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RESUMO

Com o proposito de analisar o comportamento dindmico das unidades hidraulicas das
instalagbes hidrelétricas e permitir implementar melhores planos de manuteng@o para essas unidades,
desenvolveu-se um estudo sobre os principais fatores que excitam vibragdes nas usinas hidrelétricas.

Um dos objetivos principais deste estudo é aumentar a confiabilidade na operagdo do sistema.

Neste sentido, fez-se um estudo de uma forma bem abrangente, considerando os regimes de
operacdo de toda central hidrelétrica (permanente e nio permanente), e também as diversas condigdes
de trabalho da mesma, estabelecendo os tipos de forgas que atuam sobre as méquinas, especificando
suas causas, origens, caracteristicas e freqii€ncias de atuag@o nos diferentes regimes de operagdo da

central.

Como o conjunto turbina-gerador ¢ um sistema mecéanico com infinitos graus de liberdade,
o comportamento dindmico do conjunto é abordado através de um programa usando o método de
elementos finitos, cujo equacionamento ¢ apresentado neste trabalho. Considera-se o eixo sob flexdo
com quatro graus de liberdade por ponto nodal, duas rotagdes, dois deslocamentos, € usa-se para a

solugdo da equagdo geral do sistema o método Pseudo-modal.
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ABSTRACT

This work was done with the intention of study the dynamic behaviour of the turbine-
generator system of the hydroelectric plants, and to permit improve best maintenance planes, for these
units, was done a study on the main factors that excite vibration in the hidroelectric plants. An objetive

this work to be increasing the reliable operation of the system.

For this reason was done a general and extensive study, considering the regimes of
operation in a hydroelectric plant (permanent and transient), and also the differents condition of works,
establishing the types of forces that appear on the machine, specificing its causes, origins, characteristics

and excitation frequencies in the differents regimes of hidroelectric plant operation.

As the set turbine-generator is a systems with infinite degrees of freedom, the dynamics
behaviour was approach for a program using the method of finite elements and its equations are give in
this work. Considering the shaf in bending with four degrees of freedom for node, two slopes, two

displacements, and using for the solution of the general system equation the pseudo-modal method.
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SIMBOLOGIA

CARACTERES LATINOS

Designacao

constantes da série de Fourier

amplitude de vibragdo

modulo da aceleragdo

vetor aceleracao

amplitude da vibrag@o do disco de fricgdo

aceleragdo maxima

amplitude maxima das vibragdes tipo pulsagdes ou batimento
amplitude minima das vibragGes tipo pulsagdes ou batimento
abertura do sistema diretor

amplitude permissivel de vibragoes.

amplitude da vibragdo dos suportes

amplitude de acelerag@o correspondente ao limite de audibilidade.
amplitude do valor efetivo da aceleragdo das vibragdes
constantes da série de Fourier

indugdo magnética

bragos dos binarios de forgas

coeficiente de amortecimento

coeficiente de correlagdo das grandezas y e A

coeficiente de assimetria das tensdes nos materiais

razio entre a tensdo de carga e a tensdo de ruptura final
coeficiente de cavitagao

coeficiente critico de amortecimento

coeficiente de desbalanceamento

constante para a tubula¢do for¢ada

coeficiente de fechamento do sistema diretor

coeficienie de fiicgdo nterna
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Ecp
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coeficiente de transferéncia

constantes

desvio padrao (valor quadratico médio do desvio)
distancia de afastamento da grade

desvio padrdo da grandeza y

variancia ou quadrado médio da grandeza aleatoria
didmetro da coluna de ar

diametro do cone

didmetro do rotor do modelo e do protétipo

didmetro do diafragma entre o cone e o eixo da turbina
didametro do rotor

didmetro externo do eixo

didmetro interno do eixo

distancia entre o centro do eixo e a massa desequilibrada
modulo de elasticidade do material.

energia cinética

energia cinética do disco

energia cinética do eixo

energia cinética da massa desbalanceada

modulo de elasticidade do material do modelo e do prototipo
modulo volumétrico de elasticidade da agua

espessura da parede da tubulagdo for¢ada

espessura média da parede da tubulagdo forgada

for¢a de perturbagado

freqiiéncia de vibragdo livre ou natural

valor maximo da forga de perturbagdo

freqiiéncia da vibragdo livre amortecida

freqiiéncia natural da aranha na diregdo vertical

forga axial ou de empuxo

freqiiéncia de vibragdo da carcaga da tubulagéo forgada
freqiiéncia de emissao de vortices

frequéncia da forga de perturbagdo

freqiiéncia do gerador

viil
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Frn forga centrifuga devido ao desbalanceamento residual

frod, fro  freqiiéncia do modelo e do prototipo
pr Y p

Fos forgas nas vibragdes tipo oscilagdao

s freqiiéncia da vibragdo tipo oscilagio

f; freqii€éncia das pulsagdes de pressdo

f; freqiiéncia fundamental da vibragdo de péndulo da hidrounidade

F; forga resistiva

f; freqiiéncia da rede elétrica

F, forca de sustentagdo

fu freqiiéncia de vibragdo transversal do i-esimo modo da tubulagdo forgada

Fior forgas nas vibragdes tipo torcional

fior freqiiéncia da vibragéo tipo torcional

G, modulo de cisalhamento do material

H carga d’agua em metros

H; carga da turbina

h largura da esteira de vortices

H(io) funcdo de transferéncia ou fungdo de freqiiéncia da forca de perturbagdo, compliancia
mecanica

hes perda hidraulica entre as segdes de entrada e saida do tubo de suc¢do

Hmax altura maxima obtida pela pressdo maxima devido ao choque normal

H max carga maxima na turbina

H, carga estatica

H, altura de suc¢ao

Ho, altura da carga especifica

hy energia cinética perdida no tubo de sucgao

I intensidade do som ‘

| valor de referéncia do nivel da intensidade do som.

J momento reduzido de inércia do rotor da hidrounidade

Jbx momento de inércia do disco em relag@o ao eixo x

Iy momento de inércia do disco em rela¢do ao eixo y

Jps momento de inércia do disco em relagdo ao eixo z

Jg momento de inércia do rotor do gerador

Jo, 5 momento de inéreia polar da se¢do transversal do eixo



Jsx momento de inércia da se¢do transversal do eixo em relagdo ao eixo x
Jsz momento de inércia da se¢ao transversal do eixo em relagdo ao eixo z
Ji momento de inércia do rotor da turbina

M

momento de inércia do rotor da turbina considerando o peso do eixo

U momento de inércia do rotor do gerador considerando o peso do eixo
T momento de inércia média da segdo transversal do eixo

k coeficiente de rigidez da mola

k. coeficiente de Coriollis

ke, ks coeficiente de Coriollis na entrada e saida do tubo de sucgio

Kr matriz de rigidez devido a forga axial

k, coeficiente de elasticidade equivalente da mistura ar-6leo

ks coeficiente de elasticidade do segmento do suporte

Ks matriz de rigidez que considera o efeito de cisalhamento

kxx coeficiente de rigidez do mancal na diregdo do eixo X

kxz,kzx  coeficiente de rigidez cruzada do mancal

kzz coeficiente de rigidez do mancal na dire¢do do eixo Z

L comprimento do eixo do gerador

1 corda do perfil

Iy distancia do centro de flexdo a borda de ataque do perfil

L, comprimento do gap

[, distancia entre o centro de gravidade e o centro de flexdo do perfil

m massa

M momento das forgas

M, momento correlativo das grandezas x e A

M, momento elastico de rotagdo do assento do mancal escora por unidade de angulo

M .M, matrizes massa do €ixo

M, momento elastico de restaura¢do devido ao peso da hidrounidade por unidade de angulo de
rotagao

M: M, matrizes massa do eixo que ddo a influéncia da inércia rotacional

M; matriz massa do eixo que da o efeito giroscopico

my massa do disco de fric¢do do eixo do rotor reduzida

Mp massa dos discos



Mcl

m;

M,

my

LLE%

N

PP, P,
Po

Po

Py

P

Pees

Q,
qi
Cn

momento elétrico de rotagdo

massa do segmento e suportes do mancal escora

massa por unidade de metro da tubulagio for¢ada
momento de rotagao da turbina

massa desbalanceada

rotagdo do eixo

rotag@o especifica otima

nivel da pressdo acistica

rotagdo especifica

pressdo acustica, pressao

pesos de equilibrio

valor de referéncia da pressdo acustica.

pressao barométrica

componente dindmico do fluxo atuando no rotor
componente estatica da pressdo no aro inferior do rotor
componente estatica da pressdo no aro superior do rotor
for¢a devido a pressdo de fluxo no plano na saida do rotor
pressdo média na entrada do tubo de sucgdo
componente axial da forga total que atua na superficie lateral
pressdo na se¢do de saida do rotor

pressdo hidrostatica no médio da tubulacdo for¢ada
amplitude maxima das oscilagdes acusticas senoidais.
peso perdido do rotor na agua

peso do rotor

peso do rotor no ar

rms da pressdo acustica

pressao média na saida do tubo de sucgdo

pressdao de vapor

vazdo d’agua

vetor deslocamento nodal

vazdo no gap

coordenada generalizada

vazdo d’agua média



Qmax
Qmin

vazao d’agua maxima

vazdo d’agua minima

vazio d’agua otima

fungdo correlagdo da grandeza aleatoria y

fungdo correlag@o cruzada das grandezas aleatdrias y e A
distancia dos pesos de equilibrio ao eixo

coordenada do vortice

numero de Reynolds

vetor deslocamento

raio de giro do perfil com respeito ao centro de gravidade
area da superficie

grau de escorregamento

densidade espectral da grandeza

densidade espectral cruzada das grandezas ¥ e A

area de fluxo no gap

numero de Strouhal

projec¢do da area lateral da se¢@o no plano horizontal
area total dos orificios de equalizagio

densidade espectral da perturbagio do sistema

area reduzida da segédo transversal do eixo

densidade espectral da resposta do sistema

derivada da densidade espectral da grandeza
passo da grade, tempo

periodo das vibragdes naturais

periodo da vibragio tipo batimento

tempo de fechamento do sistema diretor
periodo de vibragdo torcional do gerador
periodo de vibragdo torcional da turbina
periodo natural do sistema turbina-gerador considerando o peso do eixo
energia de deformagio ou potencial

energia de deformacao total do eixo

vetor velocidade

modulo da velocidade

xil



Vmax velocidade maxima

Viso velocidade de propagagdo das ondas de pressdo
Vs velocidade do som

W fungdo caracteristica do fluxo

W(x) distribui¢do normal da grandeza aleat6ria
X, vetor unitario na direg¢do do eixo x;

y vetor unitario na dire¢ao do exo y

Z vetor unitario na dire¢do do eixo Z

Z(t) deslocamento da posigdo de equilibrio

Zy namero de injetores da turbina Pelton

Z numero de pas do rotor da turbina Pelton
Z numero de pas do sistema diretor

L deflexdo dindmica

Z. nivel d’agua na entrada do tubo de sucgdo
Z nivel d’4gua na saida do tubo de sucgdo
Zy deflexdo estatica

Z(t) segunda derivada no tempo na dire¢io Z
Z(t) primeira derivada no tempo na dire¢do Z
Z, condi¢do inicial de deslocamento

Y(t) deslocamento na dire¢do do eixo Y

Y(t) primeira derivada no tempo na dire¢cdo Y
Y(t) segunda derivada no tempo na direcao Y
X(t) deslocamento na dire¢do do eixo X

X(t) primeira derivada no tempo na dire¢do X

X(t) segunda derivada no tempo na diregdo X
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CARACTERES GREGOS

Designacio

angulo de fase das vibragio livres

coeficiente de resposta dindmica

derivada com rela¢do ao tempo do dngulo de rotagdo

derivada com rela¢do ao tempo do dngulo de rotagdo

derivada com relag@o ao tempo do angulo de rotagao
derivada da deformagio unitaria
esperanga matematica ou média da grandeza aleatona x,

freqiiéncia angular de variagdo da forga de perturbag@o

velocidade axial média na saida do rotor

vetor da freqiiéncia angular natural instantdnea
angulo de ataque do perfil

angulo de fase da forga de perturbagio
angulo de rotagdo ao redor do eixo x;
angulo de rotagdo ao redor do eixo y
angulo de rotagdo ao redor do eixo Z
circulagdo ao redor do perfil sem vortices
deformagao unitaria

densidade do meio

fator de amortecimento

modo de vibragio do sistema

peso especifico d’agua

razao de Poisson

rotacdo do eixo

tensdo de cisalhamento nos materiais

coordenada do vartice conjugado

X1V
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Vo,
Uy
L2

U 2max
L 2min
Ca
A
@y
Cc
Ccr
Hd
He
©c
Xe
Ve
Cent

pr
AF,

Wi
AH
Gi

G
AL g
A
AL.r,
Um

Ym

Om

Gmiﬂ(a Gmm

tensdo normal nos materiais

velocidade do fluxo

variagio na circulag@o ao redor do perfil

velocidade angular do fluido entre o rotor e a tampa da turbina
velocidade do fluxo no infinito

proje¢do da velocidade sobre o eixo perpendicular aquele da grade
proje¢do da velocidade sobre o eixo perpendicular aquele da grade maxima
projecdo da velocidade sobre o eixo perpendicular aquele da grade minima
amplitude da tensdo durante o ciclo

coeficiente de perda devido a fric¢do no gap

freqiiéncia angular natural da vibragdo tipo batimento

tensdo devido a carga

tensdo critica

viscosidade absoluta ou dindmica do fluido

viscosidade cinematica do fluido

freqiiéncia de rotagio do eixo

valor esperado matematicamente de

velocidade média na entrada do tubo de sucgdo

coeficiente de perda na entrada

densidade do fluido

variagdo da forga de sustentagdo

velocidade através do gap

aumento de pressdo pelo choque hidraulico

tens@o no instante que € aplicado um impulso

tens@o limite de resisténcia a fadiga

expansao do eixo do gerador pelo peso

decremento logaritmico do amortecimento

expansao do eixo do gerador pela temperatura

componente da velocidade na dire¢ao meridional

peso especifico do material do rotor

tensdo média durante o ciclo

tensdes maxima e minima nos materiais durante o ciclo
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vh

Vv

OW

coeficiente de ndo uniformidade do fluxo

peso especifico do material do modelo e do protétipo
Freqiiéncia angular natural

tensdo no eixo sob carga normal

angulo de tor¢do nas condigdes normais

deformagdo unitaria maxima

circulagdo ao redor do perfil na presenca de vortices
coeficiente de ndo uniformidade de pressdo

angulo de tor¢do permissivel

deflexdo permissivel

tensdes permissivels nos materiais

componente da velocidade na dire¢do radial

gap radial

tensdo de ruptura final

tensdo de ruptura estatica

angulo da se¢do de medigdo na caixa espiral
freqiéncia natural de vibragdo do suporte do segmento
velocidade média na saida do tubo de sucgao
coeficiente de perda na saida

deflexdo estatica da aranha do gerador

angulo de torgéo

componente da velocidade na diregdo tangencial

peso especifico do material da tubulagio forgada
variagdo da temperatura

circulacdo do vortice

coeficiente de ndo uniformidade de fluxo (velocidade)
circulagdo do filamento de vortice horizontal do tubo de sucgdo
circulag@o do filamento de vortice vertical do tubo de sucgdo
trabalho virtual das forgas que atuam sobre o eixo

coeficiente de Kussner
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xxii

; SINOPSE

O estudo do comportamento dindmico das unidades hidraulicas (turbina - gerador) €
importante no sentido de estabelecer e melhorar as condigdes operativas e permitir elaborar planos de
manutengao adequados a elas. Deve-se levar em conta nesse estudo o conhecimento que um dos fatores
que governam a confiabilidade de operagdo dessas, é a natureza e magnitude da vibragdo de cada um

dos componentes, como do conjunto global.

Nesse sentido, o presente estudo trata o assunto de uma forma geral e abrangente, n3o se
aprofundando em estudos especificos de fendmenos complexos particulares, considerando os regimes
de operagdo de toda central hidrelétrica (permanente e ndo permanente), estabelecendo os tipos de
forcas que atuam sobre as maquinas, especificando suas causas, origens, caracteristicas e freqiiéncias de

atuacdo nos diferentes regimes de operag@o da central.

O capitulo 1 do presente trabalho faz uma descri¢do geral dos conceitos basicos da teoria
de vibragdes, e menciona alguns exemplos caracteristicos de danos que ocorrem em instalagdes
hidrelétricas. E finalmente faz, uma classificagdo das for¢as de perturbagdo que aparecem nos diferentes
regimes de operagdo das hidrounidades. Essas forgas que surgem nas hidrounidades e atuam nos
componentes individuais, podem ser ou forgas estaveis ou varidveis com o tempo. A agdo dessas forgas
pode resultar na deformag¢do dos componentes individuais da hidrounidade, em vibragdo dos
componentes e da unidade como um todo. A natureza dessas forgas varia para diferentes regimes
operativos. Os regimes operativos da unidade podem ser subdivididos em: condigdes de estado estavel

e de estado instavel (processos transitorios).

O regime operativo de estado estavel (regime permanente) € aquele onde a turbina
hidraulica opera a uma altura disponivel (queda), velocidade de rotag@o, abertura do sistema diretor e
posi¢io das pas do rotor constantes. Quando estas grandezas mudam com o tempo a condigdo

operativa é chamada regime de estado instavel.

As forgas que aparecem na hidroturbina durante os regimes operativos estavels que siao
estudadas no capitulo 2, podem ser periodicas ou constantes em modulo e dire¢do. Nao obstante, as

fareas ndo periodicas de natureza aleatoria com diferentes frequiéncias e amplitudes ocorrem



s
freqiientemente mesmo sob regimes operativos estaveis. Tais forgas de perturbagdo existem, por

exemplo, numa condigdo operativa onde o fendmeno de cavitagdo é observado na turbina

O regime operativo de estado instavel € caracterizado pela presenca de forgas aperiodicas.
Tanto as vibragdes como as deformagdes provocadas por essas forgas também sio de natureza
aperiodica. As forgas aparecem como impulsos de diferentes duragdes. A resposta do sistema a estes
impulsos, isto €, vibragdo e deformagdo dos elementos individuais sob esses regimes operativos, sdo de
natureza instavel e aleatoria, descritas no capitulo 3. Freqiientemente, as vibragdes e deformagdes que
surgem sob regimes de estado instavel sdo sobrepostas as vibragdes e deformagdes que ocorrem sob
condi¢des de estado permanente na forma de impulsos isolados de curto tempo ou vibragdes

amortecidas

Sendo o sistema turbina-gerador um sistema mecanico, no capitulo 4 desenvolveu-se o
equacionamento matematico do sistema pela técnica de elementos finitos, que foi usado no
desenvolvimento do programa empregado para determinar a variagdo das freqiiéncias naturais do
sistema com a rotagdo, para desenhar os modos de vibragdo e a resposta do sistema a ag¢do de diversas
forgas de excitagdo. O programa considera os rotores, tanto da turbina quanto do gerador, como discos
rigidos que sdo caracterizados somente através da sua energia cinética, 0 eixo como uma viga em
flexdo, o qual é caracterizado tanto pela sua energia cinética, quanto pela energia de deformagdo. A
rigidez e amortecimento dos mancais sdo considerados conhecidos e constantes. Além do mais, cada n6
do elemento finito tem quatro graus de liberdade; dois sdo deslocamentos e os outros dois sdo rotagdes.
O programa usa para a solugao da equagdo geral do sistema o método Pseudo-Modal o que permite
economizar o tempo de calculo.

O proposito deste trabalho € contribuir com a area que atua com analises de vibragao de
componentes de Usinas Hidrelétricas, pondo ao alcance destes, a informagdo que lhes permita avaliar
apropriadamente os problemas de vibragado em seus quefazeres diarios, no seu campo de trabalho. Além
disso, ter uma nogdo basica do modelamento matematico empregado para a simulagdo do

comportamento dindmico do sistema turbina-gerador.



CAPITULO 1

DEFINICOES BASICAS E EXEMPLOS DE DANOS
AS UNIDADES HIDRELETRICAS

Este capitulo apresenta alguns principios basicos da teoria de vibragoes[1.1],[1.2],
exemplos de danos ocorridos em usinas hidrelétricas, também faz uma classificacdo das forgas de

perturbagdo que aparecem nelas.

1.1.- Nimero de Graus de Liberdade de um Sistema

Todo sistema mecanico € definido por um certo nimero minimo de coordenadas para seus
pontos a partir dos quais pode-se determinar a localizagdo de todos os pontos nos sistemas. O nimero
de coordenadas € chamado niimero de graus de liberdade. Se o sistema sofrer movimentos oscilatorios
ou vibratoérios estas coordenadas mudam com o tempo.

A hidrounidade é um sistema mecanico com um numero infinito de graus de liberdade.
Entretanto, afim de se aplicar a teoria de vibragées a problemas praticos pode-se considerar um

esquema simplificado com um nimero pequeno, finito de graus de liberdade.

1.2.- Vibracdes Livres num Sistema

Consideremos um sistema que consista de uma mola k € uma massa m (Fig.1.1). Deixe a

massa vibrar apenas na dire¢do vertical Z . Se o sistema for

Z(0) perturbado de sua condigdo de equilibrio 0 movimento
m T resultante sera controlado por duas forgas: a forga de
gia0 inércia e a forga da mola (desprezando-se o efeito da forga
k de amortecimento). :
L S A equagdo de movimento neste caso é:
Fig.1.1 Sistema de vibragdo nio amortecido =
com um grau de liberdade mZ(t) +kZ(t) =0 (1.1)

sendo Z(t) o deslocamento da posigdo de equilibrio e k € o coeficiente de rigidez da mola.

A solugdo geral da equagdo (1.1) € conforme segue:

Z(t) = C, sen(\/gtj +C, cos(d%t l :



sendo C, e C, constantes determinadas a partir das condigdes iniciais.

Em t=0, Z(0)=Z, e Z(0)=0 e dai obtemos:

k
Z(t)=Z, cos[w};t . @ES)

} k :
A grandeza o=@, ¢a freqliéncia natural angular das vibra¢des naturais do sistema. O

: m ; : : 1 I |k
periodo T= anf— e a freqiiéncia de vibrag¢Ges naturais f = —=—./—.
k T 27 Vm

O movimento descrito pela equag@o (1.3) ¢ um movimento harménico simples. Em geral ele

pode ser expressado por (Fig.1.2):
Z(t):Asen((DntJr(po) (1.4)

onde A € a amplitude de vibragdo, t é o tempo e @, é o dngulo de fase da vibragio.

Z
4 i ’I‘ &

=]

Asen( F%)—I- t

Fig.1.2 oscilagdes harmdnicas simples

A velocidade e a aceleragdo do movimento harmoénico podem ser obtidas pela diferenciagao

da equacio (1.4):
velocidade v = Z(t) = Ao COS(CDt aF (Po) (1.5)

aceleragio a = Z(t) = Ao’ sen(ot + ¢, ) (1.6)

Conforme pode-se ver da equagdo (1.5) a velocidade maxima do movimento harmonico
simples € igual ao produto da amplitude e a freqiiéncia angular, isto ¢, i

V.. = A0, . (1.7)

A. aceleracdo maxima de um movimento harmdnico € igual ao produto da amplitude da

vibragio e o quadrado da freqiiéncia angular, isto €

A, =AO, =0,V,,, . (1.8)
Uma combina¢do de duas vibragdes harmonicas de direg¢do e freqii€éncia idénticas resulta
numa vibragio harmonica da mesma freqiiéncia.
Se as freqiiéncias de duas vibragdes harmdnicas diferirem ligeiramente uma da outra a

vibragdo resultante de sua sobreposi¢ao tera uma amplitude periodicamente variante (Fig.1.3).



I Tb A@=2n Aﬁo:hz

Fig.1.3 Vibragées do tipo de pulsacdes

Estas vibragdes sdo conhecidas como pulsagdes. As pulsagdes (batimento) sdo
caracterizadas por sua amplitude e freqtiéncia.

A amplitude das pulsagdes varia da soma a diferenga das amplitudes A; e A, das vibragoes
componentes:

A=A A,

A..=A —A,

A frequéncia das pulsagdes € igual a diferenca entre as frequi€ncias das vibragdes dos

componentes:

21T Tl
co,,=(co,—co2)', Tb:co :T1—T (1.9)
b 2 1

onde T, e T, sdo os periodos das vibragdes dos componentes.

Em hidrounidades as pulsagdes podem frequentemente ser observadas durante
sincroniza¢io, quando a freqiiéncia da unidade sendo sincronizada difere ligeiramente daquela unidade
operativa adjacente. Neste caso, as pulsagdes podem aparecer tanto no piso da sala de maquinas quanto
na estrutura de suporte da propria unidade. Muitas vezes as pulsagdes sdo acompanhadas de um ruido
que periodicamente varia de intensidade. As pulsagdes sdo caracteristicas das vibragdes dos dutos
forcados de Centrais Hidrelétricas.

O deslocamento, velocidade e aceleragdo das vibragdes s3ao grandezas vetornais.
Conhecendo a magnitude dos componentes na direg¢ao das coordenadas X, Y e Z, pdde-se determinar o

vetor resultante como:

|
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1.3.- Vibrag¢des Amortecidas num Sistema.
Na presenga de uma forga oposta as vibragdes de movimento livre o sistema amortece-se

com o tempo (Fig.1.4).

Usualmente, s3o considerados trés tipos de
m ] Z(t) | resisténcias na teoria de vibragdes:
T __lo ¢ forca devido a resisténcia viscosa, proporcional a

velocidade:

g

F, = ¢Z(t) , onde ¢ é o coeficiente de resisténcia;

— ¢ for ionais 3 3s] éncia da
IR 577, ¢as proporcionais a n e€sima poténcia
Fig.1.4 Vibracao do sistema amortecida velocidade:

F = C(Z(t))n (para a maioria dos problemas técnicos 7 pode ser admitido igual a 2); e

¢ forgas devido a fricgdo a seco. Estas sdo constantes em modulo, mas estdo em uma
dire¢@o oposta aquela do vetor velocidade: F, = +Constante .

As leis que governam as forgas resistivas sdo mostradas na Fig.1.5 onde a dependéncia

F.=f(v) € mostrada para os casos acima .

F
F, r
ik A A
= >~y >~

(a) (b) (c)
Fig.1.5 Dependéncia das forcas resistivas na velocidade:
a.- resisténcia viscosa
b.- resisténcia proporcional a n ésima poténcia da velocidade
c.- friccdo a seco (Coulomb).

Na auséncia de quaisquer forgas de perturbagdo a equagdo de movimento € conforme
segue:

mZ(t) + cZ(t) + kKZ(t) = 0 (1.10)

onde m, ¢ e k sdo constantes positivas.

Esta equagio ¢ conhecida como equagdo das oscilagdes amortecidas livres, onde o

amortecimento € proporcional a velocidade.

Introduzindo alguns termos adicionais, tem-se:



Neste caso a equagdo (1.10) torna-se :

Z(t) +2rZ(t) + 0 2Z(t) = 0 . (1.11)

A equagdo (1.11) tem uma solugdo geral na forma de uma combinagdo linear de duas
fungdes exponenciais quando A, # A,:

Z(t) = Ae™* + Be™" (1.12)
onde A e B sdo constantes e A,, A, sdo raizes da equagdo caracteristica A’ +2rA +®> =0, da qual
A, =-r+ig onde i=+v-1.

A solugdo da equagdo (1.12) pode ser representada como uma fungio de q.

Desta forma se ¢ € real , entdo

Z(t) = e ™ (C, cos(qt) +iC, sen(qt)) (1.13)
quando ¢=0 a solug@o da equagdo (1.11) sera

Z(t) = e "C, (1.14)
€ se q € uma grandeza imaginaria, entdao

Z(t) = C,e™* +C,e™* (1.15)
onde A, e A, s3o nameros reais, C; e C; sdo constantes governadas pelas condig¢des iniciais. As

vibragdes livres com diferentes graus de amortecimento é mostrado na Fig.1.6.

