-se alterar tanto quanto se
queira o primeiro modo que ¢ segundo e sua freqiiéncia natural permanecem
inalterados. Se a rigidez da mola tender a infinito, 0 que equivale a substitui-la
por um apoio simples, o primeiro modo deixa de existir, contudo, mesmo assim,
nada ocorre com ¢ segundo.

A explicagéo para esse comportamento é que as mudangas de massa e
rigidez foram efetuadas em um pontoc que, no segundo modo, possui
deslocamento vertical nulo, ou seja, em um ponto nodal. Por isso ndo h4
nenhuma altera¢éo na dinamica, pois o ponto em questéo esta parado.

Um exemplo mais simples envolvendo essa mesma viga seria aumentar
a rigidez vertical ou massa em um dos pontos articulados, o que nédo provocaria
nenhuma mudanga sobre nenhum modo e freqiiéncia natural, porque esses
s$80 sempre pontos nodais.

Do exemplo da viga, fica claro que, para se alterar o comportamento
dindmico de um sistema, ndo basta simplesmente aumentar a sua rigidez ou
massa em qualquer ponto. Mesmo que se consiga alterar um modo ou
freqiéncia natural, isso ndo implica necessariamente em mudancas nos
demais.

Conclui-se que, para alterar o comportamento dindmico do sistema, se
deve focar em um ou alguns poucos modos em especifico, entender o seu
comportamento, considerar que modificagdes em pontos ou diregdes de
deslocamento nulo n&o surtem efeito e preferir os locais e dire¢cdes de maiores
deflexGes. Assim, torna-se necessaria a compreenséo e o conhecimento dos

modos de vibrar existentes.
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9.3. Modos de vibrar de um rotor

Do que ja foi discutido acima, o rotor empregado como exemplo constitui
um exemplo tipico de rotores Francis e o seu comportamento é bastante
representativo. Por isso estdo mostrados, nas figuras 9.1 a 9.5, e comentados
abaixo, 0s seus cinco primeiros modos de vibrar.
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Figura 9.1: Primeiro modo de vibrar (deflexdes normalizadas, f, = 19,37 Hz).

No primeiro modo de vibrar, a coroa movimenta-se como um todo para
cima e para baixo na direcdo vertical, como se fosse um corpo rigido e
apresentando as maiores amplitudes de deslocamento. Ja o cubo permanece

inteiramente estatico.
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Figura 9.2: Segundo modo de vibrar (deflexdes normalizadas, f, = 25,88 Hz).

O segundo modo apresenta uma linha nodal na parte superior do cubo,
passando pelo centro. Trata-se de um didmetro nodal. Assim como no modo

anterior, a coroa se desloca para cima e para baixo na vertical, mas agora ela

tambem passa a se fletir em uma direcéo.
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Figura 9.3 Terceiro modo de vibrar (deflexdes normalizadas, f, = 26,44 Hz).
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Figura 9.4: Quarto modo de vibrar (deflexées normalizadas, f, = 40,56 Hz).
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Figura 9.5: Quinto modo de vibrar (deflexbes normalizadas, f, = 40,95 Hz).

O quinto modo mostra uma tendéncia um pouco diferente dos demais. O
cubo permanece completamente estético e a coroa demonstra um movimento
de corpo rigido de um lado para o outro, como se fosse um péndulo ligado a0
cubo pelas pas.

9.4. Consideragées sobre os modos de vibrar de um rotor

Das descrigdes e resultados mostrados no item anterior, & possivel tirar
algumas conclusdes sobre o comportamento dindmico dos rotores.

Percebe-se que o cubo permanece praticamente estatico em todos os
modos. Logo, a adicdo de massa ou de rigidez, na regido do cubo, dificilmente
pode surtir efeito para a mudanca das freqUiéncias naturais. O (nico efeito que
se pode notar sobre o cubo é que o niimero de diametro nodais presentes é o
mesmo que o nimero de diregbes em que a coroa se flete. Contudo, isso se
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deve ao fato de que a flexao da coroa é tal que induz pequenos deslocamentos
até mesmo no cubo, portanto, mesmo com essa aparente relacéo, alteragbes
no cubo néo devem provocar mudancas significativas.

Ja a coroa apresenta movimentos bastante importantes, que podem
apresentar duas tendéncias: movimento de corpo rigido (primeiro, segundo e
quinto modos) e flexdo em uma ou mais diregdes (segundo, terceiro e quarto
modos). Quando 0 movimento de corpo rigido predomina, a adicdo de massa a
coroa, aumentando a sua espessura, pode muito provavelmente diminuir as
freqliéncias naturais desses modos.

Por outro fado, quando a flexdo é mais importante, um aumento da
rigidez da coroa poderia aumentar as frequéncias naturais. No entanto, ao se
aumentar a espessura da coroa, de forma a aumentar a rigidez, a massa
também aumenta, o que tende a abaixar a fregiéncia natural. Entdo, atuar
sobre 0s modos que apresentam flex&o da coroa pode ser discutivel, pois a
adicéo de massa e rigidez conjunta pode ndo produzir nenhum efeito.

Finalmente, nota-se que as pas sofrem flexdo bastante acentuada,
quando a coroa se flete. Assim, um acréscimo de rigidez flexional as pas deve
ser capaz de aumentar as freqiiéncias naturais desses modos. A contribuicao
para os modos em que a coroa possui movimento de corpo rigido tende a ser
menor.

Uma vez conhecido e entendido o comportamento dindmico do sistema
& como ele possivelmente varia frente a determinadas mudangas, é possivel

partir para a busca de uma solugéo.
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10. Formulacso da solucdo

10.1. Alternativas de solugio

Diante dos Comentarios do capituio 9 ¢ respeitando todas as limitagdes
impostas pelo sistema e suas especificacdes técnicas, propdem-se trag
alternativas de solucdo, descritas a seguir, dentre ag quais uma deve surgir
Ccomo a melhor.

A primeira alternativa (figura 10.1 ()} consiste em aumentar a massa no
cubo. A segunda (figura 10.1 (b)) pretende, através do aumento da espessura
da coroa, acrescentar massa e rigidez a ela. A terceira (figura 10 1 () cria pas
transversais as Pas ja existentes no rotor, de modo g tornar sua rigidez flexionaj

Figura 10.1: Alternativas de solucio.

10.2. Critérios de escolha

A escolha da melhor opgdo deve procurar ser o0 mais objetiva possivel ¢
respeitar as imposicdes do problema. Parg isso sdo definidos alguns critérios

de desempenho:
»  Exequibilidade — A solugéo precisa Poder ser executada fisicamente.
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» Eficiéncia — A solugdo deve ser capaz de aiterar as freqiiéncias naturais
do rotor. Em especial, alterar a frequéncia critica do problema, cujo
modo associado é o terceiro.

» Rendimento — A solugdo néo deve comprometer o rendimento hidraulico
do rotor, j& que, como ja foi dito, essa & uma imposi¢éo do problema,
pois esse valor é exigido pelo cliente.

« Custo - A solugdo ndo deve encarecer demais 0 produto.

A partir desses critérios parte-se para a escolha da melhor alternativa
com ajuda de uma matriz de decis3o.

10.3. Escolha da alternativa

Em uma matriz de decisdo s&o atribuidos pesos a cada um dos critérios
de desempenho, que estio diretamente ligados as suas importancias reiativas
para atingir os objetivos do problema. Entdo, para cada uma das aiternativas
§&0 dadas notas para cada um dos itens. A aiternativa com a maior soma
ponderada € a escolhida.

Todas as alternativas sdo fisicamente exeqiiiveis, por isso ndo ha
porque fazer disting8o entre elas. Assim, apesar de constar na tabela, esse
critério ndo afeta a escolha da melhor solugdo. Logo, o peso atribuido a ele &
pequeno.