Fig.1.6 Vibragdes livres com diferentes coeficientes de amortecimento e condigdes iniciais

idénticas, isto &, Z(0)=0; 1.(0) > 0.

A igualdade (1.13) é valida quando o? >r’. Neste caso temos oscilacdes amortecidas.
Estas oscilacdes se repetem apos cada meio periodo com a amplitude decrescente e cessam apés um

certo espago de tempo. A frequéncia destas oscilagoes sera:



g 1] s
f, =l e (1.16)

Quanto menor o coeficiente ¢ de amortecimento, maior o numero de oscilagdes amortecidas
€ mais proxima a freqiiéncia das vibragdes naturais do sistema.

Daqui para frente em nossa discussdao podemos algumas vezes usar a freqiiéncia de vibragao
livre amortecida como a freqiiéncia natural de vibragio do sistema. Quando as oscilagdes sdo

amortecidas a relag@o entre duas amplitudes consecutivas de vibragdes € igual a:

ou

A, J =
Ai+1 -- e

A grandeza A, € conhecida como o decremento logaritmico do amortecimento. Ela
caracteriza a taxa de amortecimento das vibragdes. O decremento de amortecimento € uma grandeza
adimensional.

A equagdo (1.14), para o caso onde g=0, corresponde ao limite no qual ocorre uma

transicdo de um movimento oscilatorio para um ndo oscilatorio (movimento aperiodico). Neste caso o

coeficiente de amortecimento € chamado coeficiente critico de amortecimento

¢, = 2vkm .

1.4.- Vibracoes Forcadas

Se o sistema € atuado por alguma forga de perturbagao (Fig.1.7) que varie com o tempo de

acordo com alguma lei particular, entio o movimento

E(t) , : z
v resultante € descrito pela equagao
mZ(t) + cZ(t) + kZ(t) = F(t) (1.17)
m z(t) :
, TO Vamos considerar um caso onde a forga de
perturbagdo varia de acordo com uma lei periddica, por
c | k exemplo de acordo com a lei de uma fungdo harmdnica
‘ simples:
: o A AR F(t) = F, cos(ot + ¢) (1.18)
Fig.1.7 Vibragio forcada devido a agio da :
forga F(t). onde F; € o maior valor da forga.

Neste caso a equagdo (1.17), torna-se:

mZ(t) + cZ(t) + KZ(t) = F, cos(ot + ¢) (1.19)
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A solugdo da equagdo (1.19) consiste da soma de sua fungdo complementar e a integral

particular. A fungdo complementar € a solugdo geral de (1.19) quando seu lado direito € fixo igual a
zero (equagdo das vibragdes amortecidas). A solugdo completa € entao obtida como:

F t
Z(t) = e (C, cos(qt) + C, sen(qt)) + o cos(ot +9)

(1.20)

mJ o’ —(oz)z +4r’e?
Desta forma, o movimento descrito pela equagao diferencial (1.19) € constituido de duas
partes: as vibragdes amortecidas descritas pelo primeiro termo (lado direito) da equagdo (1.20), e as
vibragGes forgadas provocadas pela agdo da forga de perturba¢do F com uma freqiiéncia igual aquela
desta forga. Apos um tempo, as vibragdes amortecidas cessam, € 0 movimento agora continua apenas
sob a agdo da forga de perturbagdo, isto €, ele € controlado pelo segundo termo (lado direito) da
igualdade (1.20) (Fig.1.8).
Z Z

mmm lmm
PAULETIIA

Instavel _| . Estaveis

-5 et

Regido de Vibragdes

Fig.1.8 Combinagiio de vibragdes forcadas e amortecidas livres de diferentes periodos:
1- vibragio for¢ada; 2- vibragio livre amortecida; 3- vibragdes resultantes.

A amplitude das vibragdes forgadas € igual a:

F F, k
A= = = — : (1.21)
2 2 7 ) 2
m\ﬁwn—m ) SR \[(1—&,} +(2cco ccrco“)Z
o,
O angulo de fase € igual a:
c o
2_.._,_
o€ el %
tan((p T 0l-0’ k-mo’ 2 (1.22)
16 p)
o,

onde A ¢ aamplitude das vibragdes forgadas;
F, ¢ o valor maximo da forca de perturbacao

é o coeficiente de amortecimento



¢ € o coeficiente de amortecimento critico = ZJEE :
k ¢é o coeficiente de rigidez;
m ¢ a massa;
€ a frequéncia angular de variagdo da forga de perturbagio,
o, € a freqiiéncia angular das vibragdes livres;
F,/k ¢ a deflexdo estatica provocada pela forga F,
As variagdes em amplitude e angulo de fase das vibragdes forcadas como fungdes da

freqiéncia da forga de perturbagéo e da freqiiéncia natural das vibragdes da estrutura sdo representadas

graficamente nas Fig.1.9a. e 1.9b.

€5=0,12
180° A\
160°1% =
g__=g,2 140°
2.5 Lr, 120°
2.0 st \ Pa. 100°
’ >’ : \ 80°
15— < 60° i
1,0 He g 40° {
0,5 Hah = 20°
e ®/On[" - @/®n
0 O TR LA O3 0 0,51 T I0R S ER2TORE2SS
(a) (b)
Fig.1.9 Relaciio da amplitude e dngulo de fase durante vibragdes:
a.- variacio de amplitude de vibragdes com freqiiéncias variantes da for¢a de perturbagio
b.- mudanca de fase entre a forca de perturbagio e o deslocamento a diferentes freqiiéncias da for¢a de
perturbacgio.

Os aspectos mais importantes das vibragdes forgadas conforme visto destas figuras sao:

: @ : : 3 ,
¢ Quando a razao de frequéncia ra << 1 a amplitude das vibragdes forgadas esta

proxima a deformagdo estatica. Neste caso, o angulo ¢ de mudanga de fase entre a

forca de perturbag¢do e o deslocamento esta proximo a zero. Bstas vibragdes sdo
caracteristicas dos geradores e da maioria das hidrounidades com eixos rigidos, ja que
a freqiiéncia natural das vibragdes transversais dos eixos € de 2 a 5 vezes maior que a
freqiiéncia de excitagdo da forga de perturbagdo (por exemplo, desbalanceamento do

rotor que aparece com uma frequéncia igual aquela do rpm).

. o ; e - 3
¢ Quando a razdo das freqiéncias T esta proxima a unidade, a amplitude cresce

n

consideravelmente e o angulo ¢ de fase esta proximo a 90°. Este regime de vibracdes
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€ tipico para ressondncia, isto é, quando a frequiéncia natural de vibragGes coincide

com a freqiiéncia da forga de perturbagéo.

_ ® . . ~
¢ Quando a razdo das freqiiéncias — >>1 a amplitude de vibragdes decresce e o
®

angulo de fase esta proximo de 180°. Esta razio de freqiiéncia é caracteristica de

: s ; O . e . g
turbina com eixo flexivel onde — > 1,5, bem como das vibragdes torcionais dos
®

n
eixos de muitas turbinas hidraulicas verticais .
¢ Quando o coeficiente de amortecimento ¢ elevado a amplitude de vibragdes decresce.

Entretanto, a amplitude de vibragdes cresce intensamente com redugio no

: - (D 3
amortecimento na regido de — — 0,6 a 1,2.
o}

n

¢ Quando o coeficiente de amortecimento € pequeno, o segundo termo sob o radical no
denominador da equagdo (1.21) pode ser desprezado. Entdo a deflexdo dinamica

devido a forga de perturbagao variante de freqiiéncia ® seria igual a:

Zdin = s A= l"LZst {=23)

Desta forma, quando a forga de perturbagao varia de acordo com uma lei harmdnica, os
calculos de projeto para a estrutura podem ser conduzidos para carregamento estatico da instalagdo sob
uma forga igual a pFo. Daqui vemos quao importante € conhecer a freqiéncia da forga de perturbagdo e
a freqiiéncia natural de vibragdes da estrutura, afim de se avaliar a interagdo dindmica da primeira com a
ultima.

A forga de perturbag¢do F(t) na equagdo (1.17) pode ser qualquer fungdo periodica. Tal

fungdo pode ser representada na forma de uma serie de Fourier:

F(t)= 3121 + i(an cos(not) +b, sen(not)) (1.24)

n=1

onde n=1,2.3,.... € a ordem de harménicos que constituem as vibragoes: 20,21,a2,...b;, by bs,... sdo as
271 3

constantes da série; ® = T onde T € o periodo da fungao.

Os coeficientes a; € b; s3o determinados das formulas
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2 T
a, = ?{F(t) cos(not)dt ;

2 T
b, = = { F(t)sen(not)dt .
A série de Fourier também pode ser representada como segue:

F(t) = F, + )_F, sen(not+¢,) , (1.25)

n=1

a
onde F, == -5 bty atSHbE SO =tan"’{;—"}

n

Se tivermos um tipo de vibragdo complexa para algum componente particular da unidade,
consistindo da soma de diversos harmoénicos, entdo a variagdo na amplitude de vibrages também pode
ser representada por uma série de Fourier:

A(t):Ao+zm:Ansen(nmt+(pn), (1.26)

n=1

onde Ao € o valor médio de A(t) para o periodo T;

2 2 —an
A, =,al+b’; ¢, =tan lb

n

O harménico A, sen((nt+ (pl) ¢ denominado como o primeiro ou harménico fundamental.

Todos os harmdnicos subsequentes com uma frequéncia 7o sao conhecidos como harmonicos de n-
ésima ordem, isto €, estes harmonicos terdo uma frequéncia igual a 2w, 3w, etc..

Entretanto, na maioria dos casos a vibragdo de uma unidade € provocada pela agido
simultdnea de diversas forgas periodicas de perturbagao. Nao sendo um multiplo da frequéncia de
variagdo da forga de perturbagdo total, cada uma das forgas de perturbagdo tem sua propria freqiiéncia.
Neste caso, as vibragdes forgadas resultantes de freqiéncia ® podem ser consideradas constituidas de
harménicas com freqiiéncias iguais a ®,, ®,...,0,. As freqiiéncias ©,, @,...,0, podem ndo ser multiplas

da freqiiéncia total de vibragdes.

As variagGes na amplitude das vibragoes totais podem ser representadas conforme segue:

A(t)=A, +A, sen(o,t+¢,)+.+A, sen(o, t+o,) (1.27)

As caracteristicas de tais processos periodicos, quando representados em termos das
coordenadas (A.®,) ddo um espectro de linha (discreto) das freqiiéncias, isto €, cada freqiiéncia

harménica ©, corresponde a uma amplitude particular A, (Fig.1.10).
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Amplitude

Fig.1.10 Espectro discreto (linha) de vibracdes periddicas:
a.- vibragdes periddicas;
b.- componentes harmonicos de vibragoes;
c.- espectro discreto de vibragoes.

Conhecendo os harménico que constituem as vibragdes, € possivel avaliar a natureza das
forgas de perturbagdo e dai determinar a possivel causa do aumento nas vibragdes da maquina.
O valor quadratico médio da amplitude de cada harmonico € igual a:

A
X ey Ao

rms \/5 :
O valor quadratico médio da amplitude das vibragdes resultantes (consistindo de »
harménicos) € igual a:

2

2
Arms = Z?J-

1.5.- Vibrag¢des For¢cadas com Movimento do Ponto de Instalacio (Perturbagao Cinematica).

As vibragdes dos componentes individuais de uma unidade podem resultar de vibragdo do
ponto ao qual esta conectada com outros elementos da estrutura. Suas vibragdes podem diferir da
estrutura a qual esta conectada. Por exemplo, temos o caso da vibragdo do regulador conectado ao
campo excitador. As vibragdes do ultimo sdo transmitidas ao regulador, o qual por sua vez transmite
estas vibracdes a seu sistema de tubulagdo de dleo. As vibragGes do sistema de tubulagdo de dleo
podem ndo ser similares em natureza aquelas do regulador.

Supondo que o ponto de suporte (Fig.1.11) (neste caso a base) sofra deslocamento de

acordo com a lei Z(t). A for¢a de inércia que atua na massa é mY(t) . A rea¢do da mola seria igual a

k(Y(t)-Z(t)). Se for admitido que a forca resistente € proporcional a velocidade relativa da massa
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C(Y(t) = Z(t)) , entdo pode-se escrever a equagdo de equilibrio para estas forgas no sistema absoluto de

coordenadas Y com origem em O (este sistema de coordenadas ¢ fixo no espago):

i mY(t) + c¥(t) + kY(t) = cZ(t) + kZ(t) . (1.28)
m | TY(t) Se temos um sistema de coordenadas X com
I ==l origem em 0, que esta rigidamente conectado ao ponto de
montagem (sistema relativo de coordenadas), entdo
. X(t) Y(t) = X(t) +Z(t) e a equagdo (1.28) fica:
i _To, mX(t) + eX(t) + kX(t) = —-mZ(t) . (1.29)
_ Quando Z(t) = Z, cos(ot + )
Fig.i.ll Vibrac¢io devido ao ponto instalagio Z(t) - ‘_ZO(D2 cos(ot + @) .

Substituindo a segunda derivada com respeito a Z na equagdo (1.29) e escrevendo

2 s
mZ,»" = F,, temos

mX(t) + ¢X(t) + kX(t) = F, cos(ot + @) . (1.30)

Vemos que a equagdo (1.30) é similar a equagdo (1.19) e consequentemente a solugdo de
(1.30) também ¢ similar. Desta forma, o movimento relativo de um corpo para uma perturbac¢do
cinematica de acordo com uma lei particular assumida, procederia de maneira analoga a um processo no

qual a a¢do se deve a uma forga de inércia

F(t) = mZ o’ cos(ot + @) .

1.6.- Processos Aleatorios Estacionarios

Conforme ja exposto, sob certos regimes operativos da hidrounidade (por exemplo, o
regime de cavitagdo) vibragdes, pulsa¢cdes de pressdo, deformagdes, etc. estdo na natureza dos
processos aleatorios estacionarios. A Fig.1.12 mostra as pulsag¢Ges de pressdo que ocorrem no tubo de
sucgdo de uma turbina hidraulica durante a cavitagdo. Pode-se ver claramente que o processo é

inteiramente de natureza aleatona.

Queda da Agua (m) Teste Rodado N°9

10 —
815 T
g i 1 1 )

10 Seg

I
1 I

-t

.

Fig.1.12 Pulsacdcs de pressio no tubo de sucgio colocado apés o rotor de uma turbina mista

(diagenal) sob condicdes de cavitaciio[1.8]
el SN S oL
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As propriedades caracteristicas dos processos aleatorios estacionarios (estado estavel) sdo:
¢ aperiodicidade das vibragdes;
¢ amplitude incoerente das vibragGes
¢ se o processo € descrito por uma fungdo de tempo %(t), o valor médio da fungdo em
qualquer intervalo de tempo € uma constante (a fungdo x(t) pode descrever as
variagoes no tempo da amplitude de vibragdes , deformagdo, forga de perturbagao,
pressao nas passagens de fluxo da turbina, etc.);
¢ todas as propriedades estaticas da fungdo x(t) ndo dependem da escolha do instante
desde que o tempo € medido.
A distribuigdo das grandezas aleatérias pode estar sujeita a varias leis. Destas, a distribui¢ao

normal € de grande significado pratico. A distribuigdo de probabilidade neste caso € obtida a partir da

formula,

2

1 (X“X.)
A% Y% = —_— _ 1.31
) D J2n s 21)_2 ; =

onde y € a grandeza aleatoria; %. € o valor matematicamente esperado da grandeza aleatoria; D, € o

desvio padrdo (valor quadratico médio do desvio).

| W O grafico W(x) para
diversos valores de D, e x~0 ¢
mostrado na Fig.1.13. Se x.#0 os
graficos sdao deslocados ao longo da
abcissa numa quantidade igual a ..

As seguintes caracteristicas
do processo sdo utilizadas para avaliar a

influéncia das grandezas aleatonas

estacionarias nos , componentes da

L e lara (s s e e

Fig.1.13.Curvas de distribui¢io normal de uma grandeza aleatoria.

unidade ou da hidrounidade como um

todo.

¢ A meédia do grupo de uma grandeza aleatoria

L
% = Lim>— [x(vdt; (1.32)

ja que a amplitude de vibragdo no tempo € admitida como “+” ou “-”, o valor médio

da fung¢do dentro do intervalo -T a +T € tomado como zero. A dimensdo de X é a

mesma da grandeza a ser determinada.
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¢ O desvio padrdo D, de uma grandeza aleatoria ou a variancia D é:
O e ].[x(t)]zdt (1.33)
* o T5e 2T 2 i i

¢ A fung@o correlagdo do processo é:

1

R, (1) = EEE_LXG + 1)y (t)dt. (1.34)

Se houver dois processos aleatorios x(t) e A(t) presentes, a fun¢do correlagdo cruzada

¢ determinada como:

R, (1) = %EEE%LX(H DA(t)dt . (1.35)

A fungdo correlagdo mostra a extensdio a qual as fungdes aleatdorias estdo

interrelacionadas nos tempos te (t+1).
Obviamente R, (0)=D; =%?(t) . O valor da fung¢do correlagio corresponde ao
quadrado do valor médio da grandeza medida. A razdo entre o momento correlativo

de duas grandezas aleatorias x(t) e A(t) com a média geométrica da suas variancias €

conhecida como coeficiente de correlagdo:

M M
= 217‘2 = (1.36)
D'D* D, D,

Con

O coeficiente de correlagdo € uma grandeza adimensional e seu modulo ndo pode ser
mais do que unitario.
¢ A densidade espectral das fungdes aleatorias € obtida pela transformagao de Fourier.

Ela € a distribui¢cdo da forca de fungdes aleatorias em termos de suas frequii€ncias
1 o -im 2 o
S, (@) = ;_j;R_L(r)e dt = ;{RZ(’E) cos(ot)dr - (137)

A densidade espectral é uma grandeza positiva sobre a faixa inteir; de frequéncias. O
valor de uma densidade espectral com uma freqiéncia o define quantitativamente a
fracdo de forga de perturbagdo desta freqiiéncia, em um processo aleatorio total.

Aplicando a transforma¢do inversa de Fourier a densidade espectral, obtemos a

fung¢do correlagdo na forma:
= I ( iot f
RX(T)—'Z—J.SX(Q))e do —_-J.S_‘(co)cos(m‘r)dm 5 (1.38)
- 0

Depois obtemos:
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D! =[S, (0)do . (1.39)

A densidade espectral cruzada de dois processos aleatorios x(t) e A(t) é expressa pela

relacdo:

S, (@) = % [R, (e dr. (1.40)

1.6.1.- Propriedades da Funcio Correlac¢io
A fungdo correlagdo é ilustrada na Fig.1.14. Para grandes valores de ©, R, (t) > 0.
A fun¢@o de correlagdo é uma fungdo par det, isto €,

R (=R, (-10) e Rxx('f) =ReNETE

4RX(7) h]1;!((?,)

—

Ry(0)

. AR
: =T AT

Fig.1.15 Fungio correlacdo de um processo aleatério com

Fig.1.14 Fungio de correlacio na auséncia
de componentes periddicos. componentes periédicos

A qualquer valor dado de t
R, (0)=2R, (7).
Se uma fungdo aleatoria € superposta a uma fun¢io periodica, a fun¢ao de correlag@o tera
uma periodicidade da mesma freqiiéncia, conforme aquela da curva mostrada na Fig.1.15. Quando

R, (1) > 0, para t — o mostra a auséncia de componentes estritamente periodicas.

1.6.2.- Propriedades da Densidade Espectral

Se para um pequeno intervalo de tempo AR, (1) >0 entdo S,(®) ¢é constante sobre o

; e 2n ; g
intervalo de freqiiéncias i-K. Tal espectro de S, (®) é conhecido como espectro branco (espectro

puro).
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O caso idealizado (ruido branco) corresponde a uma S,(®)=constante para todas as
freqiiéncias de 0 a co. Neste caso o coeficiente de correlagdo R(t) =0, que corresponde a um processo
absolutamente aleatorio. Se a fun¢do de correlagdo com relagdo a t € uma fungdo continuamente
descendente, S, (@) sera também uma fung¢do continuamente descendente de .
Se a densidade espectral ¢ maxima na freqiéncia @, a fun¢do de correlagao sera uma
fungdo amortecida com uma freqiiéncia de o, .
Quando um componente periodico de freqiiéncia @, esta presente em uma fungdo aleatoria
x(t), a densidade espectral no ponto ® = ®, tera uma descontinuidade. Na auséncia de componentes

periodicos num processo aleatorio a densidade espectral € uma fungao continua (espectro continuo),

conforme mostrado na Fig.1.16.

]
i
s &
3 comi
& o]
2
t 05 2
4 #\ T N__
AT f)

(b) i) ©

a ey L
@ Freqiiéncia  Fregiiéncia
Fig.1.16 Espectro continuo de um processo aleatério:

a.- vibracgoes aleatérias da estrutura
b.- componentes aleatérios de vibragio .
c.- densidade espectral do processo.

Se a fung¢do aleatoria estacionaria x(t) tem uma derivada de %(t) entdo a derivada da
densidade espectral S, (®) é determinada a partir da formula

S, (@)=0’S,(0) . (1.41)

1.6.3.- Conceitos de Complidncia Mecanica dos Sistemas

Vamos considerai a soluyao da equagao diferencial (1.17).
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¥ o k
Dividindo todos os termos desta equagdo por m, e substituindo @2 = — , temos:
m

200 + =20 + 02 2(1) = ? |

Admitindo que F(t) = F,e'™ e Z(t) = Z,e"*, temos:

7 1
= = H(io) , (1.42)

F, k T2
SIS P ) (@)
®

onde H(iw) é conhecida como fungo de transferéncia e j — ot S
O valor absoluto da fungdo de transferéncia H(io) é
1

[H(io)| = = = (1.43)
\/((ni ~0?) +4rle?

c
onde r =— .
2m

A grandeza Cyy algumas vezes € conhecida como coeficiente de transferéncia. Sua
magnitude depende do pardmetro do processo particular em questdo.

Desta forma, a solugdo da equagdo (1.17) pode ser escrita na forma

Z(t) = H(io)F,e*" . (1.44)

Conseqiientemente, a resposta do sistema linear dado a forga de perturbagdo € igual ao
produto desta forga e a Complidncia mecanica do sistema. H(i®) € conhecido como fungdo de
freqiiéncia da forga de perturbagio.

Se a forga de perturbagdo € dada em termos de uma série de Fourier entdo, em geral,

podemos escrever:
Z(O=DNC, Crre s (1.45)
j=—=

onde C; € o coeficiente da série de Fourier.

Se for conhecido o coeficiente de transferéncia Cy; de um sistema para uma vibragio
periodica de amplitude A;, entdo a amplitude da resposta a uma frequiéncia ; € igual a:

B =C,A,. (1.46)

O valor quadratico médio total da resposta da estrutura para uma vibragdo periddica

complexa ¢€ igual a;

B2 " CEAZE
x—[; ’] {}j: 0 '] (1.47)
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Pode ser mostrado que para um sistema linear o espectro de resposta € igual ao espectro do

processo de perturbagdo multiplicado pelo quadrado do coeficiente da fungdo de transferéncia:

Sresp(m) = Ctzfspcrt(m) .

Algumas vezes pode ser necessario avaliar o desempenho de uma estrutura (componente,

unidade) com valores maximos de amplitudes, os quais podem exceder o limite permissivel (Fig.1.17).

Neste caso determina-se um namero de probabilidades N que exceda o valor A, da fungdo Z(t). Para

um intervalo de tempo particular escolhido este nimero N sera igual a metade do numero de

interseg¢des de Z(t) sobre o nivel Ap.

LZ

Aper

|
|
|
f
|
!

|
|
|
|
|
ol g0

Fig.1.17 Variacio de tempo das vibrac¢des de uma estrutura.
Ap..-, . Amplitude permissivel de vibragdes. Os pontos 1,2,3,...,etc. se referem ao tempo quando

a amplitude das vibragdes excede o limite permissivel.

3

De acordo com Rice [1.3] este nimero € determinado pela formula :

S
2n D,

(1.48)

onde D, é o desvio padrdo da fungdo Z(t) e D, é desvio padrdo da derivada da fung¢do Z(t) .

1.7.- Processos Aleatérios Instiveis com Estatisticas Variantes no Tempo

Os processos aleatorios instaveis associados com as hidrounidades podem ser aqueles

=

Deflexao da Aranha
o
<

Fig.i.i8 Gadiiugr aria de vibragdes da aranha do gerador
durante a partida.

regimes operativos como partida, sincronizagao
na rede elétrica, queda de carga, aceleragio e
outras condi¢des operativas.

A Fig.1.18 mostra o oscilograma de
vibragdes da aranha de suporte de carga de um
gerador durante a partida.

O valor médio das vibragdes Y(t) é

uma fung¢do do tempo. Nio deve ser admitido
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como zero conforme no caso de processos aleatorios estacionarios. Correspondentemente, as
caracteristicas do processo serdo:

¢ Esperanga matematica

1

T
x(t) = Limo- IT x(t)dt (1.49)

¢ Variancia ou quadrado médio da fungdo
- & 9 2
% (t) = Lim = [[x(t) - %(t)]" at (1.50)
IS 2 e
¢ Funcido correlagdo

R, () = Lim=— [[x(t+ 0 -7t + O]x() - (0]t (1.51)

¢ Densidade espectral que € determinada pela equagdo (1.37)

1.8.- Vibracoes Acusticas

O ruido produzido pela operagdo das hidrounidades pode dar origem a vibragdes de
elementos individuais da estrutura, painéis de controle, equipamento de controle automatico e unidades
de controle instalada nos painéis de controle[1.4],[1.5]. O ruido tem um efeito adverso na saide do
pessoal de operacdo, levando a fadiga e, freqiientemente, males devido a exposi¢do continua as
vibragdes. As fontes do ruido sdo o gerador (por exemplo, roncamento devido a fixagdo inadequada do
estator), a turbina (pulsagGes de pressdo de alta freqiiéncia do fluxo nas passagens de fluxo da turbina),
a tampa metalica do gerador, a caixa espiral da turbina, etc..

O nivel de ruido € estimado pela pressdo acustica e a intensidade sonora. O Pascal é tomado
como unidade padrdo para a pressdo acustica. A for¢a ou intensidade do som € igual a energia que

passa através de uma area unitaria perpendicular a diregdo do som numa unidade de tempo:

2

p -5
1L ==——51l0) £ :
o (1.52)

onde I € a intensidade do som; p é a pressdo acustica ; p € a densidade do meio ; v; € a velocidade do

som no meio.

O nivel da pressdo acustica é estimado da seguinte formula:

I
N = 10Log== = 20Log - (1.53)

50 pO

onde p € a rms da pressdo acustica de todos os componentes do espectro de ruido, igual a:
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e {;{pz(t)dt} : (1.54)

aqui T € o periodo das oscilagdes acusticas de freqliéncia mais baixa e p(t) o valor instantineo da
pressao acustica.

= 1
Se a variagdo de pressdo € senoidal, p = E‘pm,, onde pm.x € a amplitude maxima das

oscilagdes acusticas senoidais.
I14=10"° w/cm’ - valor de referéncia do nivel da intensidade do som.
Po=2.10°Pa - valor de referéncia da pressdo acustica.

As oscilagdes acusticas podem ser dos seguintes tipos: periodica; aleatOria estacionaria, e
aleatoria instavel.

As oscilagdes acusticas periddicas aparecem num gerador quando a caixa do estator € fraca.
No rotor de turbinas Pelton as oscilagdes periodicas se devem a agdo periddica do jato d’agua nas pas
do rotor. As oscilagGes acusticas aleatorias (aperiodicas) sdo observadas durante o regime de cavitagao
na operacdo da unidade. As oscilagdes acusticas aleatorias instaveis também sdao observados durante
transigdes de um regime operativo para outro.