Quanto a eficiéncia, por toda a discusssio acima, a adicdo de massa ao
cubo néo deve produzir praticamente nenhuma mudan¢a. O aumento da
espessura da coroa trazendo aumento de massa e rigidez, deve produzir um
melhor resultado em relagdo aos modos em que ela possui tendéncia ao
movimento de corpo rigido. Porém, quando a flexdo for mais importante, o
aumento de massa deve contrabalancear o de rigidez, provocando pouco
efeito. A adicéio de rigidez por meio de pas transversais age principalmente
sobre os modos com flexdo da coroa, entre os quais estd o terceiro que
apresenta a freqiéncia critica, portanto deve aparecer como a mais eficiente.
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sejam finas e tenham a forma das linhas de corrente.

O custo a ser acrescido, devido as modificages, é determinado pela
quantidade de materia adicionado, usinagem e quantidade de méo-de-obra a
mais requeridas. O acréscimo de massa a cubo tende a ser

também nao consomem muito material, entretanto, consomem horas de
usinagem e méo-de-obra consideravel, pois devem ser soldadas entre as pas
ja existentes.

desrespeitado.

N&o se deve desprezar o custo introduzido pela implantacéo de qualquer
Uma das solugdes. No entanto, ele tende a ser Pequeno quando comparado ao
montante gasto na fabricacdo e manutengdo de um equipamento
hidromecanico desse porte. Portanto, o sey Peso na matriz de decisdo nio é
téo grande.

De toda essa analise tém-se dados suficientes para se preencher a
matriz de deciséo objetivamente.

49



Tabela 10.1: Matriz de decisso.

g Alternativa
Critério : :
Primeira Segunda Terceira

Exeqibilidade

Eficiéncia

Rendimento 5

T i

Custo 2 3 4 I 2 J
Ta I

Da matriz de decisgo resulta que a alternativa g Ser adotada deve ser g
terceira, isto ¢, a utilizacdo de pas transversais.
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11. Simulag&o da solugao

11.1. Modelo modificado

Conforme foi proposto acima, o rotor de exemplo foi modificado pela
adicdo de pas transversais. A espessura da aresta de saida dessas pas é a
mesma das pas originais: aproximadamente 20 mm. Com isso, além do perfil
hidrodinamico, julga-se que as pas adicionais sdo finas o suficiente para n&o
influenciar no rendimento da méquina. Na figura 11.1, pode-se observar o
modelo do rotor com as pas transversais.

A partir desse modelo também foi construido o modeio de elementos
finitos para a simulagio numérica, visto na figura 11.2. Ele possui
aproximadamente o mesmo nimero de nés e elementos que o modelo original.
Por isso, deve-se conseguir a mesma precisdo e confiabilidade da primeira
simulag&o, de modo a nao influir na comparac8o dos resultados. Além disso,
todos os comentarios do capitulo 7 também sao validos aqui.
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Rotor 1 Modifica

Figura 11.1: Rotor 1 modificado.
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Rotor 1 Modificado

Figura 11.2: Malha de elementos finitos do rotor 1 modificado.

11.2. Resultados da simulagédo

Novamente, os resultados de interesse da simulagio sdo o0s cinco
primeiros modos de vibrar e suas respectivas fregliéncias naturais. Como pode
ser visto nas figuras 11.3 a 11.7, os modos de vibrar ndo tiveram suas formas
significativamente alteradas pela adi¢do das pas transversais. Logo, é possivel
afirmar que a modificagdo adotada ndo modificou a caracteristica dindmica do
rotor.
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Figura 11.4; Segundo modo de vibrar modificado (deflexdes normalizadas).
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Figura 11.5: Terceiro modo de vibrar modificado (deflexbes normalizadas).
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Figura 11.7: Quinto modo de vibrar modificado (deflexbes normalizadas).

Mesmo assim, as freqliéncias naturais sofreram alteragbes, como é visto
na tabela 11.1. Isto é positivo, pois foi conseguido um progresso sem alterar
demais a natureza do sistema. A tabela também mostra a razéo entre a
frequéncia natural do rotor modificado e original, assim como a diferenca entre
as duas. Esses dados so explorados na discussdo dos resultados, no item a

sequir.
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Razao Diferenca

Original Modificado

adicdo das pas transversais. Isso é
natural, pois a rigidez das Pas exerce efeito sobre todos os modos de vibrar,
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Rotor 1
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Figura 11.8: Alteragdo das freqiiéncias naturais.
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Figura 11.9: Diferenga entre as freqUiéncias naturais,
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Se for considerada a razdio entre as freqiéncias naturais do rotor
modificado e do original, como é feito no grafico 11.10, se tem uma visdo da
mudanca relativa em cada modo. Fica ainda mais claro que os dois primeiros
modos s30 os menos afetados pela modificacdo (com razdes de 1,128 e
1,104), os dois Ultimos os mais (1,347 e 1,339) e o terceiro possui um
comportamento um pouco entre essas duas tendéncias (1,195). Mais uma vez
isso vai de encontro ao que j& foi mencionado, uma vez que no terceiro modo a
coroa se flete, mas ainda possui tragos de movimento de corpo rigido, ou seja,
um comportamento levemente misto.

Relagio entre as Frequéncias Modificadas e Qriginais
Rotor 1

o
W
|
|
|

Rezéio enfre Modificadas e Originais

1.2-‘ - — - 4 —
| .
; |
.' 1,128 j I
1,104
11— » Ea— e 1
| |
i .
|
| | |

1,0 4+ —
1 2

1,195 —
3

Modo de Vibrar

Figura 11.10: Raz&0 entre as freqliéncias naturais.

11.4. Consideragées sobre os resultados
Toda essa andlise apenas confirma todas as consideragdes que foram

feitas sobre o comportamento dindmico do rotor, que orientaram a busca da
solugdo. Nota-se que a implantagdo da solugo proposta surtiv os efeitos
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esperados. Basta para isso observar os resultados para o terceiro modo, que é
o critico para esse rotor.

Originalmente, a relagéo entre a freqUiéncia natural do terceiro modo e a
freqliéncia de excitagéo mais proxima era r = 0,98. Com a freqiéncia natural
passando a ser f, = 31,6 Hz, isto resulta em uma freqiiéncia natural amortecida
fa= 20,5 Hz e a relagsio torna-se r = 1,21. A experiéncia mostra que esse vaior
e suficiente para afastar o rotor da operacao em ressonancia.

Assim, pode-se dizer que o problema foi resolvido. No entanto, a
principal vantagem que se tira de tudo isso & a capacidade de se alterar as
freqliéncias naturais do rotor da forma que se previu e que se deseja. Portanto,
O resultado qualitativo dessa analise é tio importante quanto o aspecto
quantitativo. Resta apenas comprovar toda essa teoria, andlise e conclusdes

para outros rotores.
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12. Generalizacao

Assim como planejado, deseja-se estender os resultados e conclusdes
das simulagbes para outros rotores, através de uma generalizagdo. Para isso,
um outro rotor do tipo Francis é analisado na sua configuragdo original,
comparado ao anterior, modificado, e mais uma vez comparado.

12.1. Caracteristicas do rotor e modelo

O segundo rotor, tomado como exemplo para a generalizag&o, possui
como caracteristicas principais estas que estdo na tabela 12.1:

Tabela 12.1: Caracteristicas da maquina.

Caracteristica Valor
Poténcia 181 MW
Altura de queda 50 m
Diametro caracteristico 6152 mm
Rotagéo nominal 100 rpm
Numero de péas 13
Numero de palhetas 24
Massa do rotor 135 T

Assim como o primeiro rotor, trata-se de um rotor Francis considerado
grande. Contudo, ao se comparar os seus dados com aqueles do primeiro
(mostrados no item 8.1), percebe-se que cada um deles possui a sua propria
caracteristica fisica. Assim, pretende-se verificar se a generalizacéo é
realmente valida, pois s&o dois rotores distintos.

Quanto ao modelo para a simulagdio pelo MEF, ele pode ser visto na
figura 12.1. Ele contém 33.436 nds, quantidade similar aquela do modelo do
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rotor 1. Logo, todas as consideragbes sobre o método e a discretizacdo séo
mais uma vez as mesmas.