As oscilagdes acusticas possuem freqiiéncias que variam de 16 a 16000 Hz. As oscilagGes
acusticas com freqiiéncias excedendo a 16000 Hz caem na regido ultra-sonica. As oscilagdes ultra-
sOnicas surgem nas passagens de fluxo das turbinas hidraulicas durante cavitagdo.

O nivel de vibragdao também pode ser avaliado em termos de decibéis em base da acelerag¢ao
medida:

N, = 20Log—=L, . (1.55)

s0
onde a.r € a amplitude do valor efetivo da aceleragdo das vibragdes; an=3.10* m/segz, amplitude de

aceleragdo correspondente ao limite de audibilidade.

1.9.- Estudo de Cargas Ciclicas nas Unidades Hidrelétricas

Durante testes de vibragao de hidrounidades, s@o tomadas medi¢des ou mantém-se um
registro de vibragdes em alguma diregdo particular. Estas diregGes sdo orientadas em conformidade com
a construgdo da unidade, localizagdo do edificio da instala¢do hidrelétrica ou a dire¢do do fluxo d’agua
através da estagao hidrelétrica.

Para se obter um quadro claro das condigdes de vibragdo da unidade ¢ suficiente estabelecer
trés componentes da vibra¢do: dois no plano horizontal € um no plano vertical. A qualquer momento

dado, conhecendo-se a magnitude destes trés componentes, pode-se construir o vetor resultante das
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vibragdes como também a figura descrita pelo ponto de vibragdo da estrutura no espago ou em qualquer
outro plano de coordenadas durante o movimento periodico.

Isto algumas vezes simplifica-se ao analise da causa das vibragoes e da-se uma
representagdo visual da deformagdo e deslocamento da estrutura durante a operagao.

Entretanto, nem sempre € necessario determinar a resultante afim de se comparar as
magnitudes respectivas das vibragdes uma com outra. Fica suficiente comparar os componentes da
vibragao nas dire¢des dos eixos X, Y, e Z, ou determinar as vibragdes da estrutura num plano particular

a partir de dois componentes conhecidos pela construgdo das figuras de Lissajou neste plano (Fig.1.19).

Diferenca de Fase
0° 45° 90° 135° 180°

NN

Fig.1.19 Figuras de Lissajou
(1:1)-(3:4) A relagio entre a freqiiéncia da componente horizontal e a freqiiéncia da
componente vertical.

Freqiientemente, para hidrounidades, a linha que junta as aguas de carga e descarga
(paralela a dire¢ao do fluxo) H;; ou a linha que junta as margens direita e esquerda (perpendicular a

dire¢ao do fluxo) H, sao tomadas como a dire¢do dos componentes horizontais. O componente vertical

¢ designado atraves de Z . Na checagem das vibragdes nos mancais do estator do gerador e da turbina é
usual selecionar as diregdes radial e tangencial ( H; e H, ) como a dire¢do da componente horizontal

Na maioria dos casos, as vibragdes sobrecarregam a estrutura e ddo origem a tensdes
adicionais. Foi observado que quando as vibragoes sao apreciaveis, os componentes da maquina falham

sem ter qualquer deformag:ﬁo permanente. Isto mostra que a tensdo a qual os componentes estavam
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sujeitos n@ao excederam o ponto de deformagio e que eles ndo teriam falhado sob uma carga estatica
idéntica. Exaustivos testes do comportamento de materiais sob cargas variaveis executados por varios
pesquisadores estabeleceram que a falha ocorre como resultado do gradual desenvolvimento de fissuras
de linha fina no material sob a¢do de cargas flutuantes. Este fendmeno é conhecido como fadiga dos
materiais.

A falha do material devido a fadiga ocorre abruptamente. A fratura tem duas zonas
caracteristicas: a zona de desenvolvimento gradual de trincas e zona de fratura imediata.

A tens@o no material varia com o tempo de 6, a o_, , conforme mostrado na Fig.1.20. O

min >
periodo da variagdo da tensdo é conhecido como ciclo. Em um ciclo simétrico as tensdes variam de
valores de (+) a (-) . O valor maximo do ponto de deformagdo corresponde ao valor de carregamento
estatico e ao minimo sob carregamento ciclico simétrico.

A tensdo média o, (ou t, ) €igual a:

Soe cmlx +0min
Cjm = 2)

A amplitude da tensdao (amplitude do ciclo) € igual a:

c

e R D min

Ga:Gmax_szom_cmin 5 2 > (156)
G, € sempre uma grandeza positiva.
Para um ciclo simétrico o, =0 e o, =0, = —0,.... No caso de carregamento estatico
constante ¢, = 0.
S (ou T) Ciclos Assimétricos
G(ou T) . 1}
Ciclo e : .
p i 1 im|esrani2 o 3 Al 4 l
')" '1' “\‘ I |[]< <1 — '
0 Oinax i Y Oa | I ) :C_ l
; / 5 |
e -s:- e S AR .\‘_"_-- - ”\ I t
‘\ K |
\ /|Om  Oa| 3 -1<C<
0 | \\.. ',' L 4 ‘1\ ". =t CF o 1: 1 c‘ []C I Ml :
==L 2 <=1 C>1! G="1c0
Fig.1.20 Variag¢fio da tensio com o tempo Fig.1.21 Ciclos de tensio :
O, - tensdio média durante o ciclo. 1.- simétricos; 2.- sinal varidvel; 3.- sinal constante;
o, - amplitude do ciclo. 4.- de pulsagio.

Os ciclos de variagdo da tensdo podem ser de muitos tipos, conforme mostrado na Fig.1.21.
Como pode-se ver da Fig.1.21, com ciclos assimétricos (2 a 4) as tensdes ¢, € G . ndo sdo iguais
-em modulos (seus valores absolutos).

O coeficiente de assimetria C, do ciclo de tensdo € igual a:
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€, = o (1.57)

g

max
Para um ciclo simétrico C, = —1. Para um ciclo de pulsagdo C, =0 quando os valores da
tensao sdo todos positivos e C, = 2o quando os valores da tensdo sdo todos negativos.

O limite de fadiga dos materiais para diferentes variagdes ciclicas assimétricas de tensdo

pode ser representado por um diagrama conforme na Fig.1.22. Aqui, a tensdo ciclica média o, €

plotada ao longo da abcissa e as tensdes ciclicas maxima e minima sdo plotados ao longo da ordenada.

Sob carregamento estatico (¢, = 0) a tensdo de ruptura é representada pela ordenada do ponto C e é

igual ao ponto de deformagdo do material.

A partir do diagrama de tensao (Fig. 1.22) pode-se ver que para uma dada relag@o (entre as
tensdes média e maxima) a falha ndo ocorre se a amplitude do ciclo for menor do que as intercepgoes
HB e HM. A medida que os pontos de B e M estiverem dentro das curvas AC e CM as rachaduras de

fadiga ndo se desenvolverio.

iGmax O diagrama mostra que o valor
c maximo do ponto de deformagdo de um material

Omax _B 3 : pos
o corresponde aquele do carregamento estatico (o
/irH » ponto C no diagrama). O ponto de deformagdo

da 9)
7w M 5 diminui com um decréscimo em o e atinge um
7 2
l o valor minimo quando o _ = 0, isto €, para um ciclo
m m
simétrico.
Omin O limite de fadiga depende do tipo de
material (ago, ferro fundido, etc), tipo de
Fig.1.22 Diagrama de variag¢io de tensio mostrando deformagdo (flexdo, tor¢do) e do grau de
G .« como fun¢do da tensdo média do ciclo. ’ ] .
: assimetria do ciclo.

A Tabela 1.1 fornece dados de referéncia para a resisténcia final de varios materiais sob
carga estatica e sob variagdo de tensdo ciclica simétrica [1.6].

Pode-se concluir da Tabela 1.1 que quando o carregamento € alternadamente positivo e
negativo, a resisténcia final do material é consideravelmente menor (del/2 a 1/3) do que a resisténcia
final sob carga estatica.

Sob condigbes de carga variavel, o material pode ser capaz de resistir a um certo nimero
definido de ciclos de variagao de carga antes de falhar. A capacidade de um material de resistir 4 agdo

repetida de uma carga variavel é conhecida como forga de fadiga ou resisténcia do material a fadiga.
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As caracteristicas de resisténcia dos materiais sdo obtidas por ensaios de laboratério de

modelos sujeitando-os a uma conhecida carga variavel. As curvas de resisténcia sio plotadas a partir
dos dados obtidos nestes experimentos (Fig.1.23). Estas curvas mostram que o nimero de ciclos de
variagdes de carga que um material pode resistir, antes que ocorra falha, aumenta se ele for colocado
sob uma menor tensdao a uma menor extensio. Por exemplo, as curvas de limite de fadiga para agos sdo

assintoticas. A tensdo maxima sob tais condigdes é conhecida como limite de resisténcia ou limite de

fadiga.
Tabela 1.1
Resisténcia final kgf/mm’
Material Tratamento Térmico | Sob carga Sob variacio de carga
SAE estatica ciclica simétrica
Acgo 1010 Normalizag¢do 32,0-42.0 16,0
Ago 1015 Normalizagao 35,0-45,0 17,0
Acgo 1020 Normalizagao 40,0-50,0 18,0
Acgo 1025 Normalizagao 43,0-55,0 19,0
Ago 1030 Normalizagdo 48.0-60,0 20,0
Ago 1035 Normalizagdo 52,0-65,0 &S
Aco 1040 Normalizagdo 57,0-70,0 23,0
Ago 1045 Normalizagdao 60,0-70,0 25.0
Ago 1050 Normalizagio 63,0-80,0 27,0
Ferro Fundido
Cinza Fundi¢do 12,0-22,0 6,0-9.0

Portanto se um material esta sujeito a uma tensdo menor que seu limite de resisténcia a
fadiga ele ndo ira falhar independente do niimero de ciclos de variagdo de carga. Ja que € impossivel ter
um numero infinito de ciclos repetidos durante ensaios, a carga € restrita a algum particular nimero
limitado de ciclos conhecido como numero basico de ciclos. Se um material é capaz de resistir ao
numero basico de ciclos pode-se admitir que a tensdo a qual ele esta sujeito ndo excede o limite de
resisténcia a fadiga.

Para agos e ferro fundido o nimero basico de ciclos é admitido como 10’. Para a maioria
das ligas e dos metais nao ferrosos a curva de fadiga ndo tem uma assintota: quando sujeitos a um
numero suficientemente grande de ciclos estes metais falham mesmo quando a tensdo € bem pequena. O

nimero basico de ciclos para estes metais é 10°.
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O limite de resisténcia a fadiga para o
A Omax (OU Tmax) £

ago sob uma carga ciclica simétrica é de 43% do

K limite elastico. Sob tensdo de cisalhamento o
limite de resisténcia a fadiga do ago sujeito a

Gir | [oeroreceto e
s 4 torgao ciclica simétrica é aproximadamente igual
‘01 (ou 'I.'[)
iYinslene v > Ciclos a 58% do limite de fadiga sob flexdo quando a
Fig.1.23. Diagrama de fadiga para os materiais: carga ¢ simétrica. O limite de resisténcia a fadiga
O - resisténcia final; / . e
or - limite de resisténcia A fadiga sob carga ciclica de tensdes normais para carga axial ciclica
simétrica.

simétrica € cerca de 70% a 90% do limite de

resisténcia a fadiga sob flexdo quando a carga ¢ ciclica.

O numero de ciclos que tém que ser executados antes que ocorra a falha depende da
freqiiéncia de variagdo de carga durante o teste (nimero de ciclos por minuto). A Fig.1.24a, mostra os
resultados de ensaios realizados em modelos de ago 1025, sujeitos ao curvamento sob varias
frequéncias de variagdo de carga[1.7]. Para a razdo entre a tensdo (devido a carga) e a tensdo final
C=0,61. Pode-se ver da figura que o nimero méaximo de ciclos que o modelo pode resistir corresponde
aquele de 200 a 500 ciclos por minuto (inicia a falha quando o nimero total de ciclos é
aproximadamente 400.10%). Quando a freqiiéncia dos ciclos é 15 ¢ 2800 por minuto o modelo falha ao
mesmo numero de ciclos, isto &, 150.10°. Foi observado que neste ponto o modelo fica aquecido a uma

temperatura correspondente aquela de oxidagdo (recozimento).

+1000 4
5 400 Emnm
B 350 £ a0
o
5 300 g 3 %
q o
B 250 & 30 | _EF-
A L) . ......_:._
<2 200 = 25(! p
i A 1 o4
w 150 i - P A f ¥ > 20101 1 L ) 1 1
3 8 cSoo 1000 1500 2000 2500 3 0100 500 1000 1500 2000 2500
& 100 Numero de ciclos por minuto -4 Numero de ciclos por minuto

(a) (b)

Fig.1.24 Relagio entre a resisténcia e a freqiiéncia da variagio de carga do aco 1025:

~ (o}
a.- modelos sem concentragio de tensdo d C, = —— = 0,61 ;
crf

b.- modelos com concentragio de tensdio A Cc = 0,67 .

No caso de concentragdo de tensdo (por exemplo, em orificios, fendas, etc.) o nimero
maximo de ciclos que resultariam em falhas por rupturas € conforme mostrado na Fig. 1.24b.
Pode-se ver da figura que o niimero de ciclos antes da falha neste caso aumenta com um

wmento na freqiiéncia da variagdo de carga sob teste. Os ensaios mostram que alguns materiais que
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falham a baixas aceleragdes das vibragdes sdo capazes de resistir a altas aceleragdes. Este fato deve ser
levado em conta na padronizagdo das normas de vibragdo das turbinas hidraulicas.

Pesquisadores também estabeleceram que se uma carga vibratoria € superposta numa carga
estatica variavel cada ponto de porcentagem da amplitude da carga vibratoria reduz a resisténcia
estatica, expressada em termos do niimero de ciclos antes da falha, em 10% [1.7]. Para uma estrutura
dada a superposi¢do de uma carga vibratoria numa carga estatica periodica, a qual em médulo € igual a
soma das cargas estaticas e vibratoria, € bem mais perigosa do que a agdo de uma simples carga estatica
periodica.

O limite de resisténcia é afetado pelos seguintes fatores:

¢ concentragdo de tensdo, expressa em termos dos coeficientes C, e C;;
¢ dimensdes dos componentes (fator de escala), expresso pelos coeficientes Cyq € Cyx;
¢ qualidade da superficie, expressa pelos coeficientes Cy € Cs,.

O coeficiente geral que combina o efeito dos trés fatores € igual ao produto dos trés
coeficientes respectivos, isto €:

Ccioclielier (1.58)

Corn—C CGEr (1.59)

Conhecendo-se os resultados dos ensaios executados nos modelos, é possivel determinar o
efeito de cada um destes fatores na resisténcia do material. Por exemplo, a resisténcia de um material

sob carga ciclica simétrica é:

o
Gy = T (1.60)
7 e il
x C.. (1.61)
Tabela 1.2
Viga
Par@metro Balango Apoiada simplesmente
5 FL’ FL’
3EI 48EI
O max FLb FLb
21 81
O max 3Eb 6Eb
g 21 L
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I - momento de inércia da area de corte; E - mddulo de elasticidade do material.

Consideremos a relagdo entre a tensdo em uma estrutura e sua deforma¢do para dois dos
casos mais simples da agdo de uma forga F:
¢ uma viga em balango carregada na extremidade livre;
¢ uma viga simplesmente apoiada com a carga no centro da viga.

Vamos determinar a deflexdo maxima & (deformagdo), a tensdo maxima na viga ¢, e a relagdo entre

estes dois parametros (tabela 1.2).

Da tabela 1.2, pode-se ver que (ultima linha)

a,.. . —ICIor (1.62)
onde C, € o coeficiente constante para a carga e a viga dada. A tensdo € direitamente proporcional a
deflexdo (deformagdo). Portanto, na primeira aproximagdo, podemos admitir que a relagdo entre
amplitude das vibragdes da estrutura e o tempo também pode ser expressa em alguma outra escala
como uma dependéncia entre a amplitude de vibragbes com o tempo e a tensdo, isto €, uma mudanga
nas vibragdes da estrutura levaria a uma mudanga na tensao.

As partes de suporte das hidrounidades (aranhas, mancais) experimentam uma tensao
variavel. A aranha superior, da qual o gerador € suspenso, deflete sob o peso do gerador rotativo e dos
componentes suportados por ele bem como da pressdo da agua no rotor da turbina. A vibra¢do da
aranha no plano vertical provoca uma flutuagdo em sua deflexdo (igual a amplitude das vibragdes) a
cerca de sua posi¢do de equilibrio (deflexdo estatica). Correspondendo a isto, a tensdo na aranha do
gerador varia num ciclo assimétrico sobre o plano vertical. Os mancais guia do gerador vertical sido
sujeitos a um ciclo simétrico das variagGes de tensdo devido a carga transmitida pela vibrac¢ao do eixo.

Portanto, o problema da vibragdo das hidrounidades deve ser tratado com toda a seriedade
e o comportamento de cada elemento individual bem como a unidade inteira devem ser avaliados a
partir do ponto de vista de que eles poderiam estar sujeitos a tensGes excessivas. Deve-se também ser
guiado por estas consideragdes ao se estipular as normas para vibragaes.

A operagdo confiavel e duradoura de uma estrutura pode ser avaliada em termos dos
seguintes critérios:

¢ Consideragioes de Forga . A estrutura (componentes, unidade total) ird operar sem pane
por um periodo de operagdo dado, se as tensdes nela forem menores ou iguais as tensdes

permissiveis para as condigdes de operagao dadas:
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c<o (U= ) (1.63)

per

¢ Consideracdoes de Resisténcia. A estrutura (componentes unidade total) ira operar sem
falha de fadiga por um periodo de tempo dado, se as tensdes ciclicas de operagdo nela
devido a carga variavel forem menores ou iguais ao limite de resisténcia a fadiga
correspondente as tensdes ciclicas dadas:
c<0,. (1.64)

¢ Consideracoes de Rigidez. A estrutura ird operar sem pane pelo periodo em questdo se
sua deformagdo ndo exceder o limite permissivel:

ss SR (1.65)
onde & e ¢ sdo a deflexdo e o angulo de torgdo respectivamente.

¢ Consideracdes de Estabilidade. A estrutura ira operar confiavelmente por um periodo de

tempo dado se a tensdao nas se¢des vulneraveis for menor do que a critica:
<O . (1.66)

cr

Junto com estes critérios que estdo relacionados as vibragdes, a construgdo da unidade
também deve satisfazer outras condi¢des tais como resisténcia ao desgaste, resisténcia ao calor,

resisténcia a corrosio, etc..

1.10.- Exemplos de Danos as Unidades

As vibragdes excessivas tem sido a causa de muitos panes e danos aos componentes das
hidrounidades. Em muitos casos a ruptura tinha todas as caracteristicas de falha de fadiga, que mostrava
que os componentes estavam sujeitos a tensdes variaveis. Abaixo sdo descritos alguns casos tipicos
onde os componentes das unidades foram danificados devido a vibragdes excessivas e variagdo das
forgas de perturbagao[1.8]:

* Casos de dano no rotor e as pas (fissuras no rotor, rupturas das pas) t€m ocorrido em uma
quantidade de instalagdes equipadas com turbinas Pelton. Estas falhas sdo devidas as dificeis
condi¢gdes sob as quais as pas dos rotores Pelton operavam em cargas variaveis, bem como,

devidas as falhas de fabricagao.

* E bem sabido que em turbinas hidraulicas o fendmeno de cavitagdo é acompanhado pela agdo
de forgas variaveis nos componentes da turbina. A cavitagdo local promove o desgaste de
partes metalicas individuais (o estator, as pas, etc.), o regime de cavitagdo acompanhado pelas
descontinuidades de fluxo imediatamente apos 0 rotor no tubo de suc¢io leva ao aparecimento

de severo golpe de ariete na turbina. Estes choques, transmitidos aos componentes das turbinas
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hidraulicas, fazem com que eles vibrem severamente, levando a quebra de filetes do
revestimento do tubo de sucgdo, quebra do cone do tubo de sucgdo, ruptura de carenagem do
rotor (na maioria das turbinas) e fuga do rotor através do eixo.

No caso de algumas turbinas mistas(diagonal), um grande aumento nas vibragGes sobre uma
faixa estreita de aberturas do sistema diretor € um aspecto carateristico. Esta faixa reside
dentro de 40 a 60% da abertura total do sistema diretor. A tendéncia, portanto, € evitar esta
faixa de aberturas, mas isto atrapalha seriamente a operagdo da unidade, e cria dificuldades no
emprego de controle automatico a partir de um painel de controle centralizado.

Na maioria dos casos, a vibragdo excessiva da unidade leva ao afrouxamento dos parafusos na
instalagdo da aranha do gerador e mancal guia e o rapido desgaste dos mancais guia. Em uma
instalagdo, durante o regime de cavitagdo acompanhado por vibragdes os mancais se
desgastam rapidamente.

As vibragdes da unidade e as pulsagdes do eixo provocam uma carga dindmica adicional nos
mancais guia com um conseqiiente aumento em sua temperatura e perdas mecanicas.

Em uma instalagido, o balanceamento do rotor do gerador reduz as vibragdes horizontais da
aranha superior do gerador o que leva a uma redugdo na temperatura do mancal guia superior.
As vibragdes excessivas também afetam adversamente a operagao das vedagdes tipo labirinto e
tipo junta de vedamento do eixo da turbina. Numerosos casos de danos as vedagGes de
labirinto tem envolvido vazamento de d4gua nos mancais guia da turbina (revestido de babite) e
rapido desgaste.

Inversamente, a trepidagdo aumentada do eixo, provocada pelo desgaste dos mancais guias,
novamente leva a falha e ruptura do anel de vedagdo de labirinto dos rotores de turbina
mista(diagonal).

A presenca de forgas de perturbagdo variaveis no estator do gerador leva a ruptura da cunha
ligando os laminados de ago ao estator.

A ocorréncia de vibragdes verticais excessivas no rotor de um gerador leva a ruptura da cunha
que segura os polos no rotor da unidade.

A destruigdio completa de uma turbina de pas ajustaveis provocada pelo subito
descarregamento do gerador, pode ser atribuida a agdo de forcas de perturbagdo durante o
regime de transi¢do. Como resultado deste desarranjo as pas (rotor de 8m de didmetro) no
rotor foram torcidas. O sistema diretor, o estator da turbina, os mancais, o revestimento do
tubo de sucg¢do, a caixa do rotor, etc., foram danificados. As causas dos danos foi o
fechamento muito abrupto do sistema diretor (4 segundos ao invés dos 8 segundos

recomendados) durante o ajuste de carga.
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* Devemos mencionar também aqueles danos bem conhecidos onde a agio das forgas de
perturbagd@o instaveis provocam a ruptura da tubulagio de duto forgado. A ruptura da
tubulagdo ocorre imediatamente apos a carga total ser escoada pela estagdo. De acordo com os
dados de testes fornecido pelos pesquisadores, tem-se que quando 100% de carga é escoada
das unidades hidraulicas a pressdo na caixa espiral tem aproximadamente um crescimento de
52% contra o crescimento permissivel de 20%.

*  Também tem-se casos, onde o aumento na rigidez da aranha dos componentes da hidrounidade
atraveés da instalagdo de grampos laterais adicionais nas vigas da aranha, elimina o aumento nas

vibragGes destes componentes da hidrounidade.

Tantas s@o as falhas que a lista esta longe de ser completa. Estas sdo encontradas na pratica
devido a agdo de forgas de perturbagdo instaveis nas hidrounidades. Quase todos estes tipos de panes
resultam na parada das unidades, geragdo de poténcia reduzida na estagdo e despesa acarretada na
renovagdo e reparo do equipamento danificado. Portanto, conforme exposto anteriormente, o teste de
vibragido de hidrounidades é uma questdo de prioridade. Este teste requer equipamento de medi¢ao de
vibragdo de alta qualidade que satisfaga um grande namero de condigGes especificas das hidrounidades.

As diferentes pesquisas das causas dos desarranjos conduzidas em estagdes hidrelétricas,
tornaram possivel classificar as forgas de perturbagdo responsaveis pela vibragdo das hidrounidades
(Fig.1.25). A vibragdo das unidades resulta da agdo de varios tipos de forgas de perturbagdo, na maioria
dos casos sdo de natureza periodica sob regimes de estado estavel e aperiddica durante regimes de
transigdo (instaveis) de operagao.

Subdividiremos as for¢as de perturbagdo para cada um dos regimes (estavel e instavel) em
mecanicas, hidraulicas e elétricas.

As for¢as de perturbagdo basicas que incidem sob cada um dos tipos de forgas de

perturbagdo sdo descritas abaixo.

1.10.1-Regime Operativo de Estado Estavel
1.10.1.1.- Forgas de Perturba¢io Mecanicas
¢ forga centrifuga devido ao desequilibrio das massas rotativas da hidrounidade;
¢ forgas elasticas do eixo que aparecem quando o alinhamento € perturbado ou quando o
eixo esta distorcido;

¢ forgas friccionais.
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1.10.1.2.- Forg¢as de Perturbacio Hidraulica

Os componentes periodicos do momento hidraulico aparecem devido as seguintes causas:

¢ presenga de uma tranga de vortice na caixa espiral, sistema diretor, rotor e tubo de
sucgao;

¢ ndo uniformidade na distribui¢ao de velocidade nas varias passagens de fluxo da turbina;

¢ flutuagdes de pressao no duto forgado da hidrounidade;

¢ possivel aparecimento de vibragGes tipo trepidagdo nas pas dos rotores de turbinas de
pas ajustaveis;

¢ desequilibrio hidraulico do rotor;

¢ regimes de cavitagdo de operagdo da turbina;

¢ condig¢Oes operativas desfavoraveis dos mancais guia.

1.10.1.3.- Forg¢as de Perturbacao Elétrica

¢ componente periodico das forgas de interag@o entre o estator e rotor do gerador (forga
do campo magnético);

¢ forgas devido ao entre ferro ndo uniforme entre rotor e estator;

¢ forgas criadas pelo curto-circuito das barras coletoras do gerador;

¢ forgas criadas pelo curto-circuito parcial ou total dos enrolamentos de polo do rotor do
gerador;

¢ forgas criadas pelas condigOes operativas assimétricas do gerador ;

¢ forgas criadas pela operagdo assincrona do gerador.

1.10.2.- Regime Operativo de Estado Instavel

As forgas de perturbagdo mecanica aparecem durante as operagdes de partida e parada da

unidade e também durante queda de carga do gerador.

As forgas de perturbagdo hidraulica aparecem durante a partida da unidade, queda de carga,
pane do regulador de controle, variagio de carga, mudanga para condi¢des de auto-regulacdo e
acelerag¢io da turbina.

As forgas de perturbagdo elétrica aparecem sob as seguintes condigdes: sincronizagdo
(manual, estritamente automatica e auto-sincronizagdo); refechamento automatico com auto
cronometragem,; subita falta trifasica nos terminais do enrolamento do estator e ressincronizagao.

O diagrama na Fig.1.25 abrange a maioria das forcas de perturbagdes basicas que aparecem
nas hidrounidades sob diferentes condigdes operativas. Todas estas forcas atuam de varias maneiras nos

suportes da unidade, dependendo de sua construgdo.
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Fig,1.25 Forgas de perturbagio que causam vibragdes nas estagdes hidrelétricas.
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As hidrounidades verticais podem ser classificadas em trés categorias em base na
localizagdo do mancal de escora:
1) Tipo convencional (Suspensdo) com mancal combinado guia-escora localizado na
aranha superior;
2) Tipo guarda - chuva (Umbrella) com mancal escora localizado na aranha inferior;

® com mancal guia superior,

® sem mancal guia superior.
3) Tipo guarda - chuva (Umbrella) com mancal escora localizado na tampa da turbina
(forma conica).
Quando a instalagdo matriz possui turbinas do tipo combinado, estas algumas vezes sdao
supridas com mancais intermediarios adicionais.
As unidades horizontais principalmente sao de dois tipos diferentes:

1) com a turbina localizada na casa de maquinas;,
® com O rotor suspenso no eixo,

e com o rotor apoiado entre dois mancais.
2) unidades de capsula ou bulbo.
As forgas variantes que aparecem em diferentes tipos de unidades sdo distribuidas sobre as
varias estruturas de apoio. A natureza das vibragdes nas unidades depende do tipo dos suportes.
O capitulo 2, e capitulo 3 ddo uma analise das forgas de perturbagdo, indicando as razdes
para seu aparecimento e as causas da vibragao excessiva da unidade, e mostram as regides de freqtiéncia

das forgas flutuantes que sao peculiares nas hidrounidades.



CAPITULO 2
CONDICOES DE OPERACAO EM ESTADO PERMANENTE

A.- Forgas de Perturbaciao Mecanica

2.1.- Forg¢as Centrifugas Devido ao Desequilibrio das Massas Rotativas
2.1.1.- Principios Fundamentais.

Os componentes das hidrounidades que podem estar desequilibrados sdo: o rotor da turbina
hidraulica, o rotor do gerador e a armadura do excitador[2.1]. O desequilibrio pode resultar de defeitos
na construgdo, fabricagdao, montagem ou operagdo da unidade.

Os defeitos sob o primeiro caso, isto €, defeitos construtivos sao : rigidez insuficiente dos
eixos das hidrounidades, que podem resultar em flexdo e no aparecimento de forgas centrifugas nas
massas do rotor e nos polos do gerador nao sendo firmemente calgados, levando a deslocamento nio
uniforme numa diregdo radial durante operagio da unidade, bem como o aparecimento de forgas
centrifugas provenientes do desbalanceamento. Aparte disto, o desequilibrio também pode resultar de
desgéste desigual das pas individuais da turbina devido a cavitagao, etc.

Os defeitos de fabricagdo que trazem desequilibrio sdo: imprecisdes na manufatura dos
componentes, heterogeneidade do material das pas do rotor, e outros defeitos.

Os defeitos de montagem ou operagdo sdo, antes de tudo, aqueles devido a montagem
imprecisa dos componentes, desalinhamento dos acoplamentos do eixo (mais freqiientemente
desalinhamento do eixo ou ligeira inclinagdo do excitador ou do eixo do gerador auxiliar com relagdo
ao eixo do gerador principal), colocagdo assimétrica do anel de vedagdo do labirinto no rotor, etc. Os
defeitos que aparecem durante funcionamento sdo principalmente devido a causas que surgem de reparo
e reforma das unidades (ndo uniformidade do material de solda nas pas, centramento e balanceamento
insatisfatorio das unidades ap6s manuteng@o, € mudanga dos polos do gerador, etc.).

Uma massa desequilibrada m localizada a uma distdncia e do eixo de rotagdo, determina o

aparecimento de uma forga centrifuga F, como mostrada na Fig.2.1:

2 2
™ T
F = ma = mo’e = me(g] = m('ﬁj en”
onde

a ¢ a aceleragdo;

o ¢ a velocidade angular;
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n ¢ a velocidade de rotagdo(rpm).
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Fig.2.1 Desbalanceamento do rotor resultando na vibragio dos suportes.

A forga centrifuga pertence a um plano perpendicular ao eixo geométrico do eixo mecanico.

No caso das hidrounidades verticais as forgas centrifugas pertencem ao plano horizontal, e
dai sua agdo influencia na maior parte, na componente horizontal das vibragdes dos suportes das
hidrounidades.

Os componentes da forga centrifuga nas dire¢des X e Y sao :

n o ) o et
‘—m30 en” cos(ot) ; y =m{Z-) en sen(ot)

Quando o rotor esta girando, existe uma forga variavel em ambas as diregoes X e Y.

A frequéncia desta for¢a de perturbagdo (neste caso uma forga centrifuga) corresponde a
velocidade de rotagdo do rotor.

Ja que a velocidade de rotagdo das turbinas verticais esta entre 50 e 750 rpm, a primeira
freqiéncia da forga de perturbagdo devido ao desequilibrio das massas rotativas esta entre 0,8 e 12,5
Hz.

No caso das turbinas horizontais esta frequiéncia esta entre 1,2 e 25 Hz ( a velocidade destas
turbinas vai de 85,7 a 1500 rpm). Ja que a forga centrifuga € proporcional ao quadrado da velocidade,
fica facil detectar a presenga de massas rotativas desequilibradas na hidrounidade.

O desequilibrio do rotor pode ser estatico ou dindmico. O desequilibrio estatico
freqiientemente € observado nos rotores do gerador de turbinas de alta velocidade especifica (n, > 200 )
e nos rotores de turbinas de baixa velocidade especifica (n; < 150 ). Para o equilibrio estatico é
suficiente colocar pesos Py, P, de equilibrio no rotor (Fig.2.2a). A soma dos momentos das forgas com
respeito ao eixo de rotagdo deve ser igual a zero:

Pr,—P,r, =0.
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Desta forma o equilibrio estatico sera conseguido quando o momento devido a massa

desequilibrada P,r, for igual ao momento P,r, da massa que equilibra.
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(a) (b)
Fig.2.2 Tipos de desequilibrio do rotor
a.- desequilibrio estitico b.- desequilibrio dinimico

O desequilibrio dindmico aparece quando duas massas desequilibradas estabelecem um
momento devido as forgas centrifugas num plano que passa através do eixo de rotagdo, embora o rotor
seja equilibrado sob condigdes estaticas (Fig.2.2b).

Pr,—Pr,=0; F,=F,=F; Fb=M,
onde F ¢ a forga centrifuga das massas desequilibradas e b é o brago do binario.

O desequilibrio dindmico ¢ freqiientemente observado nos rotores do gerador de turbinas de
baixa velocidade especifica (ns < 150 ), e nos rotores de turbinas mistas (diagonal) de alta velocidade
especifica (n; > 200 ). Para se obter o equilibrio dindmico ¢ necessario aplicar um par de forgas cujo
momento ¢ igual e oposto ao momento das massas desequilibradas, isto €,

Fb, = Pb,,
onde P é o peso de equilibrio; b, e b, sdo os bragos dos binarios sendo equilibrados.

Em geral um desequilibrio do rotor leva a um par de forgas centrifugas simples.

Em muitos casos, o giro excéntrico dos aros do rotor foi empregado para remover metais
do lado mais pesado do rotor. Entretanto isto possui um efeito desfavoravel na hidraulica do fluxo nas
vedagdes do rotor.

Freqiientemente admite-se que a forga centrifuga residual apos o balanceamento néo deveria
exceder alguns valores definitivos expressados como uma fragdo da massa do rotor sendo balanceado,

isto é,
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Diferentes autores ddo diferentes valores para o coeficiente Cy (de 0,01 a 0,5) para rotores de alta
velocidade especifica, em particular os rotores de turbinas a vapor. Para turbinas hidraulicas, as quais
possuem rotores pesados e velocidades comparativamente baixas, o coeficiente Cy seria menor do que
aquele que foi indicado anteriormente. Em uma média este coeficiente pode ser admitido como

C, = 0,001 para turbinas hidraulicas.

2.2.- Forg¢as Elasticas que Aparecem no Eixo Devido a Perda de Centragem da Unidade ou
Distor¢iio da Linha Central do Eixo.
Vamos considerar os casos onde ocorre distor¢do da linha central do eixo e perda de
centragem da unidade, isto €,
¢ existéncia de um angulo entre os eixos geométricos dos eixos mecanicos devido a perda
de perpendicularidade entre o eixo geométrico do eixo mecdnico € o plano do
acoplamento por flange (ou gerador ou turbina);,
¢ plano do ressalto de apoio do munhao vertical e do eixo geométrico do eixo mecanico
nao perpendicular um ao outro;

¢ duas superficies do anel articulado anular ndo paralelas uma a outra;

2

desalinhamento dos eixos da turbina e do gerador;

¢ inclinagdo do eixo geométrico do eixo mecédnico da unidade;
¢ buchas do mancal guia ndo coaxiais com o €ixo;

¢ superficie de rotagdo irregular do disco do mancal de escora;
¢ encaixe frouxo do anel articulado no eixo;

¢ ovalizagdo das mangas dos eixos.

A angularidade entre os eixos geométricos dos eixos mecanicos devido ao eixo geométrico
do eixo mecénico e o plano de acoplamento por flange ndo serem perpendiculares com respeito um ao
outro, é algumas vezes o resultado da ma qualidade dos eixos[1.8]. A tolerdncia para folga nas
superficies de flange dos eixos da turbina e do gerador € especificada como de 0,02mm pelos
fabricantes. Algumas firmas permitem uma folga na superficie do flange ndo excedendo 0,03mm
durante a manufatura dos eixos.

A perda de perpendicularidade entre o plano dos flanges € o eixo geométrico do eixo
mecénico ocorre durante a montagem da unidade. Durante a montagem, a centragem dos eixos da
turbina e do gerador é verificado separadamente antes de serem acoplados juntos e a linha central dos
eixos acoplados € uma vez mais verificada separadamente. A pratica de alinhamento dos hidrogeradores
verticais tem mostrado que a folga no eixo da turbina (total sobre uma revolugdo completa) apos

manutengdo ou montagem nao deveria exceder 0,3 a 0,35 mm.
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Se as superficies laterais dos flanges e o eixo geométrico do eixo mecinico ndo forem
mutuamente perpendiculares uma a outra, isto usualmente € corrigido raspando-se as faces do flange ou
introduzindo-se um espagador entre os flanges. O uso de um espagador pode ser recomendado apenas
como uma medida temporaria ; ele rapidamente se quebra durante a operagdo, resultando em folga
maior no eixo.

Devemos tornar nossa atengdo ao centramento do excitador. Se o eixo do excitador ndo
coincidir com o eixo do gerador, mas se for ligeiramente inclinado com respeito a ele como mostrado
na Fig.2.3, entdo o centro de gravidade do rotor do excitador ( mesmo no caso de um rotor bem
balanceado ) ndo estara no eixo de rotagdo da unidade. Isto resultara no estabelecimento de forgas de
perturbagdo as quais sdo transmitidas ao mancal escora. Neste caso as vibragdes aumentadas na gaxeta
superior sdo caracteristicas de geradores suspensos(convencional). A angularidade do eixo geométrico
do eixo mecanico nas juntas de flange leva a vibragdo da unidade com uma freqiiéncia fundamental de

n/60 Hz.

Na prética, o plano no qual os suportes de gaxeta se localizam, esta mais freqiientemente
torto com o eixo geométrico do que com o eixo mecanico. O desalinhamento na gaxeta leva ao
aparecimento de um tipo de rotag¢do conica do eixo a qual aumenta a folga ao longo de toda a altura do

eixo da gaxeta ao rotor. A freqiiéncia fundamental de vibragdes para o caso em questdo era de n/60

Hz.

O desalinhamento entre os planos do anel e das ranhuras no munhao de aranha leva a carga
excéntrica das ranhuras do anel do cubo. Isto por sua vez leva a distor¢do do cubo no eixo, se o cubo
for montado independentemente. Para eixos longos de gerador a distor¢do do cubo por um minimo de
0,05mm leva a folga incrementada no eixo da turbina a qual pode alcangar 0,5mm ou mais. Pode-se
mencionar o caso de uma turbina de pa ajustavel com um rotor de 7m onde achou-se esta distorg¢dao
como 0,15mm.

Algumas vezes encontra-se que o eixo da unidade desenvolve uma inclinagdo da vertical (ou
horizontal) apds ter estado em operag@o por algum tempo devido ao estabelecimento ndo uniforme do
edificio e das estruturas.

A montagem das unidades € conduzida, de tal forma due a tolerancia para inclina¢do ao
longo do eixo vertical ndo exceda 0,02mm/m . Entretanto, ap6s um certo periodo de operagdo o eixo
geométrico do eixo mecdnico pode desenvolver alguma inclinagdo, devido a este estabelecimento ndo
uniforme do edificio da instalagdo de poténcia.

As diversas pesquisas da inclinagio dos eixos de hidrounidades da vertical devido ao
estabelecimento irregular do edificio da instalagdo apos a constru¢ao mostram que as inclinagdes de

eixo até 0,5 mm/m ndo ddo surgimento a qualquer mudang¢a notavel nas vibragdes das hidrounidades.
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Foi possivel corrigir estas inclinagdes do eixo da vertical numa data posterior ajustando-se os

segmentos dos mancais escora.

e TN O desalinhamento dos eixos da
| , G turbina e do gerador pode ser ocasionada por
g erros na perfuragao dos orificios de centramento

durante sua fabricagdo.

, ,

. O desalinhamento entre o eixo e oS

/ ]/ alinhadores dos mancais guia também da

/ surgimento a inclinagdo do eixo da vertical

durante a rotagdo, levando ao aparecimento de

forgas periédicas, empuxo nos suportes e

sobrecarga nos mancais. Na maioria dos casos

| |
| i

| ! de operagdao observou-se que o desalinhamento
|

)

| ocorria no mancal inferior do gerador (no caso
Fig.2.3 Desalinhamento do eixo de excitador:
1- eixo de rotagio;

2- eixo geométrico do rotor do excitador; [sto resultou em uma carga adicional no mancal
3- flange superior do eixo do gerador.

de geradores tipo suspensdo - convencionais).

e afrouxamento das clavilhas na aranha de base
do gerador. A freqiéncia fundamental de vibragdes da hidrounidade em tais casos foi encontrada como

n/60 e também 2n/60 Hz.

Na maioria dos casos, a irregularidade da superficie do disco do mancal de escora resulta da
deformagdo por temperatura do disco, quando o mancal de escora fica aquecido. No caso de uma
convexidade radial simples na superficie do disco do mancal de escora, a freqiiéncia fundamental de

vibracdes corresponderia a £ n/60 Hz onde k ¢ o nimero de atenuadores de suporte ou o numero de

ranhuras radiais no disco do mancal de escora.

Em muitos casos a montagem independente do munhao de aranha no eixo resultou em
vibracdo excessiva da hidrounidade. Durante a checagem de unidades notou-se que a vibragdo da
aranha superior do gerador aumentou enquanto a unidade esquentava apos a partida. Em particular,
houve um aumento na folga na extensdo do eixo o que foi causada por um aumento na abertura entre o
munhiio e o eixo devido ao aquecimento. Num tempo de cerca de 2 horas tanto a amplitude de
vibragdes quanto a folga na extensdo do eixo se tornaram constantes para a carga dada. Pode-se admitir
que a montagem independente do munhdo no eixo permite um deslocamento relativo irrestrito do eixo
do rotor e do embuchamento, quando o rotor esta sujeito a forgas de perturbac¢do. Este deslocamento
relativo, aumenta devido a um aumento no tamanho da abertura entre a bucha do mancal e o eixo

conforme o primeiro se aquece ap6s a hidrounidade ter dado partida.



40

A ovalizagdo da manga do eixo abaixo do mancal da surgimento a forgas periddicas nos
mancais. Durante a manufatura, as mangas dos eixos sdo trabalhadas para se obter uma folga residual
nao excedente a 0,02mm. Quando uma luva é fornecida abaixo do mancal da turbina (no caso de
mancais de lubrificagdo hidraulica ) esta folga nos eixos apds o tratamento pode ser permitida a alcangar
0,04mm. Na atualidade, pode-se encontra-la menor. Durante a operagdo pode-se tornar necessario
esmerilhar o eixo e a luva removivel abaixo do mancal quando os reparos no local da unidade, forem
conduzidos usando-se dispositivos apropriados para o proposito (por exemplo, conexdes e engrenagens
planejadas pela instalagdo). Neste caso, a forma oval é agravada alcangando tanto quanto 0,2mm.
Entretanto, a vibragéo dos suportes do mancal ndo é grandemente influenciada por este fator, embora
possa acelerar o desgaste dos mancais. Quando a ovalizagdo da luva é consideravel ela da surgimento a
condi¢des instaveis de lubrificagio do mancal o que pode ser tendencioso ao sobre aquecimento dos

mancais e da luva. O sobre aquecimento tem levado a rachaduras que aparecem na luva danificando os

mancais.
o
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Fig.2.4 Desalinhamentos de eixos de uma hidrounidade horizontal:
a.- Angularidade entre as linhas centrais dos eixos @ ;

b.- deslocamento entre as linhas centrais dos eixos, A

Os principais defeitos de alinhamento das turbinas horizontais sdo angularidade entre os
eixos e o deslocamento lateral entre as linhas centrais do eixo (Fig.2.4). Estes defeitos ddo surgimento a
vibragdo dos suportes das hidrounidades (mancais) com uma frequéncia igual a velocidade de rotag@o.
No caso de acoplamentos rigidos o desalinhamento ndo deveria exceder 0,02mm.

Em tais casos, deve-se ver durante a manutengao que o acoplamento esteja montado
fixamente no eixo e que o acoplamento seja enchavetado no eixo sem qualquer folga.

Em todos estes casos de centramento incorreto, e angularidade entre os eixos do gerador e
da turbina os quais impedem a livre rotagdo do eixo, aparecem forgas de perturbagdo devido a
elasticidade do eixo e estas sdo transmitidas aos suportes da hidrounidade. A freqiéncia fundamental de
vibragdes pode ser W€ ou 2n/60 Hz, isto é, para turbinas hidrdulicas verticais a freqiéncia

fundamental de vibragdes seria de 0,8 a 25 Hz e para unidades horizontais de 1,2 a 30 Hz.
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2.3.- Forgas de Fricc¢iao
2.3.1.- Vibragoes Auto-Excitadas de um Eixo Rotativo Devido a Fric¢iio Interna do Material
do Eixo.
No caso de cargas variaveis, as tensdes nao seguem a lei de Hooke (relagdo linear entre a
tensdo e deformacdo). Nesse caso, a relagdo entre tensio e deformacdo é descrita por uma elipse

(Fig.2.5). Este fendmeno ¢ chamado histerese.

Ao ‘, Se considerarmos a deformagdo de um
/ eixo vertical girando entre 2 mancais com um disco

-
Bl f equidistante, as tensdes no eixo com e sem histerese

7 £
/ A i interna sao mostradas nas Figs.2.6a, e 2.6b. Vamos
/‘, ;// admitir que o eixo gire em seu proprio eixo
/(/ geométrico 0-0. Quando nd3o houver histerese
225 H.ismrcse ge tcrfsacs; CLE DI no.',net.al do interna, todas as camadas a direita da vertical a-a
cixo durante aplicagio de cargas varidveis ?

estardo sob tragdo e aquelas na esquerda estardo sob compressdo. As forgas ao longo de a-a serdo
iguais a zero. Dessa forma, cada ponto no eixo experimenta uma forga variando com uma freqiiéncia
correspondente aquela da velocidade de rotagdo do eixo. A forga elastica que tenta restaurar o eixo a
sua condi¢do original sera direcionada ao ponto B localizado no eixo que passa através dos centros dos
mancais.

Na presenga da fricgdo interna, as for¢as no eixo podem ser representadas pela seguinte
expressao[2.2]:

c=Ee+p.E,

onde:
E é modulo de elasticidade;
€ ¢ a deformagio unitaria, € = €_ cos(® t);
g, € o valor maximo de deformagdo unitaria,
O ¢ a freqiiéncia de varia¢do de deformagao;
t € o tempo;
a € o coeficiente de fricgdo interna,
€ ¢ a primeira derivada de ¢,

€ =—¢_sen(o,t)
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Fig.2.6 Efeito da histerese de tensoes mecanicas nas vibragdes de um eixo;
a.- eixo deflexionado
b.- for¢as em um eixo de rotagio sob deflexio,
c.- variacio das tensoes mecinicas em um eixo de rota¢io.

A forga sera entdo igual a:

c = Eg_ cos(o, t)—p,e 0, sen(o, t) = so(Ecos(a)ct) - Q0. sen((oct))_

A Fig.2.6¢c mostra a variagdo das tensdes com o tempo num ponto do eixo. Observamos
que na presenga de fricgdo interna as forgas se tornam iguais a zero um pouco antecipadamente, isto €,
no ponto b, e portanto o eixo neutro se torna ligeiramente inclinado e ocupa a posi¢ao b-b como
mostrado na Fig.2.6b. Neste caso, a forga elastica F sera direcionada ao longo da normal ao eixo
neutro. Sua componente ao longo do eixo OB tentara endireitar o eixo, € a componente OA causara a
rotacdo do eixo deflexionado ao redor do ponto B . Esta componente QA ¢ direcionada contra a forga
de amortecimento, e sustenta 0 movimento rotacional do eixo geométrico do eixo mecanico ao redor
do ponto B na direg¢do de rotagdo do eixo. Observa-se que:

¢ a vibragdo auto-excitada pode aparecer em um eixo apenas quando as velocidades

rotacionais do eixo excederem a critica ;

¢ quanto maior o coeficiente interno de fricgdo do material do eixo, mais cedo o

aparecimento das vibragdes auto-excitadas;

¢ as vibragdes ocorrem a freqiiéncia natural do sistema.

Em muitas turbinas hidraulicas de eixo vertical, as vibragOes auto-excitadas causadas pela
fricgdo interna do material do eixo[2.1], podem aparecer apenas nas velocidades de disparo ja que a

freqiiéncia critica usualmente € 2,5 a 5 vezes maior que a velocidade normal de rotagzo do eixo.
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2.3.2.- Vibragdes Auto-Excitadas de um Eixo Devido a Fric¢do e a Presenca de Folgas nos
Mancais Guias.

As vibragdes auto-excitadas também podem aparecer quando houver fricgdo a seco nos
mancais guias (quando a lubrificag@o €é inadequada e existem grandes folgas entre o eixo e o alinhador
do mancal) e houver interferéncia entre as partes rotativas e estacionarias .

A Fig.2.7 mostra a se¢do transversal em corte do alinhador de um mancal. Durante a
rotagdo, o eixo B esta em contato com o alinhador do mancal A . A forga friccional F” atuando no
alinhador e a for¢a F atuando no eixo aparecem no ponto de contato. A forga F~ pode ser substituida
por uma forga paralela aplicada no centro do eixo junto com um binario de momento F'r , onde r é o
raio do eixo. O momento F'r, da surgimento ao torque no eixo e a forga aplicada no centro deflexiona
o eixo, fazendo com que ele execute um movimento rotatorio oposto a diregdo de rotagio e levando a
severas vibragoes.

A analise deste tipo de vibragdo e os experimentos mostraram que as vibragdes auto-
excitadas podem ocorrer a qualquer velocidade de um eixo e que a freqiiéncia destas vibragdes iguala a
frequiéncia natural do sistema.

As vibragdes auto-excitadas apareceram numa turbina hidraulica vertical de 25000kw
devido a interferéncia entre as partes rotativas e estacionarias[2.3],[2.1]. Quando esta turbina foi
operada sem carga n3ao houve nenhum aumento perceptivel nas vibragées. Quando a velocidade foi
aumentada em 10% acima do valor nominal, diversas vibragdes apareceram na aranha superior, com a
amplitude alcangando de 0,5 a 0,6mm no curso de poucos segundos. O eixo comegou a oscilar com o
aumento da amplitude. A oscilagdo do eixo e as vibragdes aumentadas também foram obtidas quando a
velocidade foi reduzida em 30%. A hidrounidade estava sob carga para a mesma abertura do sistema
diretor onde havia comegado a oscilagdo do eixo quando a unidade foi operada sob condi¢des de ndo
carga. Neste caso, a freqiiéncia de vibragdes tinha permanecido constante (dobro da freqiiéncia
correspondente a velocidade normal de rotagdo, ou mais) e era independente da velocidade de rotagdo
do eixo da turbina. Devido a estas vibragdes aumentadas nao foi possivel carregar a turbina e o sistema
diretor teve que ser rapidamente fechado.

Quando a turbina foi desmontada observou-se que o labirinto inferior do rotor estava
desgastado, formando um degrau de 0,2 a 0,3mm. A propria superficie mostrou as caracteristicas de
trabalho a frio. As oscilagdes do eixo desapareceram, € a unidade comegou a operar normalmente sob
todos os regimes operativos, apenas quando a folga neste ponto de contato foi aumentada a lmm

raspando-se o metal dos anéis estacionarios da vedagdo do labirinto.
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ndo ajudavam a reduzir as vibragdes. Quando os mancais foram lubrificados com éleo a amplitude de
vibracdes diminuiu consideravelmente. Quando um oscilograma foi usado para confirmar o
deslocamento do eixo ele mostrou que na faixa das vibragdes elevadas, o centro do eixo revolvia-se em
uma direcdo oposta aquela da diregdo de rotagdo do eixo. Obviamente tem-se aqui um caso das
vibragdes auto-excitadas descritas acima. A forga friccional que aparece no mancal foi encontrada como
a principal causa das vibragdes. Quando o sistema de lubrificagdo da unidade foi substituido pelo 6leo

essas vibragdes desapareceram do eixo da turbina.

B.- Forcas de Perturbac¢io Hidraulica

As perturbagdes que aparecem no fluido que escoa através da turbina podem ser
diretamente transmitidas as paredes que limitam o fluxo, fazendo com que elas vibrem. Qu entfio elas
podem estabelecer os componentes variaveis do momento hidraulico e da forga axial na turbina. A ag¢éo
dessas componentes variaveis nas partes operativas da turbina dd surgimento a vibragdes das partes
individuais bem como da turbina como um todo.

Os componentes variaveis do momento hidraulico estdo em seu méaximo quando:

e existem perturbagdes do fluxo devido ao perfilamento pobre das diferentes partes da
estrutura na entrada para a caixa espiral da turbina (passagens, palhetas do pré-
distribuidor, etc.);

e operagdo pobre da caixa espiral causando entrega assimétrica do fluxo ao rotor;

e perturba¢do do fluxo devido a presenga das colunas de apoio ao rotor;
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e fluxo de corrente ndo uniforme na montante do rotor devido a distribuicdo ndo
uniforme da velocidade no espago entre as palhetas do sistema diretor e a esteira de
vortice de cada uma destas palhetas;

* desalinhamento do rotor da turbina mista (diagonal) na diregdo vertical com respeito as
pas diretrizes da turbina;

e separagao de fluxo das pas do rotor;

e entrega periodica do jato d’agua nas pas de uma turbina de rotor Pelton;

e formagdo de um nucleo central de vortice originando-se do cone do cubo do rotor na
presenga de um tubo de succdo curvado;

e operacdo da turbina sob condi¢ées de cavitagio;

e desequilibrio hidraulico do rotor da turbina;

e pulsacdes de pressdo ocorrendo no tubo que entrega agua a turbina.

2.4.- Campos de Fluxo Nao Uniformes e Formacio de Vortices nas Passagens de Fluxo de uma
Turbina.

Para conveniéncia consideraremos as diferentes perturbagdes que podem ocorrer na

passagem de fluxo da turbina uma a uma ao longo da dire¢do do fluxo, comegando na caixa espiral da

turbina e terminando no tubo de suc¢ao.

2.4.1.- Caixa Espiral
A construgao pobre da parte de entrada da caixa espiral (presenca de passagens divisorias
proximos ao anel do estator, etc.) é tendenciosa a formagao de vortices sob certas condi¢cGes operativas
[2.5]. Os vortices individuais se combinam juntos para formarem filamentos de vortices entrelagados.
Ao alcangarem as pas do rotor eles se quebram e criam forgas de perturbacdo. A intensidade das forgas

repetitivas, que dependem do tamanho do filamento de vdrtice, pode ser bem grande. Em tal caso, a

nz
freqiiéncia do primeiro harmonico da forga de perturbagao corresponde a f = 6—0‘ , onde z é o nimero

de pas no rotor e n é a rota¢do do eixo da hidrounidade. Basicamente, este tipo de a¢do do fluxo no
rotor € encontrada dentro de instalagdes de poténcia de baixa queda tendo turbinas hidraulicas de pas
ajustaveis. Aqui, a faixa de variagdo da freqiiéncia das forgas de perturbagdo esta entre 4 e 25Hz. A
formacao de vortices da surgimento a distribui¢do irregular do fluxo que passa através dos diferentes
compartimentos da caixa espiral da turbina.