Rotor 2 - Modelo

Figura 12.1: Maiha de elementos finitos do rotor 2.

12.2. Comparacéo da geometria original

Para mostrar que a idéia da generalizagdo é valida e que esse tipo de
rotor obedece sempre a mesma dinamica, os cinco primeiros modos de vibrar
do segundo rotor foram determinados pelo MEF. Eles estéo nas figuras 12.2 a
12.6.
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Figura 12.3: Segundo modo de vibrar (deflexdes normalizadas).
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Figura 12.4: Terceiro modo de vibrar (deflexdes normalizadas).
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Figura 12.5: Quarto modo de vibrar (deflexdes normalizadas).
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Figura 12.6: Quinto modo de vibrar (deflexbes normalizadas).

Confrontando-se os quatro primeiros modos de vibrar desse rotor
aqueles do primeiro, percebe-se que eles so completamente anélogos. As
formas desses modos sdo exatamente as mesmas, quando comparadas
aquelas do primeiro rotor.

A UOnica exceg&o fica por conta do quinto modo de vibrar. O primeiro
rotor apresenta para esse modo um movimento pendular de corpo rigido da
coroa, enquanto que, aqui, o quinto modo mostra flexdo da coroa em quatro
direcbes. Contudo, nfc ha nada de errado ou incomum com esse
comportamento.

Se forem considerados modos de vibrar do primeiro rotor além do
quinto, um modo com flexdo da coroa em quatro diregdes também &
encontrado. Da mesma forma, com o segundo rotor também se encontra um
modo em que a coroa apresenta movimento pendular de corpo rigido. Assim, o
que ocorre é que de rotor para rotor, pode haver uma eventual inversdo de dois
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modos de vibrar quanto & freqliéncia. Isto depende das suas caracteristicas
fisicas.

Portanto, vé-se claramente que a dindmica desses rotores é a mesma e
que, entéo, a idéia e a validade da generalizag&o sdo inteiramente aceitaveis.
Simulagbes de outros rotores Francis quer sejam eles grandes, médios ou
pequenos, apesar de ndo mostradas aqui, também apresentam esse mesmo
resultado, com apenas eventuais inversdes de um ou dois modos de vibrar,

As freqiiéncias naturais associadas a cada modo também s&o
resultados do célculo e estio na tabela 12.2. Espera-se que a solucdo proposta
com pas transversais as altere da mesma forma que o fez para o primeiro rotor.

Tabela 12.2: Freqiiéncias naturais e amortecidas do rotor 2.

2 256 15,4
3 31,5 20,5
L 4 52,2 32,9
5 l 63,0 41,0

12.3. Modelo modificado e resultados

De novo, de modo a nio perturbar o escoamento, as pas a serem
adicionadas sdo bastante finas, com suas arestas de saida na mesma
espessura das pas originais: aproximadamente 20 mm.

Para se testar a adigo dessas pas como solugéo, é criado um modelo
do segundo rotor modificado, cuja maiha de elementos finitos pode ser vista na
figura 12.7. A discretizagdo e a confiabilidade desse modelo sdo semelhantes
as dos demais.
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Rotor 2 Modificado =

Figura 12.7: Maiha de elementos finitos do rotor 2 modificado.

Do calculo pelo MEF, obtém-se as freqiéncias naturais do rotor 2
modificado. Elas podem ser vistas em conjunto com as originais, diferencas e
razdes na tabela 12.3.

Tabela 12.3: Freqiiéncias naturais originais € modificadas.

Frequéncia (Hz)
Razao Diferenca

Original Modificado
1 24,638 28,073 1,139 3,435
2 25,601 27,879 1,089 2,278
3 31,475 37,625 1,195 6,150
4 52,156 66,343 1,272 14,187
5 63,007 82,754 1,313 19,747
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12.4. Anilise ¢ comparacio

Para facilitar a visualizacdo dos da

estéo mostrados graficamente nas figuras 12.8 3 12. 10.