Os testes conduzidos pelo CIGRE mostraram uma distribuigdo de fluxo ndo uniforme

através de cada uma das passagens de fluxo numa unidade para todas as condigdes operativas[2.6].
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As diferentes taxas de fluxo através dos compartimentos do surgimento a diferentes perdas
nas se¢Oes de entrada, as quais incluem as cremalheiras de retengdo de residuos. Estas perdas resultam
em diferentes quedas de pressdo nos dois lados das passagens divisorias, promovendo a formagio de
vortices em suas bordas de fuga.

As forgas de perturbagdo que agem no rotor da turbina devido a operagdo insatisfatoria da
caixa espiral tem ocorrido numa quantidade de turbinas hidraulicas. A caixa espiral principalmente tem
com fungdo o estabelecimento de um campo axissimétrico de velocidade na periferia do sistema diretor
com perda minima de energia da agua sendo entregue ao rotor. Entretanto, as cidmaras espirais que
foram construidas, freqlientemente possuem um campo de velocidade um pouco diferente do campo
axissimétrico desejado. Como resultado, o vetor velocidade da 4gua entregue ao sistema diretor varia
tanto ao longo da periferia quanto na altura da pa. Em algumas hidrounidades essa distribui¢do ndo
uniforme de velocidade alcanga proporgdes consideraveis. No caso de instalagdes de poténcia de baixa
queda, a distribui¢do ndo uniforme de velocidade ao longo da periferia na entrada, para o sistema

diretor, também depende da distribui¢do de velocidade na entrada para a caixa espiral.

m/seg K.I. Bauman[2.7] investigou as

3.0 U, caixas espirais projetadas de diferentes formas de

\_/_\/ acordo com a lei v,r=constante, e |,

2.5

-

1.0;35-—\_—\/_\ condigdes reais a componente radial da
0.6 A velocidade ao longo da periferia na saida da
0 60 120 180 240 300 360
Fig.2.8 Distribui¢io nio uniforme de velocidade ao longo L anin _
da periferia na saida da caixa espiral que a distribuigdo de velocidade ao longo da
v, componente tangencial da velocidade

v, componente radial da velocidade

@, angulo da secdo de medigdo Os resultados da pesquisa de

v, =constante. Ele descobriu que sob

espiral ndo permanecem constantes € também

altura na saida da caixa espiral ndo € uniforme.

Bauman mostram que a presenga de uma segdo efusiva apods a caixa espiral € util no nivelamento do
campo de fluxo apds as pas diretrizes da turbina. A nao uniformidade do fluxo antes do rotor tem
pequena influéncia nas caracteristicas de poténcia da turbina, como foi mostrado pelos experimentos de
Bauman. Mas ela pode ser a causa de aparecimento de componentes varidveis de momentos.

A Fig.2.8 mostra as velocidades tangencial e radial v, e v, obtidas ao longo da periferia na
saida de varias caixas espirais nos experimentos de Bauman. Como pode ser visto da Fig.2.8, os
componentes radiais das velocidades, os quais governam o fluxo de massa através das pas diretrizes,
mudam intensamente. Por exemplo, a ndo uniformidade de fluxo para a espiral excede 20% da
velocidade radial média. Da curva que descreve a velocidade radial pode ser visto que v, consegue por

duas vezes os valores minimos, uma vez na segdo situada a 240° e outra a 360° (0°) medido na dire¢do
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de sentido anti-horario. Nestes pontos, cada uma das pas do rotor da turbina experimenta a energia
minima duas vezes numa revolugdo. No arco espiral de 60° a 180° a componente radial v, para a caixa
espiral € altamente uniforme. Os dados de teste da caixa espiral, rotor e sistema diretor das turbinas

hidraulicas de uma instalagdo de poténcia mostram que o fluxo de massa através da segdo apos as pas

e MR O el 0 (0s
diretrizes € ndo uniforme. Esta ndo uniformidade, calculada de acordo com as equagdes —‘""‘Q—““",
m
alcanga 43%.

:
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Fig.2.9 Distribui¢io nio uniforme de velocidade na caixa espiral de uma turbina.
a.- na caixa espiral de um modelo de turbina;
b.- ao longo da altura antes das pas diretrizes:
1.- caixa espiral desenvolvida na montante; 2.- caixa espiral desenvolvida na jusante

A investiga¢do da distribui¢gdo de velocidade conduzida num modelo de uma caixa espiral,
numa instalagdo de poténcia (dngulo espiral de 135° )também mostrou que o campo de fluxo era nio
uniforme (Fig.2.9a). Desta figura, pode ser visto que as diregdes dos componentes tangenciais da
velocidade mudam intensamente ao longo da periferia da espiral. Ao passo que as componentes
tangenciais de velocidade estdo numa direg¢@o e proximas um a outra nos pontos de 1 a 8 , ela € igual a
zero no ponto 13 e do ponto 14 ao 18 elas estdo em dire¢do oposta. Tudo isto sem duvida da
surgimento a um fluxo assimétrico antes do rotor da turbina. Como resultado, a forg¢a variante é
aplicada em cada pa do rotor durante uma rotagdo do eixo da turbina.

I. E. Mikhailov examinou as caixas espirais de varias configura¢es (se¢do transversal)
[2.8]. Seus pareceres mostram a distribui¢do ndo uniforme de velocidade ao longo da altura na garganta
da caixa espiral para varios perfis da seg¢@o transversal.

A Fig.2.9b mostra a variagdo nas velocidades radiais ao longo da altura na segio de saida

para diferentes tipos de caixas espirais. Pode ser visto que a maior divergéncia na componente radial de
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velocidades ao longo da altura ocorre quando a caixa espiral simétrica tem sua maior profundidade a
jusante das pas diretrizes do sistema diretor e a mais estreita quando tem sua maior profundidade a
montante do sistema diretor. Para espirais de tipo simétricos as maiores velocidades sdo obtidas no anel
inferior das pas diretrizes do sistema diretor. Isto obviamente explica o rapido desgaste do anel inferior
do sistema diretor das turbinas hidraulicas comparado ao anel superior. Para caixas espirais simétricas
K. I. Bauman[2.7] encontrou que a mudanga em v, na se¢do garganta (critica) era representada por
uma curva concava com a velocidade minima ocorrendo na se¢dao média da passagem de fluxo. Desta
forma, a caixa espiral da turbina hidraulica estabelece um campo ndo uniforme de fluxo ao longo da
periferia na entrada do sistema diretor. Esta ndo uniformidade persiste mesmo apds o fluxo deixar as
pas diretrizes embora estes a moderem.

Durante uma revolugdo do eixo, as pas do rotor s@o sujeitas a forgas variaveis provenientes

do fluxo de entrada. Pode-se admitir que esta forga no rotor varia com a freqiiéncia (primeiro
o nz, 3 . . ; L s -
harménico) f, = 4 6—Hz , onde & € um coeficiente igual ao nimero de minimo e maximo que ocorrem

na curva da variagdo de fluxo especifico (fluxo de massa por unidade de arco) ao longo da periferia do
rotor (usualmente £ =1 ou 2 ).

Para turbinas hidraulicas de pas ajustaveis (Kaplan), esta freqiiéncia de variagao das forgas
de perturbagdo devido a ndo uniformidade na caixa espiral varia de 4 a 20Hz.

Para turbinas hidraulicas mistas (turbinas Francis) esta frequéncia reside dentro dos limites

de 12 a 50Hz.

2.4.2.- Anel do Estator e Sistema Diretor
O anel do estator da turbina transmite for¢as as fundag¢des[2.5], [2.9]. O estator forma uma
gaiola consistindo de colunas sobre as quais passa o fluxo da caixa espiral. A presenga das colunas
dentro do fluxo e a ndo uniformidade do préoprio fluxo da surgimento a condi¢des tendenciosas, a
separa¢do da camada limite da borda de fuga das colunas e a formagao de uma esteira hidrodinimica
atras. A separagdo da camada limite destes corpos também da surgimento a formagdo de vortices
individuais e filamentos de vortice além deles. Gurevich [2.10] mostrou que para uma grade plana o

fluxo é heterogéneo. Ele calculou a nao uniformidade do fluxo pelo coeficiente:

l - Uzmax _U2m'm
20200

n 2

onde v,_. € v, . sdo os valores correspondentes a0 maximo e minimo da proje¢do das velocidades
da esteira projetadas sobre um eixo perpendicular ao eixo da grade. v, € a velocidade calculada pela

expressao:
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1 °
V,, = - !uzdx,
onde t € o passo da grade; v, € a velocidade projetada sobre o eixo perpendicular aquele da grade a
qualquer ponto no fluxo.

Esta ndo uniformidade do fluxo decresce abruptamente com o afastamento da grade.

A Fig.2.10a mostra a rela¢ao entre a nao uniformidade do fluxo A, e a razdo 7 (razdo entre
2 d E e
o0 atastamento da grade e sua corda). Quando 7 = 0,05 a heterogeneidade do campo de fluxo é maior
d : ; : 3 -
que 50%, e quando = 1,0 a heterogeneidade do fluxo € desprezivel ndo excedendo a 5%. Conforme

. d
o afastamento da grade aumente a ndo uniformidade do fluxo decresce continuamente. Em i 08 as

camadas limite que se separam de cada um dos perfis fundem-se e a heterogeneidade do campo de fluxo
nao excede de 7 a 8%. Estes dados sdo aplicaveis no projeto do estator e do sistema diretor de uma
turbina hidraulica com grades circulares. V.E. Ryabini [2.11] conduziu uma pesquisa teérica e
- experimental da n3o uniformidade do fluxo apds uma grade de pas diretrizes numa turbina hidraulica
axial. Ele também mostrou que o fluxo uniforme na entrada de uma grade de pas (Fig.2.10b) sofre uma
deformagao na distribuicio de velocidade durante a passagem através das pas diretrizes. O fluxo
permanece ndo uniforme apos sua saida das pas diretrizes e se iguala gradualmente apos a grade
conforme ela se afaste. Os valores obtidos dos experimentos e célculos sio mostrados na Fig.2.10c.

Pode ser visto que a uma distdncia d, igual ao passo t, o fluxo torna-se quase inteiramente uniforme e a
B AV 5
nao uniformidade — n3o excede a 0,5%.
v

Os experimentos também confirmam que o periodo de variagdo das velocidades ao longo da
periferia na saida do sistema diretor corresponde ao passo, isto €, cada pa do rotor esta sujeita a um
componente variavel da for¢a com uma freqiiéncia igual ao numero de pas do sistema diretor ou ao
nimero de colunas do estator, se o fluxo ndo uniforme originado por eles alcanga o rotor.

Aparte disto, todos os experimentos mostram uma rapida equalizagdo das velocidades de
fluxo apds a saida das pas diretrizes da grade. Portanto esta nao uniformidade de fluxo teria um maior
efeito no caso de turbinas hidraulicas mistas (diagonal) de baixa velocidade onde a distancia entre as
bordas de fuga das pas diretrizes e as bordas de fuga das pas do rotor é pequena e a esteira formada
pela camada limite que se separa das pas diretrizes alcanga as pas do rotor. Os arranjos do sistema
diretor que consiste no espagamento uniforme das pas diretrizes com passagens divisorias sdo tteis em

tornar o fluxo uniforme mesmo que apenas parcialmente.
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Fig.2.10 Distribui¢io nio uniforme de velocidade apés a grade de perfis da pi:
a.- a alguma distancia da grade da pa ;
b.- durante fluxo através das pas diretrizes;
c.- depois das pas diretrizes: 1- curva tedrica, 2- curva empirica.

A ndo uniformidade do fluxo apds a grade decresce rapidamente com o afastamento e o
campo de velocidade no espago entre as pas diretrizes e as pas do rotor na maioria dos casos se iguala
antes que o fluxo alcance o rotor. A separa¢do da camada limite das colunas do estator e especialmente
das pas diretrizes é muito perigosa do ponto de vista da vibragdo da unidade, quando ela tende a criar
filamentos de vortices apos as pas diretrizes. Os filamentos de vdrtices que se originam das pas

diretrizes alcangam as pas do rotor e ddo surgimento a intensas mudangas de pressao nelas. A
A = ;5 nz, pn ]
freqiiéncia fundamental das mudangas de pressao para cada pa seria de 0" onde zy é 0 nimero de pas

diretrizes do sistema diretor.

Foi mostrado por V.S. Kuyatkouskii [2.12] que os vortices podem aparecer no fluxo
conforme ele deixa as pas diretrizes do sistema diretor. Analisando o fluxo ap6s as pas diretrizes, ele
observou que a ndo uniformidade de circulagdo ao longo da altura delas, conduzia a formagdo de
vortices no fluxo de saida (desenvolvimento da chamada esteira de vortices).

A formagio de filamentos de vortices apos as pas diretrizes também ocorre em turbinas de
pas ajustaveis. Os vortices se desprendem das bordas inferiores das pas diretrizes (Fig.2.11). De acordo
com o teorema de Thompson, se estes filamentos de vortice forem altamente estaveis eles devem ter
uma superficie para conexio em ambas extremidades. Neste caso, a segunda extremidade do filamento
de vortice continua e entra no tubo de suc¢éo, onde ele € periodicamente partido pela rotagdo do rotor
ou € ligado a superficie da caixa da turbina. Isto freqiientemente leva a formacdo de uma zona de danos
por cavitagdo. O nimero de tais zonas é igual ao nimero de pas diretrizes. Em uma turbina de uma

instalagdo de poténcia foi observado as zonas de danos por cavita¢io no revestimento metalico ao nivel
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| S y : do eixo da pa do rotor. A dimens3o destas
| ‘ O >._>\\ \\] .
\\;/1 =N zonas era na média de 120mm.40mm.50mm
! N [l |
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. l\ S { //’; se relaciona a ndo uniformidade do fluxo
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| g estabelecido pela caixa espiral e pode ser
Fig.2.11 Separagio do filamento de vortice das pas diretriz devido a influéncia do tubo de sucgao.
1- p4 diretriz; 2- pa do rotor;
3- filamento de tubo de vortices.

A Fig.2.12 mostra a condi¢do na
superficie do alinhador de uma das turbinas de uma instalagdo de poténcia, a qual foi danificada por
cavitacdo. As zonas sombreadas representam dentes no alinhador da caixa causados pelo impacto de
fragmentos da pa quando o rotor se havia desintegrado. As zonas isoladas localizadas a distancias
uniformes na superficie do revestimento ligeiramente abaixo do eixo do rotor sdo marcas deixadas pela
cavitagdo provocada pelos filamentos de vortice que se originavam nas bordas de fuga das pas
diretrizes. Foi observado danifica¢do similar na superficie do revestimento do estator nas unidades de

outras instalagdes hidrelétricas.
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Fig.2.12 Danos de cavitacdo no alinhador de uma turbina

2.4.3.- Rotor de Turbina Hidrdulica, Influéncia dos Vortices de Fluxo na For¢ca de
Sustentacio.

A presenca de uma esteira ap6s as pas diretrizes e a forma¢do de tubos de vértice

estendendo-se as pas do rotor provoca uma mudanca no angulo de ataque do fluxo de entrada.

Portanto, a for¢a de sustenta¢do também varia[2.5]. Um estudo detalhado da operagdo das pas do rotor
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sob condi¢bes de fluxo assimétrico das pas diretrizes foi reportado por E.V. Gutovskii[2.13]. As

principais conclusdes tiradas da pesquisa tedrica e experimental conduzida por ele sdo as seguintes:

L

O campo de fluxo ndo € uniforme antes do rotor. Ao longo do passo das pas diretrizes,
as velocidades mudam tanto em magnitude quanto na dire¢do. Dai a for¢a aplicada nas
pas do rotor de uma turbina de pas ajustaveis também varia.

A nd3o uniformidade do fluxo € causada pela presenga das pas diretrizes do sistema
diretor. Se A, representa a ndo uniformidade da pressdo estatica atuando na parede da
caixa da turbina na montante do rotor, dentro dos limites do passo das pas diretrizes, ela

pode ser expressa como:

o 2(pmax _Pm'm)

p 2
pmu( + pmin

onde P € Pmin SA0 as pressdes estaticas maxima e minima.

Esta ndo uniformidade muda abruptamente com uma mudan¢a na abertura do sistema
diretor (ou vazdo do fluxo d’agua). A Fig.2.13a mostra a relag@o entre A, e a vazido Q,
para uma turbina de pas ajustaveis. Pode ser visto que a ndo uniformidade maxima de
fluxo ocorre a pequenas vazdes e para uma dada vazdo ela ocorre a altas rotagdes

especificas da turbina e conseqiientemente & baixas cargas atuando numa turbina

prototipo.
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Fig.2.13 Campo nio uniforme de velocidade:
a.- na jusante das p4s diretrizes para varios regimes de operaciio da turbina
b.- na jusante das p4s diretrizes ao longo do raio do rotor.
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¢ A ndo uniformidade méaxima de fluxo ao longo do raio ocorre na periferia dos perfis das
pas do rotor. Na parte central das pas do rotor esta ndo uniformidade n3o excede de 2 a
5% mas na periferia ela excede a 30%. A Fig.2.13b, mostra a mudanca da ndo
uniformidade de fluxo ao longo do comprimento das pas de uma turbina modelo para um
regime de operagdo particular. Desta figura pode-se ver que a nio uniformidade de fluxo

que surge no centro das pas torna-se praticamente zero no raio do cubo.

¢ As pressOes medidas em varios pontos na superficie dos perfis das pas mostraram que
dentro dos limites do passo das pas a natureza da variagdo de pressdo em todos os

pontos no perfil é idéntica, ela possui um minimo simples e um maximo simples. A maior

mudanga nas pulsagoes de pressao € observada sobre o 3 inicial da corda do perfil.

2
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Fig.2.14 Distribuigio de pressio no fluxo:
a.- deslocamento dos picos do lado de pressio das pds do rotor;
b.- deslocamento dos picos de pressio do lado de sucgio das pds do rotor.

A Fig.2.14 mostra a variagio em pressio sobre o perfil das pas do rotor para varias
posi¢des com respeito ao passo das pas diretrizes. Quando as péas do rotor cruzarem o passo das pas
diretrizes, os valores picos de pressdo sdo deslocados da borda de ataque a borda de fuga.

Os vértices individuais que se separam da superficie das pas diretrizes se propagam atras
das pas do rotor, mudando a distribui¢do de velocidade (tanto na magnitude quanto na diregiio) do
fluxo que passa sobre eles. Isto leva a uma mudanga na for¢a de sustentagdo empregada no perfil.

Consideremos como a forg¢a de sustentacdo muda num sistema consistindo de vortices e

perfis para varias posi¢des dos vortices com respeito ao perfil.
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Fig.2.15 Efeito de um vértice na forca de sustentagéo.
a.- cfeito da localizagiio do vortice préximo ao perfil da pa na forca de sustentacio.
b.- mudanga da for¢a de sustentagio num perfil quando um vértice passa junto de seu lado.

A S e,

A Fig.2.15a mostra o perfil de uma pa de rotor com um vértice emitido pelas pas diretrizes
passando ao lado. Considerando-se a influéncia de um vortice simples na for¢a de sustentagdo do
sistema faremos as seguintes suposi¢oes:

¢ O vortice simples isolado com uma intensidade I, move-se ao lado do perfil ao longo de

uma linha de corrente.

¢ A circulagdo ao redor do perfil dapa é T',

¢ A qualquer ponto dado no tempo, os vértices sdo estacionarios um com respeito ao

outro e a velocidade de fluxo no infinito € igual a v,,.
Consideraremos apenas um perfil simples e ndo toda a grade das pas ja que no caso de

turbinas hidraulicas de pas ajustaveis com 4 pas de rotor a razdo [/t ¢, na maioria dos casos, menor que
a unidade.

Vamos desenhar o perfil do plano £ =& +in no plano Z = X +1Y tal que o perfil do plano
¢ se torne um circulo unitario no plano Z e o vértice Iy localizado no ponto &, no plano £ se torne um

vértice cujo eixo esteja no ponto Z, no plano Z. Desta forma, a regido externa ao perfil torna-se a

regidio externa ao circulo Z=1 enquanto que a borda de fuga BF do perfil se torna o ponto Z=1. Para o
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fluxo passar sobre o circulo é necessario localizar o vértice de circulagio I'y no ponto de interse¢io 1/r

(diregdo do vortice inverso I'y).

A derivada da fungdo caracteristica do fluxo na dire¢do Z sobre um cilindro é dada por:

dw -l (] ezmj rp 1 1 Fv 1 Fv

Z2

+____. —_—

=U,¢€ R oo e )
2mMiZ 2niZ-r 2mZ-p

dzZ

onde v, € a velocidade de fluxo ao redor do cilindro no infinito; a é o angulo entre v, € 0 eixo X; Iy é
a circulagdo ao redor do perfil; Iy é a circulagdo do vortice; r é a coordenada do vortice ; p € a

coordenada do vortice conjugado.

De acordo com o teorema de Zhukouskii[2.14] o ponto BF na ponta da borda de fuga do

. dWw
perfil € o ponto do qual o fluxo se desprende. Portanto E ={1).
1=1

Destas condigdes, a circulagdo ao redor do perfil € obtida como:

af €Y BT 1
v e ] = e ——— 1 = (1),
Z 2niZ 2mi\Z-r Z-p

Entao a Z=1

1 1

= ~27ciuw(e‘°“ - e‘”) - Fv(:—qj

ou
1 1
[, =—4nv, sena +Fv(l—_;—-l-:~;) :
Sabe-se muito bem que na auséncia do vortice a circulagdo do perfil é:
I' =—4nv _ sena .
A diferenca de circulagdo seria dada por:

i
AT =T,-T _rv(l—_?l_rj_

Conseqiientemente, a for¢a de sustentacdo do sistema em questdo diferiria da forga de
sustentagdo de um perfil na auséncia de um vértice por uma quantia igual a diferenca de circulagdo AT

Podemos escrever a razao:

AF, AT r‘,( 1 1)

= =i

e | (S T

1
onde p=Re™ ; r=-ﬁe°“; R<1.

0 é o dngulo entre o eixo X e a linha na qual estéo localizados os centros dos vartices.
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A grandeza dentro dos paréntesis pode ser rearranjada como se segue:

1 0K
( i 1]_ I 1 (R_RJ"'
I-p 1-r) 1-Re™ 1—-1~e°“
W RS
" 2Rcos® - (R +1)

Entdo

AF. T R&=]

S v

F, T 2Rcosd (R’ +1)°

O fator que multiplica a razio T € positivo e dai quando a diregdo dos vortices e do perfil

coincide a for¢a de sustentag@io aumenta. De outra maneira a forca de sustentagéio decresce.

AF

S

Consideremos como a razéo g ~varia quando a posigdo do vortice I'y muda com respeito
s

ao perfil (no plano Z isto corresponde a uma mudanga nas coordenadas R e ).

Os resultados do calculo sio mostrados na Fig.2.15b para varias posigdes I/R do vortice
se distanciando do perfil. Desta figura, pode-se ver que a mudanga maxima na for¢a de sustentagdo de
um sistema ocorre quando o vortice deixa o perfil. Uma mudanga intensa na forga de sustentag¢do
ocorre quando o vortice esta localizado oposto a borda de fuga do perfil. Esta lei de mudanca na forga
de sustentagdo d4 surgimento a um fendmeno similar aquele de trepida¢do da borda de fuga da asa de
um aeroplano. Neste caso, como mostrado pela analise acima, a influéncia maxima do vortice no
sistema ocorre, ndo durante sua passagem sobre o perfil, mas conforme ela deixa a borda de fuga do
perfil.

A magnitude de I', é impossivel de se estimar. Comparado a circulagdo I', o valor de I'y
pode ser pequeno. Entretanto, se os vortices emitidos pelas pas diretrizes desenvolvidas numa esteira de
vortice de Karman com arranjo padrdo de vortices, € um periodo de emissdo proximo a freqiiéncia
natural de vibragdo das pas do rotor, pode-se esperar vibragdo consideravel das pas. Admitindo-se que
os vortices sejam emitidos por cada uma das pas diretrizes a freqiiéncia fundamental de oscilagdo das
forgas de perturbagdo nas pas sera:

kz,n
= 2 :

onde z; € 0 nimero de pas diretrizes no sistema diretor; n é a rotago (rpm); & é o niimero de vértices

passando as pas do rotor quando as pas do rotor cruzarem um passo das pas diretrizes.
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A frequéncias de saida dos vortices do perfil se houver uma esteira de vortices estd
relacionada ao nimero adimensional

f.d
Sh =

>

v
onde Sh € o nimero de Strouhal; . é a freqiiéncia com a qual os vortices partem; d é a dimensdo linear
do perfil (por exemplo, espessura da borda de fuga das pas diretrizes); v é a velocidade do fluxo.

Admitindo que Sh=0,18. A freqiiéncia com a qual os vértices deixam as pas diretrizes é
obtida como se segue:
parav=5e 10 m/s e d=0,02m:

Sh.v 0]18x5
f == —
. d 0,020

= 45Hz

e para v = 10m/s, f, =90Hz,

A freqiiéncia com a qual as pas do rotor cruzam o passo das pas diretrizes numa turbina
operando a 62,5rpm corresponde a quase 35Hz (para z;=32). Dai podemos assumir que #=1 a 3, e
portanto a frequiéncia de variagdo da for¢a de perturbagdo nas pas durante a passagem dos vortices
individuais emitidos na borda de fuga das pas diretrizes reside dentro dos limites de 30 a 90Hz.

Se esta frequiéncia estiver em ressonancia com a freqiiéncia natural de vibra¢do das pas, o
material da pa estara sujeito a fadiga (formagdo de trincas).

Pode-se notar que a situa¢ao mais tendenciosa a emissdo de vortices pelas pas diretrizes das
turbinas de pas ajustaveis é uma onde o sistema diretor esta aberto a0 maximo, quando a corrente na
jusante da borda de fuga das pas diretrizes projetam-se sobre a caixa da turbina. As pulsagdes de
pressdo de freqiiéncia descrita anteriormente atuam nas pas e pode-se esperar que as vibragdes ocorram
nas aberturas mais amplas do sistema diretor (maior que 70%).

A pesquisa das vibragdes de pa conduzida por G.E. Rudasheuskii[2.15], [2.16] em turbinas
de uma instalagdo de poténcia mostrou que quando a poténcia de saida cresceu de 14000 a 30000kw a
freqiéncia de vibragdo da pa mudou de 1 para 10Hz. A grandes poténcias de saida, especialmente a

75000kw, as vibragdes observadas eram de 20 para 25,50,70 e 100Hz.

2.4.4.- Separacio de Vortices das Pds do Rotor.

Uma pesquisa do fluxo ao redor de vérios tipos de corpos (cilindros, elipses, superficies
planas e aerofdlios) tem mostrado que as esteiras de vortices do tipo Karman Benar, se desenvolvem
quando os vortices sdo escalonados (Fig2.16a). A trilha de vortice se desenvolve devido  influéncia de
forcas viscosas. Os vortices que se originam na camada limite s@o emitidos do corpo devido a influéncia

do fluxo[2.5]. A emissdo dos vortices ocorre alternadamente das superficies superior e inferior do
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corpo. Em tais casos se observa uma vibragdo do corpo numa diregdo perpendicular & direcéo do fluxo.
Foi estabelecida uma relagdo entre a freqiiéncia de emissio de vortice e a velocidade do fluxo sobre o

corpo;

c

d
Sh = T = constante,

onde:
f. € afrequéncia de emissdo de vortice;
d é a dimensdo do corpo no fluxo;
v ¢ a velocidade do fluxo
Sh numero de Strouhal.
Dependendo da forma do corpo no fluxo, os pesquisadores dao diferentes valores ao

namero de Strouhal (Tabela 2.1):

Tabela 2.1
Pesquisador Nimero de Strouhal
Superficie Plana Aerofolio
Fage, Johannsen, Tylor 0,148 ---
Blenk, Fuchs 0,158 0,150
Liebers 0,180 0,210

£l :
Shi=" =i = Isena ,
L

onde / ¢ a corda do aerofolio; a € o dngulo de ataque; o >30° . Karman mostrou que uma trilha estavel
&5 ; " 2 h ;
de vortice € possivel apenas quando os vortices estdo escalonados. Neste caso = 0,281 e o numero

de Strouhal depende do nimero de Reynolds.

Os experimentos executados por Blyumina e Zakharov[2.17] de um cilindro num fluxo de
ar mostraram que quando o cilindro vibrava, os vortices eram emitidos com uma freqiiéncia igual a
freqiiéncia de vibragio do cilindro. Aparte disto, independente das vibragdes do cilindro, uma esteira de
vortice de Karman com vortices escalonados se desenvolvia no fluxo a jusante do cilindro. Achou-se o
nmimero de Strouhal igual a 0,2. Quando a freqiiéncia natural de vibragdo do cilindro coincidiu com a
freqiiéncia de emissdo dos vortices da trilha de vértice de Karman, a amplitude da vibrag@o do cilindro
dentro do fluxo aumentou abruptamente. Neste caso, a vibrago do cilindro tem uma freqiiéncia igual a

sua propria freqii€ncia natural.
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Fig.2.16 Vibracgdes das pas do rotor:
a.- vortices atras do cilindro de radio r no fluxo a velocidade v;
b.- formas modificadas da borda de fuga (irea tracejada mostra o metal removido da pi) :
1.- lado de sucgio do perfil da pd; 2.- lado de pressdo do perfil da pi;
¢.- variagdes na pressio, aceleragdo da vibragdo e tensdes nas pas em varios regimes de operagdo da turbina:
1.- pressio na borda de fuga das pas; 2.- acelera¢io da vibragiio nas pas; 3.- tensoes no material da pa;
d.- aceleragio transversal das vibragoes das pas antes da modificacao (1) e apés (2) da borda de fuga.

2.4.5.- Rotor Misto (diagonal)
Parmakyan[2.4], [2.5] descreve diversos casos de severas vibragdes nas turbinas mistas
(diagonal) causadas pela formagdo de uma trilha de vortices de Karman a jusante das bordas de fuga

das pas do rotor.

Numa instala¢do de poténcia com uma turbina de 30000kw de saida a 97,4 rpm, uma carga
de 25m e tendo um rotor de 15 pas e um didmetro de 4,3m, foram descobertas trincas nas pas do rotor

proximo ao anel superior. Um estudo da vibragéo da turbina mostrou que as cargas correspondentes a
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0,8 da nominal, a unidade estava sujeita a severas vibragdes e a pressdo na passagem de fluxo da turbina
hidraulica proximo as bordas de fuga das pas do rotor, pulsava severamente. As freqiiéncias destas
vibragdes eram de 55 a 57 Hz. (Fig.2.16¢). Na suposi¢éo de que a causa das vibragdes fosse a esteira de
vortice desenvolvendo-se apods o rotor, as bordas de fuga das pas foram chanfradas (Fig.2.16b), ap6s o

que as vibragdes decresceram abruptamente (Fig.2.16d).

Formas das bordas de fuga
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Fig.2.17 Dependéncia da amplitude de vibragdes do perfil da pi com a velocidade do fluxo v para virias formas
da borda de fuga.
a.- resultados dos testes executados a velocidades variando de 2 a 5 m/seg.;
b.- 0 mesmo a velocidades variando de 7 a 9 m/seg.

Donaldson[2.18] investigou a vibragdo de um aerofolio num tubo hidrodindmico. O
aerofdlio era mantido numa montagem elastica e foi testado a varias velocidades de fluxo com as
diferentes formas da borda de fuga dos perfis. Os testes foram executados a velocidades de 2 a
10m/seg. Os resultados sdo mostrados na Fig.2.17, onde pode-se ver as velocidades de ressondncia nas
quais aparecem as vibragdes de grande amplitude . As formas 1,5,6 de bordas de fuga foram encontradas
como inferiores. As melhores formas de bordas de fuga eram aquelas chanfradas num lado a um angulo
de 45° (forma 3) e com chanfros internos simétricos (forma 4). Na construgdo de turbinas, os
fabricantes tém que ajustar as pas de acordo com estes pareceres.

As trincas formadas nas guias das estruturas que entregam Agua também podem ser

explicadas pela emissdo de vartices e pela forma insatisfatoria das bordas de fuga.
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2.4.6.- Rotor de Pa Ajustavel

Quando a abertura do sistema diretor é mudada com as pas do rotor fixadas a um angulo
constante, as vibragdes da unidade mudam abruptamente[2.5]. As vibragdes minimas, na maioria dos
casos, correspondem ao regime de operagdo mais vantajoso para este ajuste da pa. Vladislaulev[2.19]
propds que o controle poderia ser melhorado medindo-se as vibragGes nos suportes da hidrounidade.
Este método € conhecido como o método das vibragdes minimas, € bastante simples e ndo requer testes
a escala real, os quais sdo complexos e dispendiosos.

Quando as condigdes de operagdo sdo ignorados, se conduz a um fluxo ndo uniforme
imediatamente apOs o rotor e a vibragdo do rotor. Quanto maiores sdo as vibragdes, maior a fragéo de
energia de fluxo usada na sustentagdo delas. Por outro lado, todos os regimes de aumento de carga,
fora do otimo, possuem uma grande componente tangencial da velocidade de saida. A energia
correspondente a este componente ndo € recuperada no tubo de sucgdo e € quase inteiramente perdida.
Dai a eficiéncia da turbina cai quando o regime de operagéo se afasta do 6timo para um dado ajuste de
pa.

Consideremos um perfil de pa tendo um angulo de ataque igual a o (Fig.2.18a). Uma esteira
de vortices de Karman desenvolve-se na jusante da pa. A largura da esteira de vortices € igual a
projecdo entre a borda de fuga do perfil e o ponto de separagdo do fluxo numa dire¢do perpendicular
aquela do fluxo. O ponto de separagdo do fluxo é deslocado em diregdo da borda de fuga quando o
angulo de ataque ¢ aumentado e observa-se que o deslocamento do ponto de separagdo ocorre bem
mais rapidamente no caso de perfis finos. A circulagdo dos vortices emitidos nos perfis € proporcional a
largura da esteira de vortice ou ao angulo de ataque a do perfil, e a mudanca da coordenada de posi¢ao

dos vortices. Do analise dimensional pode-se expressar a circulagdo da trilha de vortices como:

h
I = —f(h] sena ,
[ \p;

onde
o € o angulo de ataque do fluxo,
¢ a largura da trilha de vortice;
I  é a dimensdo linear do perfil (corda)
ne € a viscosidade do fluido;

pr € a densidade do fluido.
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Fig.2.18 Separacio dos vortices do perfil da p4 e velocidades niio uniformes no tubo de sucgio:
a.- separacio dos vortices do fluxo ao redor de um aerofélio: 1- perfil do aerofélio; 2- vértices
b.- variacio no coeficiente de coriollis para o rotor de uma turbina de p4 ajustivel durante o regime de aumento
de carga: 1- se¢do de entrada do tubo de sucgio; 2- secdo de saida do tubo de succio; 3- variagio em u; :

J& que os vortices emitidos no perfil com circulagdes de +I'y, e —I', sdo de natureza
periddica, a circulagdo ao redor do perfil também muda periodicamente. Isto leva a uma mudanga na
forga de sustentagdo do perfil e conseqiientemente a vibragio periodica das pas. A mudanga na forga de
sustentacdo altera o torque no eixo da hidrounidade. Isto € notado pelas flutuagdes na poténcia de saida
da unidade quando ela sai da faixa de operagao.

A frequéncia das vibrages nas pas corresponde a freqiiéncia com a qual os vortices sdo
emitidos e usualmente esta na faixa de 10 a 60 Hz.

A circulagdo ao redor do perfil pode ser expressada como:

P R
onde:
r é a circulag@o ao redor do perfil na auséncia de vdrtices;
| B é a circulag¢@o dos vortices;
k é o coeficiente que depende das coordenadas dos vortices.

Quando a operagdo da unidade vai além da faixa de operagdo a eficiéncia da turbina cai
devido as perdas de energia no tubo de sucgdo, correspondente a componente tangencial da velocidade
de saida. Pode-se admitir que toda a carga cinética € perdida no tubo de sucg¢do devido & componente

tangencial, isto €,
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Os resultados dos testes em modelos de turbinas de pas ajustéveis mostram a natureza da

variagdo em v, durante os regimes de aumento de carga (partida). A Fig.2.18b mostra a mudanga em

v;, de acordo com os dados fornecidos por Kvyatkovskii[2.20].

Por outro lado, quando o regime de operagdo se afasta do 6timo, o fluxo se separa do perfil
da pé, e existe uma mudanga na circulagio ao redor das pas e um aumento na ndo uniformidade do
fluxo na secdo de saida do tubo de suc¢do.

Esta nao uniformidade aumenta em proporg¢do com a extensdo, a qual as condi¢des de
operacdo de um turbina divergem da 6tima. Utilizando os dados experimentais de Kvyatkouskii para
uma turbina axial analisaremos o coeficiente de ndo uniformidade de fluxo nas duas se¢Ges do tubo de
suc¢do dependendo das condigdes operativas do rotor (Fig.2.18b). O coeficiente de ndo uniformidade
na jusante do rotor varia exatamente como as vibra¢des. O coeficiente de ndo uniformidade nas se¢oes
de entrada e saida do tubo de suc¢do depende grandemente do tipo de tubo de sucg¢do. Para tubos de
suc¢do curvados, o coeficiente de ndo uniformidade em regimes de aumento de carga (e também
quando as condigdes de operacdo estdo fora da faixa de operagdo) aumentam abruptamente quando as
condi¢Ges operativas se afastam da faixa de operag@o, atingindo um valor de 5 ou mais, contra 1,1

quando a opera¢do da unidade esta dentro da faixa de operagao.

2.4.7.- Tubo de Suc¢io

A ndo uniformidade do fluxo na se¢do de entrada do tubo de sucgdo é tendenciosa a
formacdo de filamentos de vartice, os quais resultam da combinagdo de varios vortices emitidos no
perfil da pa do rotor[2.21], [2.22]. Eles também podem tomar a forma de uma espiral originando-se
desde o rotor ou de um filamento de vortice central residindo ao longo da linha central do tubo de
suc¢do. Estes filamentos de vortice dao surgimento a8 mudanga na distribui¢do de velocidade e pressdo
no tubo de suc¢ido e aumento da ndo uniformidade da distribui¢do de velocidade em diferentes segdes.
Uma ruptura na continuidade do filamento de vortice é acompanhada de ruido, choques e flutuagdes de
pressdo no tubo de sucgdo. Sob certas condigdes, a ultima se propaga sobre toda a passagem de fluxo
da turbina incluindo a caixa espiral e o tubo de admissdo. Em muitas turbinas hidraulicas, a formagéao do
filamento de vortice no tubo de suc¢do é devida a dimensdes e forma incorreta dos varios componentes
do rotor da turbina hidraulica.

A ndo uniformidade de fluxo e a origem das pulsagdes de pressdo na jusante do rotor foram
investigadas por I.N. Filatov[2.23]. Ele examinou a influéncia de um filamento de vortice linear

Jocalizado ao longo do eixo do tubo de sucgdo na distribui¢do de velocidade em sua segdo de saida. O
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filamento de vértice consiste de duas partes: vertical e horizontal (Fig.2.19a). Vamos admitir que o
fluxo consista de dois componentes: um fluxo simétrico estabelecido pelo rotor e um fluxo induzido
pelos filamentos de vortice. Os componentes de velocidade na se¢do de entrada do tubo de sucgio sdo
designados conforme segue:

L, - componente meridional;

L, - componente radial;

v, - componente tangencial.

Em algum ponto a parte vertical do filamento de vortice induz uma velocidade simétrica
com respeito ao eixo vertical. A parte horizontal do filamento de vortice induz uma velocidade

assimétrica com respeito ao eixo vertical numa se¢fo localizada 4 uma distancia & do centro do vortice:

rvh
o] = m(cosa + cosﬁ) .

Examinando a Fig.2.19 podemos ver que a velocidade induzida no raio 0A é maior que aquela no raio

0A".

3 ] ‘ : =

7
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Fig.2.19 Posi¢io dos vértices:
a.- filamento de vértice no tubo de sucg¢io;
b.- vetores de velocidade no ponto (A) localizado no plano ab; v,- velocidade horizontal induzida pelo vértice;
LU~ velocidade meridional de fluxo;
c.- e d.- diagrama ilustrado de distribuigio das velocidades induzidas no plano ab periferia
aoraioRer.

Um grafico ilustrando a variagéo destas velocidades € mostrado na Fig.2.19b. Desta figura,
podemos ver que a qualquer raio na se¢do de entrada, a velocidade e conseqiientemente a pressdo
mudam. Como resultado, o fluxo se torna ndo uniforme na jusante do rotor. Durante a rotagdo as pas
do rotor estdo sujeitas a continuas diferencas de pressdo. A variagdo na pressdio ao longo da
circunferéncia de um circulo de raio r tem um minimo e um méximo, os quais ddo a freqiiéncia de

variagdo nas forgas no rotor igual a freqiiéncia de variagdo na velocidade de rotagéo.
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Conforme aumenta a ndo uniformidade de fluxo, a amplitude da variagdo de pressdo ao
longo da circunferéncia de raio r na segdo de entrada do tubo, aumenta, e dai a variagdo nas forgas de
perturbagdo sobre o rotor aumentam. A nio uniformidade de fluxo seria maior no caso de tubos de
SuUc¢ao curtos.

Conforme foi indicado anteriormente, a forma do corpo no fluxo influéncia a formagio de
filamentos de vortices. Uma superficie convexa ou reta num fluxo é mais tendenciosa & separagdao do
fluxo do que um perfil céncavo. (Fig.2.20a e 2.20b). Um cone truncado também promove a separagdo
do fluxo. Ele faz com que os vortices individuais emitidos nas pas do rotor desenvolvam filamentos
individuais de vortices na jusante do rotor. Fundindo-se juntos, estes formam uma tranga espiral ou
axial de vortices. Uma ruptura nesta tranga de vortices leva a choques severos na cavidade abaixo do
rotor e a pulsagdes de pressdo no tubo de sucgdo.

Uma pesquisa nas turbinas sob condi¢des normais de operagdo mostra que os espirais de
filamentos de vortices que se formam apds o rotor, rotacionam a si mesmas. A diregdo de rotagdo
depende tanto da velocidade do fluxo quanto da velocidade angular do vértice.

Os filamentos de vortices da espiral possuem diferentes velocidades rotacionais com
respeito ao eixo vertical. Esta velocidade rotacional depende do regime de operagdao da turbina e
usualmente difere da velocidade do rotor, sendo um pouco menor. A Fig.2.20c, a qual mostra os
resultados de testes em uma turbina com um rotor de 4m de didmetro sob condigdes reais de operagao,
mostra que a velocidade rotacional do filamento de vortice da espiral é menor que aquela do rotor.

A rotagdo dos filamentos de vortices da espiral na jusante do rotor alteram a distribui¢ao da
velocidade e pressdo. Isto da surgimento a pulsagdes de pressdo na passagem de fluxo da turbina,
submetendo as pas do rotor a forgas de pressdo variantes.

Testes mostram que estes filamentos de vortice aparecem quando a carga da turbina esta
dentro de 25 a 45% da nominal. Sob estes regimes de operagdo a vibragdo da turbina aumenta um
pouco. As componentes variaveis da pressdao nas pas do rotor da mesma forma aumentam. Afim de
eliminar as vibra¢des causadas pela formagdo de filamentos de vortice no tubo de suc¢do sdo
experimentadas varias modificagdes para impedir a formagdo destes vortices (injegio de ar,
fornecimento de tipos especiais de corpos aerodindmicos, etc.) sobre os quais se dird mais
posteriormente. De acordo com os pareceres de Donaldson[2.18], para tubos de sucg¢do de
profundidade normal a freqiiéncia das pulsagdes de pressdo na jusante do rotor devido a ruptura do
filamento de vortices pode ser aproximadamente estimada de acordo com a férmula:

o n P n
P 60k 60x3,6°

f

onde n é a rotagao da turbina.
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Fig.2.20 Influéncia da forma do corpo no fluxo nas vibragdes da turbina:
(a ¢ b).- perfis convexos lineares do cubo do rotor: 1.-rotor; 2- cubo do rotor; 3- zona de separagio de fluxo e
formacio de vértice; 4.- filamentos de vortices;

¢.- freqiiéncia e amplitude das vibragdes de pressio no tubo de succdo da turbina de 34000 kw operando a carga de
32,5m (fregiiéncia rotacional de 1,78Hz): 1- fregiiéncia das variagdes de pressio na periferia do tubo; 2.-
freqiiéncia das variagdes de pressio no centro do tubo de succio; 3.- amplitude dupla das variacdes de pressio na
periferia do tubo; 4- amplitude dupla das variagdes de pressdo no centro do tubo.

Nota: Os valores discretos da freqiiéncia foram arbitrariamente conectados pela linha traccjada

A pesquisa conduzida por Pazi[2.24] produziu uma formula analitica bem mais exata para a

freqiiéncia e amplitudes das pulsacdes de pressio no tubo de sucgdo:

n
f, =(0,56 a 0,60)(1——5£Jn ;
nsQo

2
A >
=P _ (0652 0,85)[1 _MJMH :
Y g

so
onde n ¢ a rotagdo da turbina; H € a altura disponivel; n, € a rota¢@o especifica e Q a vazdo num ponto
indicado; n, € a rota¢@o especifica e Q, a vazdo do regime 6timo para uma abertura dada do sistema
diretor.
Pazi mostrou que a formula que obteve confere com os dados empiricos. Testes em turbinas
hidraulicas confirmaram diversos fatos interessantes:
¢ A frequéncia das variagdes de pressdo no tubo de sucgdo depende néio apenas da rotagdo
do eixo da turbina mas também da carga na turbina.
Para uma turbina mista (diagonal) pode-se admitir para calculos preliminares que o
coeficiente k na férmula de Donaldson € igual a 3,6 e que para turbinas de pas ajustaveis
k=42 a4.6.
¢ A intensidade da varia¢do de pressdo no tubo de succdo depende do nivel de 4gua no

canal de descarga. Em muitos casos foi possivel eliminar a vibragio da hidrounidade
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aumentando-se a altura de suc¢do. Numa instalagdo de poténcia as vibragdes
desapareceram completamente tio logo o nivel nas aguas de descarga foi abaixado em
1,5m. Portanto pode-se admitir que o aumento na altura de sucgdo leva a uma mudanga
no fluxo a jusante do rotor e elimina as condi¢des tendenciosas a formagdo de vortices.
Por outro lado, em outros casos foi necessario elevar o nivel das aguas de descarga para
eliminar as vibragdes. Isto é caracteristico de casos onde a causa da vibragdo € um
regime de cavitagao.
A_S. Lashkov e I.P. Ivanchenko[2.25] estudaram as condi¢des sob os quais ocorre a erosao
por cavitagdo nas turbinas hidraulicas de pas ajustaveis. Eles descobriram que a intensidade da erosdo

por cavitagdo muda em fung@o da altura de sucgao

- ‘ = (Fig.2.21). O desgaste severo por cavitagdo das
(="
8o pas do rotor e da caixa da turbina, ocorre quando
4 | g el
! [=] ~ ’ .
1% "E a altura de sucgdo esta entre -Hy, e -Hg . A maior
-
- m m . . ~ . ~ ’
-Hga\ A oo intensidade de erosdo por cavitagdo € observada
-H._, ”
s4 T » numa altura de suc¢do de -Ha . Os autores
i 52:i . ~
-H;s .'*}\\ observaram que nestes regimes de operag¢dao as
[ S se— Hi P H,

o= . ~ ,
0 Alturade bolhas de cavitagdo se coalesceram nas pas do

Fig.2.21 Intensidade da erosio por cavitagio como| Otor, dando surgimento a uma erosdo muito

fun¢ao da altura de sucgio.

intensa.

A reducdo da intensidade de erosdo por cavitagao como resultado de um aumento na altura
de sucgdo (de -H,, para H,;) € explicada pelos autores como devida a coalescéncia de bolhas além das
pas do rotor (regime de super cavitagdo). A erosdo da mesma forma nao ocorre a alturas de sucg¢do de -
H.; por que a submersdo da turbina elimina as condi¢des tendenciosas a cavitagdo. O fato de que as
vibragdes das hidrounidades bem como a erosdo da pa diminuem com o aumento das alturas de sucg¢do
mostra que estes fendmenos podem estar interrelacionados.

Numa instalagdo de poténcia , sob condi¢des de niveis baixos de agua de descarga e
abertura de 40 a 60% do sistema diretor, a operagdo de uma ou duas turbinas deu pulsagdes de pressdo
no tubo de sucgdo alcangando 30% da carga da turbina.

Nestas turbinas, a 4gua passando ao longo do aro superior do rotor € desviada para o tubo
de sucgdo através do cone (Fig.2.22). Ao entrar na parte superior do cone & velocidade tangencial v, , 0
fluxo se comporta como, o fluxo num hidrociclone. O movimento das particulas dentro do cone ocorre
ao longo de complexas trajetorias. Parte do fluxo, revolvendo-se em alta velocidade, desce espiralmente
ao longo das paredes do cone em diregdo do anel tubular inferior, formando um fluxo descendente

externo(entrando no tubo de sucgéo). O volume da massa de fluido que volta para cima, formando um
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fluxo interno ascendente entrando ao eixo oco da turbina. Aparte destes dois fluxos (interno e externo),
uma coluna de ar desenvolve-se no centro do cone e do eixo, dentro dele é observado a formagéo de
vacuo. A magnitude do vacuo depende da velocidade e pressdo do fluido entrando ao cone. Entretanto,
se um diafragma for instalado entre o cone e o eixo, o didmetro médio da coluna de ar (de dados
empiricos) ¢ de 50 a 60% do didmetro do orificio no diafragma (d=0,5 a 0,6D,). Do lado interno, a
coluna de ar limita a ascensio do fluido. A formagfo da coluna de ar dentro do cone pode ser explicada

pela redugdo na pressdo quando a agua emerge do cubo adotando a forma da parte inferior do cone.
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Fig.2.22 Desvio de dgua do aro superior do rotor para a cavidade interna do cone: 1- eixo; 2- rotor; 3- cubo.

Muitos pesquisadores estabeleceram que a velocidade tangencial (periférica) do fluxo num
hidrociclone segue a lei v,.r*=constante , onde k pode variar de 1 a 0.

A 4agua no fluxo ascendente estabelece uma queda igual a:
Ap _ kll (Dc)n] 1 i‘z_
Yy k, |\D 2g°

onde k;=0,45 e k-=0,8 de acordo com os dados empiricos.

Exemplo:

D
Vamos admitir que a turbina tenh B”— =2; D, =15m; n=214rpm. Entio:
_mD.n wx15x214
Pt Tou60, AImEo
25 16,8
ﬂ ok %O__[szo.s i l]; =735m,
Y 0,8 2

=16,8m/ seg.
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Os calculos mostram que quanto maior a razio Il:‘ maior a altura a qual a agua pode

ascender. A instalagdo de um diafragma no flange inferior do eixo agrava a condigo.

P
o

—

i
|
|

\;—T—'/\\ Saida de dgua

Fig.2.23 Instalagiio do tubo dentro do cone do rotor para eliminar elevagiio da dgua através do eixo oco da
turbina: 1- cone; 2- flange do cubo; 3- tubo; 4- aro.
O fluxo ascende a uma altura de mais de 7m do flange inferior do eixo da turbina, isto €, a

agua se eleva até o cubo do rotor do gerador através do eixo oco da turbina. J& que o cubo do rotor do
gerador possui janelas com coberturas fracas a agua vaza através da junta nos enrolamentos do gerador.
A agua elevando-se no cubo do rotor também provoca pulsages de pressio na jusante do rotor
(especialmente durante os regimes de transi¢ao). Para evitar que a dgua se eleve através do eixo oco as
seguintes medidas podem ser adotadas:
¢ remogdo da agua da cavidade acima do aro superior, ndo do dentro do cone sendo do
lado dele:;
¢ instalacdo de um tubo central estendendo-se a face inferior do cone (Fig.2.23) (com a
inten¢do de remover o ar debaixo do rotor através do eixo 0co);
¢ instalagdo de um amortecedor no oco central do eixo da turbina (se a remog¢éo do ar

através do eixo oco ndo for planejada).

2.5.- Oscilacao das Pas do Rotor

Oscilagdo quer dizer combinagdo das vibragdes flexional e torcional de uma pa as quais
surgem a uma certa velocidade de fluxo sobre o perfil da pa.

As forgas aerodindmicas aplicadas nas pas mudam sempre que elas estdo sujeitas a
deformagdes adicionais. Uma destas forgas atua na dire¢do oposta aquela da deformagéo € a outra na
dire¢io da deformac@o. A primeira amortece as deformacGes da pa e a ultima tende a aumenta-las. A

pesquisa de cientistas no comportamento dos perfis de asa durante a oscilagdo mostrou que as forgas de
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amortecimento aumentam em proporgdo ao quadrado da velocidade (Fig.2.24a). A velocidade critica
Ver consegue-se um equilibrio entre as forgas de amortecimento e de perturbagio. A velocidade V>V, 0
menor afastamento da pa das condigdes de equilibrio leva a um aumento na amplitude de vibragdo e ao
aparecimento da oscilagio. Vamos considerar as primeiras vibragdes flexionais e torcionais das pas
tendo a forma de um aerofélio. O perfil tem trés pontos caracteristicos (Fig.2.24b): foco, centro de
rigidez e centro de gravidade. O ponto no perfil relativo ao qual as forgas aerodinimicas ndo mudam
com uma mudanga no angulo de ataque é chamado foco. Na maioria dos perfis este ponto reside a uma
distancia aproximadamente igual a 0,25/ da borda de ataque, onde / é a corda do perfil. O centro de
rigidez € o ponto na qual as forgas elasticas que aparecem durante a deformagdo da pa sdo iguais.
Usualmente o centro de rigidez estd a uma distincia aproximadamente de 0,35/ da borda de ataque do
perfil.

O centro de gravidade do perfil usualmente esta localizado a uma distancia de 0,4 a 0,45/ da
borda de ataque. Em perfis finos o centro de rigidez reside mais proximo ao centro de gravidade do que
em perfis espessos(grossos). Se o centro de rigidez de um perfil coincidir com seu centro de gravidade a
pa pode executar vibragdes flexionais e torcionais independentemente.

A pa de uma turbina pode ser considerada como uma viga fixa numa extremidade. Vamos
considerar o comportamento da pa sob vibragbes flexionais puras. Seja a pa sujeita a uma vibragdo
flexional sob a a¢fo de alguma forga particular. Se a pa for inclinada, por exemplo, para baixo dentro
do fluxo (aumento da curvatura, Fig.2.24c) com uma velocidade relativa 7, o angulo de ataque
decrescera em uma quantia de Aa e conseqiientemente a forga de sustentagdo também sera reduzida.