Deslocamento dag Fraqlénctas Naturals
Rotor 2

% Original OModificado
90 ——

5
Modo ds Vibrar

Figura 12.8: Alteragso das freqiéncias naturajs.

72



Diferanca entre as Freqliéncias Modificadas e Originais

Rotor 2

19147

20 - S — ——— — —

15 14187
g |
g' 10— { _|
: |

6,150
5
3435
I 2,278
: § B | |
1 2 2 4 5
Modo de Vibrar
Figura 12.9: Diferenca entre as freqiiéncias naturais.
Relagsio entre as Fregtidncias Modificadas Originais
Rotor 2
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E o 1,485
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:
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Py
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Mode de Vibrar

Figura 12.10: Raz&o entre as freqiiéncias naturais.

Da mesma forma que ocorreu com o primeiro rotor, os dois primeiros

modos, nos quais a coroa apresenta principaimente movimento de corpo rigido,
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proposta.
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13. Conclusio

A solugdo proposta com a adicdo de pas transversais se mostrou
eficiente para a resolucdo do problema Proposto de se modificar ag freqiéncias
naturais do rotor. No exemplo do rotor que falhoy PO operar em ressonancia,
foi possivel tirs-lo dessa condicgo mudando a relacdo entre a freqliéncia
natural e a frequiéncia de excitacéo mais préxima de r = 0,98 parar=121,

Vale notar que a intuicdo de como alterar @ geometria do rotor veio do
entendimento da sug dindmica e que um modo de vibrar em especifico, o
terceiro, foi 0 objetivo principal da modificagéo, por se tratar do modo critico
para o exemplo. Os demais modos também se beneficiaram dessa alteracdo
em maior ou menor grau. Percebe-se que o enfoque dado 3 resolugcédo do
problema tende a ser mais qualitativo. Muito mais do que um resultado
quantitativo, sai de todo €sse estudo um método para a alteragdo das
freqliéncias naturais do rotor.

Em relagdio ao seuy carater geral, as simulagdes que foram realizadas
apontaram para a validade da generalizacdo do método para outros rotores
hidraulicos do tipo Francis, isso & possivel gracas ao fato de que eles possuem
@ mesma dindmica, apesar de variagdes nas suas caracteristicas fisicas.

corrente, sendo o mais finas e hidrodinamicas possivel, podem potencialmente
perturbar o fluxo do escoamento, refletindo em uma perda de rendimento.
Porém, isso & discutivel, pois ha especulagdes de que se o rendimento a plena
carga pode ser prejudicado, em carga parcial ele tenderia a ser um pouco mais
alto, resultando em um rendimento ponderado muito semelhante ao original.
Por esse motivo, essa solucéo é viavel tecnicamente.

Do ponto de vista econdmico, a adicdo das pas transversais, encarece o
rotor. Torna-se hecessario fundir, usinar, soldar e controlar todas elas,
Entretanto, se essa solugéo for usada no reparo de um rotor que ja esteja em
operagéo, certamente, esses Custos adicionais néo serso maiores do que os
custos dos reparos constantes e de parada da maqguina. Além do que, mesmo
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no caso de uma maquina nova, em se tratando de um projeto grande, o custo
das pas transversais pode ser tranqiilamente absorvido.

Com isso, percebe-se que outra solucdo proposta, a de adicdo de
massa a coroa, também poderia ser interessante. O motivo pelo qual ela foi
descartada aqui, foi a incerteza a respeito da sua capacidade de modificar a
freqiéncia natural desejada no exemplo para afastar o rotor da ressonancia.
Contudo, em outro problema em que o modo de vibrar associado a freqliéncia
natural critica for tal que apresente movimento de corpo rigido da coroa, a
adicéio de massa a ela seria plenamente satisfatoria para a solucéo, sem as
desvantagens citadas pela adigdo de pas transversais.

No entanto, o mais importante de toda a discussdo é que o objetivo foi
atingido e se conseguiu uma metodologia geral para a mudanga das
freqUéncias naturais do rotor, baseado no entendimento da sua dinamica.
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