Quando o perfil for inclinado para cima, o dngulo de ataque em relagdo ao fluxo crescera e
a forca de sustentagdio também crescera. Neste caso, a mudanga na forga de sustentacdo estd numa
dire¢io oposta aquela da velocidade de fluxo atuando no perfil e dai as vibragdes resultantes do perfil
serio amortecidas. Sdo também observados fendmenos semelhantes durante a deformagao torcional. Se
por alguma razdo a pa da turbina recebe um impulso e comega a executar vibragdo torcional, entdo com
qualquer aumento no &ngulo de ataque o momento oposto induzira um aumento na rotagdo do perfil da
pa. Quando os perfis de pa sdo girados na dire¢do inversa o angulo de ataque decresce, reduzindo o
momento aerodindmico, cuja dire¢do € oposta aquela da velocidade angular de vibragdes de perfis de
pa. Neste sentido, as vibragdes torcional e flexional das pas que aparecem por qualquer razdo serdo

sempre amortecidas.
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Fig.2.24 Oscilagiio da p4 e posi¢des do perfil vibratério:
a.- dependéncia da forga F atuando no perfil da velocidade de fluxo v: 1- for¢as de amortecimento; 2- forgas
de perturbacio
b.- Pontos singulares do perfil de asa
c.- 1.- Perfil vibrando com velocidade Z, ; Ac- aumento do dngulo de ataque durante movimento relativo.

Quando o centro de rigidez ndo coincidir com o centro de gravidade um tipo de vibragdo
pode induzir um outro, isto €, durante as vibragdes torcionais as vibrag@es flexionais também podem
aparecer e vice-versa. Se por exemplo, as vibragdes torcionais apareceram (proximo ao centro de
rigidez) entdo, devido a aceleragdo angular, as forgas de inércia aparecem no centro de gravidade do
perfil. Estas forgas de inércia provocam as vibragdes flexionais do perfil.

Semelhantemente, as vibragdes flexionais do perfil tendo uma aceleragdo Z dio surgimento
a forcas de inércia mZ , cujo momento com respeito ao centro de flexdo produz vibragdes torcionais do
perfil da pa.

Mesmo que os dois tipos de vibragoes (flexional e torcional) sejam supostos terem sido
amortecidos, em combinagdo as vibragdes podem ndo ser amortecidas devido a diferenca de fase entre
elas. A pesquisa de Grossman[2.26] na oscilagdo da pa mostrou o seguinte:

¢ A oscilagdo € possivel apenas quando existe um intervalo de fase entre as vibragdes

torcional e flexional;

¢ A freqiiéncia da oscilagdo esta proxima a freqiiéncia natural das vibragdes torcionais:

= ((1H-E)

2

l,—05 F,,

f=——t ; [ )—1(:‘,—0,5)—21g ;
r2+(l, +1, - 05) || \F,

tor

onde Ir é a distancia do centro de flexdao a borda de ataque do perfil expressada como
fun¢do da corda;

rg € o raio de giro do perfil com respeito ao centro de gravidade expressado como
uma fragao da corda;
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I, é a distdncia entre o centro de gravidade do perfil e o centro de flexdo
expressada como fra¢do da corda.

¢ O tipo de vibragdo que ocorre na oscilagdo estd mais proxima as vibragdes torcionais e

flexionais combinadas ja que a oscilagdo desenvolve-se das vibragdes torcionais:

¢ A oscilagdo das pas € sustentada pela energia do fluxo ao redor delas. Em tais casos,

existe uma velocidade de fluxo critica v na qual a energia de perturbagio excede aquela
do amortecimento e dai as vibragdes da pa ndo sdo amortecidas.

Logo vemos que as vibragdes do tipo oscilagdo aparecem apenas quando a velocidade de
fluxo alcanga um valor particular v>v... A baixas velocidades de fluxo ao redor das pés, a oscilago ndo
ocorre.

A velocidade critica pode ser aproximadamente determinada da formula de Kussner[2.27]
dada a freqiiéncia das vibragdes torcionais:

f.l
2®

)

cr 2

onde / € a corda do perfil da pa no raio médio; f,, é a freqiiéncia de oscilagdo, proxima a freqiiéncia das
vibragdes torcionais da pa (para o perfil usado nas pas de turbina hidraulica encontrou-se dos calculos
que f,,=1,02 a 1,15 fi,); © o coeficiente proposto por Kussner[2.27] é igual de 0,7 a 1,14.

De acordo com a pesquisa conduzida por Schlippe[2.28] encontrou-se @ igual de 0,89 a
1,15. Para calculos aproximados pode-se admitir @ igual a unidade e a freqiiéncia de oscilagdo igual
aquela das vibragdes torcionais da pa.

Se a freqiiéncia das vibragdes torcionais for determinada num perfil de pa modelo, podemos
determinar v, tendo em conta que:

¢ a variag¢do simultanea da rigidez da pa em torgdo e flexdao por a vezes muda a velocidade

critica em a vezes,
¢ o0 aumento ou redugdo do tamanho da pa varias vezes ndo alteraria o valor da velocidade
critica (para pas do mesmo material);

¢ a freqiiéncia de oscilagdo decresce por a vezes se aumentamos as dimensdes das pas por

Ja vezes,
¢ a freqiiéncia natural de vibragao da pa € maior no ar do que na 4gua;
¢ na agua a freqiiéncia pode cair em 50%.
A baixas freqiiéncias de vibragdo isto pode ser devido & inércia extra da massa de 4gua

vibrando junto com as pas e em altas freqiiéncias isto pode ser causada pela agéo retardadora da agua.
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A conversdo da freqiiéncia natural de vibragdes do modelo aquela do protétipo é efetuada

pela seguinte expressdo, se a turbina do modelo e do protétipo forem geometricamente idénticas:

mod =
pro
onde
D é o didmetro do rotor;
E ¢ o modulo de elasticidade do material da pa;
Y € 0 peso especifico do material da pa.

A variag¢do da velocidade v de corrente livre com as pas a um angulo de ataque constante

para diferentes aberturas do sistema diretor tomaria a forma de um crescimento continuo, como mostra

aFig.2.25. E obvio que as velocidades proximas a critica podem ocorrer em turbinas hidraulicas apenas

m/seg
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Fig.2.25 Variac¢io na velocidade média relativa do fluxo v
ao redor dos perfis da pa do rotor sob regimes de
aumento de carga como fungio da abertura a, do
sistema diretor.

sob condigdes excessivas (acelera¢do da turbina,
casos isolados de repentina descarga do
gerador). Testes em turbinas para condigdes
excessivas mostraram que 0s rotores estavam
sujeitos a severas vibragdes, as quais poderiam
ter sido devido as vibragdes do tipo oscilagdo da
pa do rotor.

Calculos detalhados de oscilagao da
pa mostram que para aumentar a velocidade
critica é necessario localizar o centro de flexao
longe da borda de ataque e mais proximo ao

centro de gravidade do perfil. A oscilagdo ndo

ocorreria se o centro de gravidade se pusesse a frente do foco independente da localiza¢do do centro de

flexdo. O ponto no eixo ao redor do qual as pas giram ndo tem influéncia na oscilagdo.

2.7.- Localiza¢io do Rotor da Turbina Mista (diagonal) / Vertical

A altura a qual o rotor de uma turbina mista (baixa velocidade) deveria estar localizado,

requer consideravel aten¢do durante a montagem por duas razoes[1.8]:

¢ O posicionamento assimétrico das passagens do rotor em relagdo a altura do sistema

diretor é tendencioso a separagdo de fluxo da superficie interna do aro do rotor. Isto leva

a pulsagdes de pressdo no rotor e vibragdo da turbina. A separagdo de fluxo é

consideravelmente facilitada pela grande curvatura da superficie no aro inferior € pelo

posicionamento do rotor ligeiramente mais baixo em relagdo ao sistema diretor
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(Fig.2.26a). A separagdo comega a uma certa carga € com aumento da abertura do
sistema diretor (aumento de carga) a zona de separagdo de fluxo torna-se maior e as

vibragdes da turbina aumentam.
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Fig.2.26 Diagrama de fluxo com localizagiio vertical imprépria do rotor:
a.- separaciio de fluxo na superficie interna do aro inferior quando o rotor est# abaixo da posi¢io normal:
1- rotor; 2- pas diretrizes do sistema diretor ; 3- zona de separacio de fluxo
b.- formagiio da zona de alta pressiio antes do gap da gaxeta de vedagiio inferior do rotor: 1.- rotor; 2.- pds
diretrizes do sistema diretor; 3- gap de vedagio inferior; 4- gap de vedagiio superior

¢ O posicionamento assimétrico do rotor com respeito ao sistema diretor na diregéo
vertical leva a redistribuigdo de pressio a frente dos gaps de vedagdo. A pressdo ante os
gaps aumenta onde o anel de vedagdo sobressai no fluxo (Fig.2.26b). Isto aumenta o
vazamento através das vedacOes e desgastam-se mais rapidamente do que quando a
vedagdo esta localizada abaixo da borda inferior da abertura do sistema diretor. Devido a
separacdo do fluxo antes da vedagdo a pressdo decresce e o vazamento através da
vedagdo € reduzido. O desgaste ndo uniforme da gaxeta de vedagdo nos gaps, leva a
mudangas na forga hidraulica axial exercida no rotor. O desgaste desigual nas vedacdes
pode levar a uma situa¢do onde devido ao réapido desgaste (por exemplo, da vedag@o
inferior) a componente axial da forga hidraulica seja direcionado para cima. Sob certas
condi¢des de carga isto pode elevar o rotor da hidrounidade. Este fendmeno foi
observado em turbinas de instalagdes de alta carga (grande porte).
Os valores de desgaste da gaxeta da vedagdo observado no rotor(1460mm) de uma turbina
(de 9500kw, 200m de carga) apés 2000 horas de operagéio foram: 0,9mm no anel superior e 2,2 a
2,6mm no anel inferior contra um gap projetado de 0,7Smm. Sob estas condi¢des se observou que o
rotor foi elevado na faixa de carga de 0 a 6000 kw. A elevagéo do rotor levou & fus@o da parte inferior

do mancal da turbina como resultado da fric¢do no aro do anel de 6leo. O rotor se elevou suavemente e

i o
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foi inicialmente acompanhado por algum aumento nas vibraces verticais. A freqiiéncia das vibragdes
verticais neste caso foram quase de 2,5Hz.

A deflexdo da aranha do mancal de escora e a expansdo térmica do eixo do gerador devem
ser levadas em conta quando, se determine a altura a qual o rotor va ser localizado no curso da
montagem.

Os resultados obtidos da pesquisa experimental conduzida pela CIGRE para a deflexdo das

aranhas dos mancais de escora de turbinas mistas (diagonal) sio mostradas na tabela 2.2.

Tabela 2.2
Deflexio da aranha (mm)
Devido ao peso Deflexio total a Tipo de gerador
das partes rotativas carga nominal
0,23 0,43 Suspenso(convencional)
0,22 0,43 Suspenso(convencional)
0,14 0,35 Tipo guarda-chuva
0,16 0,28 Tipo guarda-chuva
0,58 1,08 Suspenso(convencional)
0,05 0,22 Tipo guarda-chuva
0,28 0,57 Suspenso(convencional)
0,32 0,60 Suspenso(convencional)
0,22 0,36 Suspenso(convencional)
0,22 0,82 Suspenso(convencional)

A expansdo do eixo do gerador tem que ser permitida por que durante a operagdo o
gerador pode aquecer-se até temperaturas acima de 35°C, sendo que uma unidade usualmente é
montada a temperaturas proximas ou abaixo de 0°C. A expansdo térmica do eixo, a partir do mancal
escora até o flange da turbina, é:

AL = kLAT ,
onde AT é a diferenca de temperatura; k € o coeficiente de expansio linear. Para o ago o

coeficiente k pode ser admitido igual a 12.10°.

Admitindo que a diferenga de temperatura entre a montagem e a carga nominal seja igual a
AT=20°C e o coeficiente & igual a 12.10° | a expansio do eixo é obtida como AL=0,00024L.

Se o comprimento médio do eixo do gerador desde o mancal escora ao flange da turbina é
de 5Sm temos AL=12mm.

Desta forma o arqueamento do rotor sob carga nominal seria na média, dada por

AL, + AL, ~0,8+12~ 2mm (alongamento do eixo devido a forga hidraulica ndo é levado em

temp

considera¢@o por que é desprezivel).
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Para as condigGes anteriores a turbina deve ser montada com o rotor da turbina elevado em
2mm acima de sua posi¢do média.

A eliminagdo das vibragdes de uma turbina introduzindo-se calgos em baixo da aranha do
mancal de escora e desta forma alterando-se a altura a qual o rotor estava localizado foi efetuada por
primeira vez pelo prof. Thoma (Munique). Em uma instalagio de poténcia observou-se que as vibragdes
aumentaram quando a carga da turbina alcangou 50% da nominal. Apds o rotor ter-se elevado em

1,8mm as vibragdes ndo excediam os limites permissiveis.

2.7.- Elevacio do Rotor de Turbinas Hidraulicas
Numa turbina hidraulica de pas ajustaveis foi observada a eleva¢do do rotor sob regimes de
bombeio e com fechamento das valvulas no tubo se sucgio quando a turbina ainda estava conectada a

rede ("velocidade constante de rotago).

T S N Das caracteristicas de poténcia das
- —ay=conslante turbinas hidraulicas (Fig.2.27) pode ser visto que
S ; s
- R N se a velocidade de rotagdo para uma abertura dada
S~ o as B g do sistema diretor excede aquela correspondente
: B e o N 4 ao valor zero de empuxo axial, a turbina comega a
h T~ a,
Oz N non | OPerar no regime de bombeio. A pressio na
| as ) y
\ N jusante do rotor torna-se maior do que aquela
|
| N\ acima dele e a forga axial hidraulica € direcionada
-F
\/ it . :
para cima. A magnitude desta for¢a depende da
Fig.2.27 Variacio da forg¢a axial no rotor: . ; )
a;-a5 - diferentes aberturas do sistema diretor; 1-| rotagdo da turbina (quanto maior o valor de n ,
variacio da forg¢a axial durante descarga do P ] :
gerador; 2- zoma de forga axial negativa (para| maior €a forga Fu), da abertura do sistema diretor
for¢a axial vertical direcionada para cima).

e do angulo ao qual as pas do rotor estdo girados
(Fig.2.27). Quando no regime de bombeio o empuxo axial excede o peso do rotor da hidrounidade
(peso das partes rotativas) o rotor se eleva. Devera-se notar que um aumento nas vibragdes do rotor
aparece no momento quando ele se eleva bem como quando as partes rotativas do rotor se atritam
contra o estator o qual restringe o deslocamento do rotor. Estas vibragdes sdo rapidamente
amortecidas. Como regra a freqiiéncia de vibragdes ¢ baixa , ndo excedendo 5Hz (ela depende do peso
do rotor e de quio rapido a turbina comuta-se ao regime de bombeio).

A forga axial num rotor de péas ajustdveis durante condi¢des de operagdo normais é

direcionada para baixo. Ela € obtida da formula

2
o ol

ax 4 max 2
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onde k € um coeficiente que € igual a 0,80 para um rotor de 4 pas;

0,85 para um rotor de 5pas;
0,86 para um rotor de 6 pas;
0,87 para um rotor de 7 pas;

D € o didametro do rotor;

H.... € a carga maxima na turbina;

F.. é a for¢a axial obtida.

A forga axial em turbinas de pas ajustaveis depende tanto da abertura do sistema diretor

quanto do dngulo ao qual as pas do rotor estdo giradas.

No caso de turbinas hidraulicas mistas (diagonal) a for¢a axial total pode ser expressada

como[2.29]:

onde

Fax = Pr +Pcd +Pccs+Pcei—Pp,

P. € 0 peso das partes rotativas do rotor da hidrounidade;

P.q € 0 componente dindmico do fluxo atuando no rotor;

P... € 0 componente estatico da pressdo no aro superior do rotor;
P..;i ¢ o componente estatico da pressio no aro inferior do rotor;
P, € a perda de peso do rotor na agua por Arquimedes.

As varias componentes da forga axial que atuam no rotor de uma turbina hidraulica vertical

mista (diagonal) sdo determinados como (Fig.2.28):

onde

Pcd :PI_PC— -2163
o
=]

P, é o componente axial da forga total atuando na superficie lateral na se¢@o de saida do rotor,
para turbinas de baixa rotagao pode-se admitir que € igual a zero (P=p;S));

p: € a pressdo na secdo de saida do rotor;

S; é a projegdo da superficie lateral da se¢do de saida do rotor no plano horizontal;

P. é a for¢a devido a pressdo do fluxo no plano na se¢do de saida do rotor (P=p2S.);

k é um coeficiente dependente do tipo do rotor (na primeira aproximagdo pode-se admitir
k=1);
Q ¢ a vazdo da agua através da turbina;
y é o peso especifico da agua;

g é a aceleragdo gravitacional,

U é a velocidade axial média na se¢éo de saida do rotor.
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Fig.2.28 Distribuigio de pressio nos aros superior (1) ¢ inferior (2) do rotor.

A forca P., é obtida da distribuicdo de pressio no aro em base da férmula

B = IanHydr , onde H € a carga de agua em metros, no raio r. A mudanga do valor de H depende

n
da constru¢do do rotor (anéis de vedagdo), etc. Se conhece-se a carga H, a algum raio r, a carga a

qualquer ponto sera:
2
Dw 2 0,
H=H, + (> -r),
2g
onde v,, € a velocidade angular do fluido entre o rotor e a tampa; usualmente v,, ¢ admitida igual a 0,7
vezes a velocidade do rotor.
A queda da pressdo nos gaps de vedagdes € determinada pela vazdo de vazamento e pelo

tamanho do gap.

O vazamento Q, = /{‘,Sg“{.’lg(ﬂ1 = Hg) = l(oso\’zg(Hg = Hz) >

onde k;=0,42 a 0,50 é o coeficiente de descarga para o gap;
k,=0,52 € o coeficiente de descarga através dos orificios de equalizagdo de pressao;
S, € a area de fluxo no gap;
S, é a area total dos orificios de equalizagdo de pressao.
A forga P.; € determinada de forma semelhante. A direc&o da forga P.; depende do projeto
da vedagdo no aro inferior.

A forga P, pode ser admitida igual a:
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P =P,
Y m
onde P, é o peso do rotor no ar;
Y € o peso especifico da agua;
Ym € 0 peso especifico do material do rotor.

A variagd@o na forga axial no caso de turbinas hidraulicas mistas (diagonal) depende mais do
tamanho dos gaps das vedagdes e da efetividade de descarga do anel superior (provisio de orificios de
descarga nos aros superiores, arranjo especial da aranha, etc.). Quando a pressdo no aro inferior excede
0 peso do rotor e a pressdo no aro superior o rotor se eleva. Observou-se a vibracdo da turbina no
inicio da suspensdo do rotor como com turbinas de pas ajustaveis. A freqiiéncia das vibragdes depende
do peso do rotor e da natureza de variagdo da forga axial durante a elevagdo do rotor. Usualmente a

freqiéncia das vibragdes ndo excede 5SHz e rapidamente amortece-se. Com isto as elevagdes do rotor

sdo controladas pelas caracteristicas construtivas da turbina.

2.8.- Filme de Lubrificacio em Mancais Escora e Munhio
Quando ndo existirem forcas laterais atuando no eixo rotativo o filme de 6leo entre o eixo e

o mancal ocupa uma posi¢io central [2.30],

[2.31], [2.32]. O aparecimento de forgas laterais
devido, por exemplo, ao desbalanceamento, da
surgimento ao deslocamento do eixo e em algum
ponto o eixo toma uma posi¢ao exceéntrica
(Fig.2.29, onde F, é a for¢a no eixo devido a
pressdo do oleo; F. € a forga centrifuga devido
ao desbalanceamento do rotor).

A resultante das forgas F, e F.

tentam mudar o eixo dentro do mancal num

Fig.2.29 Filme de 6leo no mancal atuando como excitador
de vibragio: F,- for¢a no eixo devido a pressio de dleo;
F.- for¢a centrifuga de desequilibrio do rotor (forca
lateral).

sentido anti-horario, determinando um jogo no

eixo.

A diferenca entre esta vibragdo auto-
excitada com um filme de 6leo e a vibragdo com fric¢do a seco € : no segundo caso o deslocamento do
eixo ¢ oposto a dire¢do de rotagdo do eixo e no primeiro caso eles rotacionam da mesma forma. O
aumento de 6leo injetado nos mancais guia usualmente reduz o jogo e a vibragio do eixo. Testes no

mancal escora de muitas instalagdes de poténcia mostraram que estes mancais sdo lubrificados ndo
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apenas com oOleo sendo com uma mistura de dleo e ar. O ar estd presente no 6leo na forma de uma
mistura mecénica (suspensdo), formando praticamente uma mistura 6leo - ar.

O tamanho das bolhas de ar é tal que elas sdo claramente visiveis a olho nu e sdo
comparaveis em didmetro a espessura do filme de 6leo. Algumas vezes o didmetro da bolha excede a
espessura do filme de 6leo. Outras vezes as bolhas de ar sdo pequenas demais para se detectar a olho
nu.

Os seguintes fatores ddo surgimento a satura¢do do 6leo com o ar nos mancais escora:

¢ descarga de 6leo do mancal através do gap entre o disco de fric¢do e os atenuadores do

mancal de escora para a superficie do 6leo no tanque;

¢ turbuléncia na superficie do 6leo dentro do tanque;

¢ presenca de espuma na superficie devido & agitagdo do 6leo causada por obstrugdes em

seu caminho (refrigeradores de dleo, defletores, etc.).

A formacdo de espuma de Oleos minerais também promove a saponificacdo devido a
iteragdo quimica com certos metais, em particular estanho, o qual esta presente no metal babite dos
atenuadores do mancal de escora. A formagdo de espuma cresce abruptamente na presenga mesmo de
uma pequena quantia de umidade. A umidade poderia estar presente no 6leo devido & condensacdo de
vapor d’agua do ar no tanque de 6leo, vazamento de dgua nos tubos refrigeradores de dleo, etc.

Como resultado o 6leo no mancal escora é saturado com bolhas de ar, formando uma
mistura ar-6leo a qual circula com o 6leo através dos gaps entre os discos de fricgdo e atenuadores do
mancal de escora.

Checagens do 6leo nos tanques transparentes do mancal escora de diversas instalagdes de
poténcia mostraram que durante a operagdo das unidades todo o dleo esta misturado com bolhas de ar.

Como resultado o nivel de oleo durante a operagio € maior do que quando as
hidrounidades estdo estacionarias.

A mistura do 6leo com o ar comega no momento em que as hidrounidades sdo postas em
movimento e dentro de 3 a 5 minutos tudo o 6leo esta saturado com ar.

As bolhas de ar e espuma visiveis desaparecem entre 5 a 10 minutos apés a unidade parar.

Pode-se admitir que a quantidade de ar no 6leo (sem considerar a espuma) alcanga tanto
quanto 20% do volume.

A presenga de bolhas de ar na mistura ar - 6leo dentro dos mancais de escora das
hidrounidades pode ser uma das causas do contato direto entre as superficies do mancal, dando

surgimento a vibra¢ao das unidades.
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Vamos considerar o comportamento dos mancais escora na presenga de vibragdes verticais.

O sistema elastico do “segmento-disco” pode ser representado pelo arranjo esquematico mostrado na

Fig.2.30.

lFsen(mt) Entre o disco de fricgdo e os

. (0 segmentos existe um meio elastico com um

iQ Sl . 4 o
Disco de fric¢do m, ‘ coeficiente de elasticidade equivalente k,. Os

, |
Mistura _ I 3
ar-6leo ‘§ %% | géé k, atenuadores do mancal de escora sio montados
|
Z,(t)

numa fundagdo elastica tendo um coeficiente de

|
Segmg}mo m,
|

elasticidade k.

Suporte do___~
segmento

WA Zdezsiz7
Fig.2.30 Arranjo esquemitico de “disco e segmento”| comportam semelhantemente ¢ a compressao do
para determinar-se a influéncia das vibragoes . . i
verticais de disco na operagiio dos suportes do| Oleo de lubrificagdo nas dire¢des laterais € a
mancal escora.

Arbitrariamente pode-se admitir que

todos os atenuadores do mancal de escora se

mesma considerando ou ndo a compressibilidade

do fluido. O amortecimento das vibragdes pode ser desprezado. Admitiremos que uma forca de
perturbagdo variavel igual a Fsen(ot) atua no disco onde F € a amplitude da for¢a com respeito a um
segmento; © ¢ a freqiiéncia angular; t € o tempo.
A equacdo diferencial das vibragdes forcadas na diregdo vertical para um sistema de duas
massas pode ser escrita como:
ms%s+k5ZS—k0(Zd—Zs):O @.1)
m,Z, +k_ (Z,-Z,)=Fsen(ot)
onde Z, e Z., sdo os deslocamentos verticais dos centros das massas do disco de fric¢do e do segmento
da posicdo de equilibrio:

Z, e 7 sdo as segundas derivadas das coordenadas com respeito ao tempo;

my € a massa do rotor e do disco referido a um segmento;
m, € a massa reduzida do segmento e 0s suportes.
Ja que estamos considerando as vibragdes for¢adas a solu¢ao da equagao diferencial toma a
seguinte forma:
Z_ = A, sen(ot) ; Z, = A, sen(ot), (2.2)
onde Ay e A, sdo as amplitudes da vibragdo for¢ada do disco e do segmento.
Substituindo (2.2) em (2.1) e eliminando sen(@t) obtemos um sistema de duas equagdes

algébricas com respeito a Aq € Ag
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(-mo?+k, +k, A, ~Kk,A, =0

23
-k, A, +(-m,0*+k )A, =F. &
Resolvendo o sistema de equagdes (2.3), temos:
A k,F ;
k, k m
md(m,. +m )H—’——mzj[—-“—~m2) ———d—(u)*J
I\im, +m, m, m,+m,
24
(—m5(|)2+ks+kn)F @
A =
k k . m
o (oot
m_+m, m, m,_+m,
o Nal R
A razdo PRl obtida como:
A, -mo’+k +k,
A* & kO
Vamos agora introduzir as razdes:
k, m 1
= A’ 5 L "T’
k, k., o,
onde o, € a freqiiéncia natural das vibragdes dos suportes do segmento.
Finalmente, temos:
2
©
-—+1+k
L@, (2.6)
A k ' '

A (0]
Apos a substituigdo de -A—d =f (m—j por valores de & (Fig.2.31) encontramos que:

s s

¢ quando A=o0 | isto €, quando o meio entre o disco e 0 segmento € incompressivel, a

A : , . PR :
razéiozi =1 (auséncia de ar no 6leo). Isto mostra que as vibragdes verticais do disco

sdo transmitidas aos segmentos e todo o sistema vibra como uma sé unidade (Fig.2.31)
independente da freqiiéncia e a amplitude das vibragGes. Obviamente neste caso ndo
existe perigo das irregularidades da superficie do disco de fricgdo.

o
¢ quando a razdo >1(a razéio da freqiiéncia das forgas de perturbagdo a freqiiéncia

s

A
natural dos suportes sendo empurrados), entdo A—d =-1. Quando as amplitudes das

s

vibragdes estdo 180° desfasados uma da outra o disco de metal e os segmentos podem
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entrar em contato um com outro a certas amplitudes de vibragdo, isto é, o filme de 6leo

serda quebrado e ocorrera a fricgdo a seco ou pelo menos semi fricgdo a seco, levando ao

rapido aquecimento das superficies de atrito dos segmentos e do disco.

Desta forma, a natureza das vibragdes verticais de uma hidrounidade é inteiramente fortuita

e € impossivel predizer quando elas podem ocorrer.

ST
4Ad{As
] \/kzo.l
L\
=c0

1

W/
0 i
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: Ay
Fig.2.31 A_ como funcio de e

S

“disco e segmento”.

@

J para o sistema
S

O arranjo acima considerado € uma
versdo simplificada de operagdo do mancal escora
durante a vibragdo. De fato, a forma que as vibragées
s30 transmitidas do disco aos segmentos do
atenuador do mancal de escora € bem mais complexa.
Mas este registro simplificado nos permite avaliar a
operagdo do mancal escora qualitativamente quando
um meio compressivel estd presente entre o disco de
friccdo e os atenuadores do mancal de escora. As
turbinas com mancais escora localizados dentro de
suas cobertas operam sob condigdes bem rigidas por
que a vibragdo da tampa da turbina causada pelo

fluxo de 4gua através dela pode ser inteiramente

independente da vibragdo do disco de fricgdo. Neste caso, quando as vibragdes verticais do rotor da

hidrounidade, as quais sfo transmitidas ao disco de fric¢8o, ou 0 jogo no proprio disco de fricgdo estdo

em fases opostas com as vibragdes da tampa da turbina (atenuadores do mancal de escora), entdo o

filme de 6leo pode entrar em ruptura independente da razdo das freqii€ncias destas for¢as operantes.

Para estes tipos de unidades, as vibragdes verticais sdo bem mais perigosas. As tampas da turbina tém

que ser projetadas de tal forma que minimize as vibragdes devido as forgas de perturbagdo que atuam

nelas.

2.9.- Momentos de Componente Variavel nas Turbinas de Rotor Pelton

Na turbina Pelton o jato d’4gua do injetor incidem nas pas periodicamente com uma

nz
freqiiéncia _66 onde z. € o numero de pas no rotor; n € a rotagdo do eixo.

- : ; nz
Cada p4 ¢ acionada por uma for¢a devido ao jato de dgua com uma freqiiéncia ‘-6‘01’ onde

Zy ¢ 0 numero de injetores.
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O rotor Pelton de uma instalagdo de poténcia de 375rpm de velocidade de rotagdo tem 18

pas. A agua esguichado por um par de injetores localizados diametralmente opostos um do outro. Um
: : 2 18 e >
destes golpeia as pas com uma freqiiéncia de 375 x o 112,5Hz.. O outro injetor entrega agua as pas a

mesma freqiiéncia, mas com uma mudanga de fase de 10°. Portanto, a componente periddica do

momento da for¢a que atua no rotor da instalagdo tem uma freqiiéncia de 225Hz.

2.10.- Desbalanceamento Hidraulico do Rotor da Turbina Mista (diagonal)
A violagdo da distribui¢dio simétrica de pressdo na superficie lateral de um rotor de turbina
mista (diagonal), da surgimento a uma forca de perturbagdo varidvel nela, conhecida como
desbalanceamento hidraulico[2.5], [1.8]. O desbalanceamento hidraulico do rotor ocorre quando:
¢ as gaxetas dos anéis de vedagdo no rotor se desgastam excentricamente;
¢ o aro do rotor é usinado para remover-se metal de um lado durante o balanceamento
(este procedimento é adotado por muitos fabricantes);

¢ a forma da massa de balanceamento ligada a superficie externa do aro do rotor €
inadequada, logo perturba a simetria da distribui¢do de pressdo na superficie lateral do
rotor.

Vamos considerar a natureza fisica das forgas varidveis que ddo surgimento a aumento da
vibragdo do eixo.

Admitiremos que a gaxeta do anel de vedagdo rotativo esta localizado excentricamente.
Entio o anel de vedacdo rotativo também estara excéntrico em relagdo ao anel de vedagdo
estacionario(Fig.2.32a, 2.32b).

A pressdo p; na montante da vedagdo e a pressdo p, na jusante sdo admitidas constantes ao
longo da periferia. Admitiremos também que o gap de vedagéo € reto, como na Fig.2.32. Entao a perda

de pressdo por vazamento de agua através do gap sera:

AL\ v;
Pl_pz ='Y Ccnt+cuni+ 2Ar Ty ?

2g
onde 7y é o peso especifico da agua;
. é 0 coeficiente de perda na entrada, o qual na média é 0,3;
i € o coeficiente de perda na saida igual a 1,0;
L. é o coeficiente de perda devido & fric@o no gap, o qual é fungdo do nimero de Reynolds,
Re.
Para gaps cilindricos E. I. Kozhevnikova [2.33] dé o seguinte valor para A,:
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2,0 VEE2/\
A, :Reo,45 , Re= gllc >

onde v, ¢ a velocidade de fluxo de vazamento através do gap ;
A: é o gap radial;

I € a viscosidade cinematica da agua.

—
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Fig.2.32 Posi¢iio excéntrica da gaxeta do anel de vedagiio e perda de pressio em ambos lados do gap de

vedagio.
A variagdo na perda de pressao através do gap € mostrada na Fig.2.32c, da qual pode-se ver

que a pressio na entrada no lado do gap maior serd menor que aquela do gap menor.

Vamos determinar a forga lateral que atua no rotor. Admitiremos que a variagao na pressao
ao longo da periferia na entrada varia de acordo com a lei do seno (Fig.2.32d).

E obvio que a forga que atua no elemento de area r-d9, localizada a um angulo ¢, com
respeito a abcissa sera:

PtP:

AF =———rdo L,

onde ré o raio da gaxeta de vedagdo

L, é o comprimento do gap.
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De acordo com a lei selecionada da variagio de pressdo na entrada do gap

" ” ’ ()
P=P, —-(p] — P )sen(f),

n

a ®, =0 (ponto onde o gap é minimo), p = p,

a @z = T (ponto onde o gap é maximo), p = plr.

”

" ' ()
P, +pz—(p1 -pl)sen(—g)

Entdo AF = 2
2

rdo, L

g"

A proje¢do da for¢a nas direcdes X e Y sera:

” ” ’ (PE
2Py P —\P1 —Py Jsen(r)
F, = —J 5 L, rcos(¢,)do, ;
A 2
”n ” r (p
2P, +P, ~(p1 P )sen(f)
K, :—I 5 L, rsen(p,)do, .

A 2
Em vista da localizagdo simétrica dos gaps com respeito ao eixo X, F,=0. A forca total F,

que atua no aro do rotor quando existem gaps desiguais na gaxeta de vedagdo sera:

"

n r (pg
7P, +pz—(p1 =P, Jsen(5)

F_= —J. 3 L rcos(¢,)do,
) 2
= —Tul‘ )d +T-p~’—_—plL rsen(&)cos( )d
= 0 5 crcos(o,)do, 0 5 . ) ¢.)d9, .

J4 que estamos considerando o arranjo da vedagdo sob condi¢des de fluxo em estado

”n

!
permanente as pressdes p, , pz, € p, bem como Lg e r serdo constantes. Elas podem ser tirados fora

da integral de forma que temos:

n "

o= p_]ﬂ_z_L zf d +PI—1L rT n& d
T T | cos(o,)do, ; s ose ( 5 )cos(@,)do, .
0

A primeira integral € zero e dat:

” ’ n

2n & 2n
p i p (p - pl == p'l q) 2 (P
B _’T'—Lgr _! sen(jg) cos(¢,)do, ——2—~Lsr{sen(—;—)(l—255n (-;)Jd(pa

L {i 21 2n
Paisim ®s 3P
= —-Z—Lgrusen(;—)d(ps —-2_!sen (—2—)d(pg].
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n 2
0 | .

2n
: P, 0,
A integral 2[ sen(T)d(p e = —2003(7)

Substituindo-se na segunda integral 3

(pg 2n : (pg n .
) =X; de, = 2dx; —2£sen (7)d<pE = —4£sen (x)dx
i 1 0, o Nl 2N O
= —4[— 3 sen” ( > )cos(—é—) ‘0 +§_£sen(x)dx}= —4{—5(:05(7) =
Desta forma: F,_ = —MLJ

3
O sinal de menos, mostra que F, est4 na direcdo do gap maior. Se o gap for uniforme ao

" !

redor de toda a periferia, isto € p, =p, entdo F,=0. A forga lateral hidrodindmica maxima ocorre

"

quando o gap num lado tende a zero; entdo p, =p,. Consequentemente quando o gap for diferente

em diversos pontos na periferia do anel de vedagdo, aparecera uma for¢a hidrodinimica lateral a qual

estara na dire¢do do gap maior. Ja que o gap minimo € deslocado durante a rotagdo do rotor a dire¢do

: : n
na qual atua, a forga lateral também muda com uma freqiiéncia fundamental igual a @HZ

Podemos mencionar que, quando o eixo estiver localizado excentricamente (devido ao
pobre centramento) os gaps do anel de vedagdo da mesma forma serdo ndo uniformes e havera uma
forca hidrodindmica na diregio do gap maior. Entretanto no caso de eixos verticais estd forca
pressionara ao rotor para centraliza-lo sem estimular vibragdes ja que ele € constantemente direcionado
em dire¢do oposta ao deslocamento do eixo (forga de vibrages amortecidas).

Em uma turbina horizontal, devido a curvatura do eixo os gaps nos an€is de vedagdo serdo
menores abaixo do que acima. Sob certas condigdes de operagdo pode acontecer que a magnitude das
forgas hidrodindmicas sejam comparaveis ao peso das partes rotativas e do eixo. Mas a elevacdo do
rotor alarga o gap de vedagdo na base, a for¢a hidrodindmica diminui e o eixo cai. Isto da surgimento a
severa vibragao do eixo.

O professor A.A. Lomakin[2.34] mostrou que as forcas friccionais do fluido nas vedagdes
influenciam a estabilidade de rotagdo dos eixo de maquinas hidréulicas de grande porte. Em tais casos,
as vibragdes ocorrem em alguns regimes particulares de operagdo e a estabilidade do sistema é alterada.
As vibragdes mostram um crescimento periddico € queda na amplitude. O aumento nas vibragdes
finalmente pde em contato ao rotor com as partes estacionarias e as vibragdes diminuem abruptamente.

Logo elas comegam a crescer de novo.
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Desta forma, as forgas de perturbagdo hidraulica que crescem nas vedacdes sdo diretamente
proporcionais a pressdo no gap da vedagdo. Conseqiientemente, como a carga na turbina aumenta, a
vibragdo da unidade também aumenta. Como exposto anteriormente, a freqiiéncia de vibragdo e a
varia¢do nas forgas de perturbagdo corresponde a velocidade de rotagdo. A magnitude da forca devido
a friccdo do fluido é pequena em comparagio com as forcas elasticas e inerciais. Dai as vibragdes
ocorrem com a freqiiéncia natural das vibragdes laterais do eixo.

O desbalanceamento hidraulico também pode ocorrer quando a massa de balanceamento
ligada ao aro do rotor projeta-se sobre a superficie usinada, interpondo-se no paraboloide de rotagao do
fluido na cavidade abaixo do rotor. Tsto da surgimento a distribuigdo de pressdo assimétrica no aro e a
flutuagdes de pressdo de 4gua entre a tampa da turbina e rotor ou de seu aro e a gaxeta. A operagio
uniforme da turbina é perturbada.

A massa de balanceamento deveria ser localizada, de tal forma que ndo perturbe a simetria

da distribui¢do de pressdo na cavidade abaixo do rotor.

2.11.- Fendémeno de Cavitaciio em Turbinas Hidraulicas

O fendmeno de cavitagdo nas turbinas hidraulicas, aparte de sua a¢do destrutiva no metal do
rotor e outras partes da turbina, também leva a vibragdo excessiva da unidade e a golpe de ariete no
tubo de sucg¢do[2.35], [2.36]. A cavitagdo ocorre nas passagens de fluxo da turbina onde a pressdo cai
até uma pressao de vapor a temperatura d’agua correspondente. Isto leva a um vacuo parcial, formagéo
de bolhas e disttirbio da uniformidade de fluxo. O fluxo muda para aquele de uma mistura bifasica (agua
e bolhas de vapor de agua). As bolhas de vapor que caem na zona de pressdo crescente se condensam
parcialmente e como resultado disto, ocorrem choques hidraulicos locais. A coalescéncia das bolhas de
vapor individuais ocorre num periodo de tempo bem curto, levando na pratica a um crescimento intenso
da pressdo. Se a coalescéncia das bolhas ocorre a superficie do metal, ela consegue gradualmente
erosionar nesses lugares. A freqiiéncia das flutuagdes de pressdo no fluxo nos pontos onde ocorre a
cavitagdio varia numa ampla faixa, desde uma fragdo de Hz até freqiiéncias ultra-sdnicas. O
aparecimento do fendmeno de cavitagdo nas turbinas € acompanhado por ruido e golpe de ariete os
quais sdo transmitidos ao rotor, ao tubo de suc¢do e a outras partes da turbina. As condi¢Oes de

cavitagdo numa turbina sdo avaliadas em termos de um coeficiente de cavitagao:

B pb _Hs—pv
Cony =

onde py € a pressdo barométrica;
H, é a altura de sucg¢do;

p. € a pressdo do vapor;
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H ¢ a altura disponivel da turbina.
A altura de sucgdo permissivel para uma poténcia de saida e carga, é obtida das curvas
caracteristicas de opera¢@o da turbina.
As distribui¢des da pressdo e velocidade na se¢do de entrada do tubo de sucgdo tém uma

influencia consideravel nas condi¢des de cavitagio.

A Fig.2.33 mostra a distribuicdo de
velocidade na se¢dao de entrada de um modelo de
5 um tubo de sucgdo. Pode-se ver que as maiores
velocidades (>70%) ocorrem no cotovelo do tubo
de sucgdo na superficie superior do lado direito. A

pressao aqui € consideravelmente mais baixa do

que aquela no lado oposto. Dai € necessario
introduzir-se o coeficiente de Coriollis k. na
formula para determinar a pressio minima na

secdo de entrada do tubo de sucgao. Este

coeficiente, especialmente sob condig¢des fora de

Fig.2.33 Distribuic¢iio de velocidade na se¢iio de entrada
do tubo de succio da turbina modelo.

quais ndo podem ser desprezados na determinagdo da altura de suc¢@o permissivel.

projeto, pode alcangar grandes valores (>3) os

A equacdo de Bernoulli para as se¢des de entrada e saida do tubo de suc¢do pode ser

escrita como:

2 2
v
L e~i—Zc=&'Zs+kcs ~+h

Y ce 2g 'Y 2g 682

onde p. é a pressio média, v. é a velocidade média, e Z. € o nivel d’agua na entrada do tubo de

sucgdo; e ps, Vs, € Z, da se¢do de saida do tubo de sucg@o; e h. € a perda hidraulica sobre a

secdo de entrada e saida.

Desta equag¢do pode-se ver que quanto maior a ndo uniformidade de fluxo apés o rotor

(k.c), menor € a pressao P (s testes em diversas turbinas hidraulicas tém mostrado que quando a

abertura do sistema diretor é reduzida a pressdo na se¢do de entrada do tubo de sucgdo aumenta na
periferia mas cai no centro. A Fig.2.34 mostra a natureza da variagdo de pressdo no tubo de sucgio de
uma turbina sob condi¢des de carga variavel através da abertura do sistema diretor. Observou-se que
variando as aberturas do sistema diretor de 45 a 65% ocorreram severos choques hidraulicos.

Da Fig.2.34 pode-se ver que na faixa de aberturas do sistema diretor de 45 a 60% a pressdo

na periferia do tubo de sucg@o € positiva enquanto que na parte central ela é negativa.
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3m. de agua A Fig.2.35 é um diagrama das
N EEs Py
P {Jﬁﬁi r AI‘/ 3 variagdes de pressdo na periferia do tubo de
2 A afll) g : :
{1 A sucgdo registrado durante teste numa
M
1 1+ }\/ unidade. A unidade foi sujeita a severos
et |
L.‘{ ” choques hidraulicos no tubo de sucgdo. A
a
0 I ’uL.‘J.. 0 1 1 O
10 20 30 30 50 60 .I?O 30 90 forga destes choques, o ruido e as vibragdes
1 I T, ‘ que elas causaram variava com as condi¢Ges
Tl de operagdo da turbina. Encontrou-se que a
-2 unidade operava suavemente nas condigdes
V‘/?@Iie r ] 2,/ de projeto correspondentes a uma abertura
3 Operacédo das unidades como
~—— condensador sincrono sem pH= do sistema diretor de 75 a 80%. Uma
centrifi 3 e . :
-4 b S reducdo na abertura do sistema diretor
Fig.2.34 Variagio de pressio no tubo de sucgio de uma turbina Hoinou Vibracoes hhaiorestnalaranhg
de 34000 kw operando a 32,5m de carga a virias ong ¢
abcr_turas do sistema diretor: 1-_ periferia dq tubo de superior do gerador. Elas alcangaram o
suc¢do; 2- zona central; 3- amplitude das variagoes de
pressio. maximo nas aberturas do sistema diretor

entre 40 e 55%. As flutuagdes de pressdo no tubo de sucg@o alcangaram o maximo simultaneamente.

A distribui¢do de fluxo no tubo de suc¢do pode ser aproximadamente descrita como: sob
condi¢des de projeto o fluxo de agua é proximo ao axial. Sob estas circunstancias o fluxo de dgua ao
redor dos perfis das pas do rotor é o mais favoravel e a pressdo na entrada do tubo de suc¢do a jusante
do rotor € quase idéntica em todos os pontos.

Quando existe um desvio das condi¢des de operagdo nominais (de projeto) da turbina,
aparecem componentes tangenciais de velocidade na saida do rotor. Encontrou-se que quanto menor a
abertura do sistema diretor, maior é a rotagao do fluxo que deixa o rotor. Isto leva a um crescimento de
pressdo na periferia do tubo de sucg¢do devido a maior forga centrifuga do fluxo. A pressdo na zona
central do tubo de succ¢do cai continuamente com a diminui¢do da abertura do sistema diretor e
finalmente existe uma transi¢io para um vacuo.

A separagado de fluxo nas pas do rotor da surgimento a formagdo de bolhas de ar as quais
provocam golpe de ariete no tubo de sucg@o quando elas sdo injetadas na regido de alta pressdo. A
separa¢ao de fluxo pode ser observada em algumas faixas particulares da velocidade do fluxo. Este
fendmeno pode ser devido a perfilamento insatisfatorio das pas do rotor. Em tais casos, a freqiiéncias
das vibragGes corresponde a freqiiéncia de pulsagdo da pressdao no tubo de sucgao.

Pode ser notado que durante a construgdo de instalagdes de forga hidraulica (especialmente
de grande capacidade) é economicamente desejavel comissionar as primeiras unidades antes que a

construgdo da instalagdo seja completada. Entretanto, isto leva a operar as primeiras unidades sob
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baixas cargas(queda) em comparagdo as condi¢des de projeto. Durante a constru¢do de uma instalagao

de poténcia a primeira unidade foi comissionada a uma carga de 49m contra uma carga de projeto de

96m. Sob condi¢des de operagdo normais a rotagdo especifica desta turbina é de 70rpm, ao passo que

durante seu periodo inicial de operagéo sua rotagao especifica era de 100rpm.
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Fig.2.35 Variacio de pressio na periferia do tubo de succiio sem injegiio de ar: a, - abertura do sistema diretor.
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| A operag@o destas turbinas a baixa carga (para as quais ndo foram projetadas) levou &
cavitagdo, o qual danificou severamente as pas do rotor devido a eroséo por cavitagdo. Além disso, a
opera¢do destas turbinas sob estas condiges provocou pulsagdes excessivas de pressio e golpe de
ariete nas passagens de fluxo da turbina: Trincas desenvolveram-se nas péas do rotor da turbina. Estes
fendmenos eram esperados ja que o coeficiente de cavitagio aumenta com o aumento nas rotagdes
especificas mesmo quando a vazdo € constante. Uma inspegdo dos tridngulos de velocidade na entrada
de uma turbina mista (diagonal) a baixa carga mostra um consideravel aumento nas perdas de energia
devido ao choque na entrada, o qual é também responsavel pela deterioragio das condigdes de
operagdo transitoria da turbina.
Obviamente, neste caso teria sido mais apropriado considerar a instalagio de rotores
temporarios para altas rotagdes especificas ou uso de alternadores de duas velocidades sincronas em

tais instalagdes.
C.- For¢as de Perturbacio Elétrica

Quando um alternador opera sob condi¢des de estado permanente as forgas de perturbag@o
no trabalho sio:

¢ componente periddico do impulso magnético;

¢ forcas que surgem devido ao entreferro ndo uniforme entre o estator e rotor;

¢ forcas que aparecem durante curto-circuito do enrolamento do rotor;

¢ forcas que aparecem durante operagéo assimétrica do alternador;

¢ forcas que ocorrem durante um curto-circuito prolongado das barras coletoras do

gerador.

Todas estas for¢as que aparecem durante operagdo do gerador atuam nos diferentes
elementos da hidrounidade, algumas independentemente e outras em conjunto com as outras for¢as de
perturbacdo. JA4 que as forcas de perturbagdo elétrica se originam no gerador seu impacto nos varios
elementos da estrutura dependem do tipo de gerador. No caso de hidrounidades do tipo
suspenso(convencional), a aranha do mancal de escora usualmente ¢ montada no estator do gerador e
as vibragdes desta tltima sdo transmitidas para a aranha.

Nas hidrounidades de tipo guarda - chuva a aranha do mancal de escora é montada numa
fundagdo separada e ndo esta conectada ao estator do gerador.

A freqiiéncia das forgas de perturbagéo elétrica é bastante alta (60Hz a mais) sob condi¢des
de operagdo de estado permanente. Seu impacto € restringido ao estator (deformagdo e deslocamento)

e num grau menor a turbina. Dai, as vibragBes causadas pelas forgas de perturbagdo elétrica nos
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geradores do tipo guarda - chuva sdo transmitidas 4 aranha do mancal de escora num grau menor do

que nos geradores do tipo suspenso (convencionais)[1.8].

2.12.- Componente Peri6dico do Impulso Magnético

A corrente que flui através dos enrolamentos do rotor do gerador estabelece uma forga
magnetomotriz no rotor e uma indugdo magnética no entreferro. Forgas radiais entre o rotor e o estator
aparecem ao redor da periferia do rotor. Estas tentam traze-los mais proximos um do outro.

As forcas radiais num elemento de arco do rotor:

SB
F=—|
25%10

onde S é a area de superficie do elemento do rotor ;
B ¢ a indugdo magnética ;

A componente variavel da forca magnética atua no rotor a freqiiéncia de polo, isto é,
120Hz, quando a rotag¢do do rotor é nominal.

Um entreferro assimétrico entre rotor e estator (por exemplo quando o estator é eliptico
devido ao deslocamento radial dos polos individuais, etc.) conduz a uma for¢a radial unidirecional,
direcionada ao ponto onde o entreferro é menor. O desvio maximo permissivel entre rotor e estator
para maquinas de polos salientes, é de 10 a 15% do entreferro médio. Se o desvio da norma é
apreciavel, ele deve ser corrigido centrando ou ajustando o rotor e estator. Se for necessario, podem ser
colocados calgos abaixo dos pdlos para este proposito. A freqiéncia de variagdo nas forcas de

ni ni

perturbagdo que atuam no rotor ou estator serdo entao iguais a: 0 % 26_0’

onde n € arotacdo do eixo;

i=1,2.3,... representa a ordem dos harmdnicos.

A assimetria do entreferro ¢ verificada aferindo-se quando a unidade estd estacionaria.
Entretanto, quando a unidade estd em operagdo ela pode dar surgimento a um deslocamento
unidirecional do rotor o qual ndo pode ser medido por aferidores. Neste caso a assimetria magnética
pode ser vista melhor num oscilégrafo o qual registra simultaneamente a forga eletrodindmica nos trés
enrolamentos localizados na periferia do entreferro a 120° um do outro.

As indicagdes caracteristicas de violagdo da simetria da indugdo magnética sio:

4 baixa vibragdo da unidade quando opera em baixa carga e sem excitagio ou aumento nas

vibragdes com um aumento na corrente de excitagdo;

¢ com rotagdo normal do eixo e tensio normal nos terminais do estator a corrente de

excitacdo é maior apos o repentino aumento das vibragdes;
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¢ as curvas Il desenhadas para operagdo sem carga (A) e de curto-circuito trifasico nos
terminais do estator (B) residem abaixo das curvas I, das caracteristicas correspondentes
obtidas para operagao antes do aumento repentino das vibragdes(Fig.2.36a);

¢ o decréscimo gradual das vibragdes com a redugdo gradual na tensio nos terminais do
estator;

¢ o desaparecimento instantaneo das vibragoes quando a excitagdo é removida através da

supressao automatica do campo do rotor.

Uma rotagio do eixo
N® de polos

do Estator

24 68 10121416

N° de polos

Corrente e Tensio no rolamento

1 357 9111313

Lot

Corrente no enrolamento do Estator

(a) (b)

Fig.2.36 Caracteristicas da operagio sem carga, curto - circuito dos cnrolamentos de campo do gerador ¢
oscilégrafo da corrente fluindo nos condutores.

2.13.- Curto-Circuito do Enrolamento de Campo do Gerador

Se alguns dos enrolamentos de campo no rotor estdo curto-circuitados, (ou estdo
parcialmente derivados por uma resisténcia externa) a distribui¢do da indugdo magnética no entreferro
torna-se desigual e existe uma forga unidirecional resultante a qual, atuando no rotor € no estator, da
surgimento a vibragdes. A freqiiéncia destas vibragdes podem ser um multiplo da rotagdo do eixo da
hidrounidade.

Um curto-circuito completo dos enrolamentos de campo do rotor ou uma derivagdo parcial
pode ser facilmente detectado com o oscilografo. Com este propésito um condutor abrangendo o passo
simples entre polos é fixado no espago entre rotor e estator. O gerador € operado em ndo-carga e a
excitacio é introduzida. A forga eletromotriz no condutor € registrada no oscilografo. Se o
enrolamento do rotor for imperfeito o oscilografo mostra um mergulho no trago senosoidal da fe.m.
quando o pélo com o enrolamento danificado atravessa o condutor.

A Fig.2.36b mostra o oscilografo obtido em um gerador de 465Mw de saida sob condigaes

de ndo-carga com uma corrente de excitagdo de 75amp. Encontrou-se que o 12'° pélo estava
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danificado. Para se identificar o pélo danificado, foi conectado um contator ao eixo do gerador para
fechar o circuito a cada revolugdo. A tensdo do contator era transmitida a um outro loop do
oscilografo. Apos o defeito ser retificado (curto-circuito do enrolamento da bobina adjacente) a

vibragdo da aranha superior caiu de 0,22 para 0,06mm.

D.- Folgas Provocadas por Vibracio Excessiva

2.14.- Folgas de Componentes Montados e Juntas Parafusadas

Folgas em juntas ocorrem nas orelhas dos suportes da aranha superior do gerador, na caixa
do mancal guia do gerador, na aranha inferior, no cubo do rotor da turbina e no anel de vedagdo do
labirinto, nos po6los do rotor do gerador, nas pas do rotor de turbinas de pas ajustaveis, nos dispositivos
entre eixo e rotor de turbinas mistas (diagonal), nas clavilhas de unido das pas com o disco do rotor e
nos espagos de separagdo entre as pegas nas turbinas Pelton, nas clavilhas dos acoplamentos por flange

e nos segmentos destacaveis da caixa da turbina, em turbinas de pas ajustaveis[1.8].

2.15.- Aumento da Folga nos Mancais Guias das Turbinas e Geradores

O rotor, praticamente sempre, tem um certo valor de desequilibrio residual e outras forgas
de distirbio as quais podem tirar a unidade fora das condi¢des estaveis de operagdo. Se sob estas
circunstancias as folgas nos mancais guia se tornarem excessivas o eixo pode comegcar a vibrar.

No movimento harménico a aceleragio maxima do movimento de vibragdo € igual 3 Ao?,
onde A é a amplitude das vibragdes.

Esta aceleragdo do rotor aumenta em propor¢do direta a amplitude da vibragdo, a qual €
covernada pela folga nos mancais. Ja que o produto de massa e aceleragio € igual a forga, o
componente dindmico da forga devido & pressdo nos mancais da hidrounidade também aumenta, e assim
também as vibragdes. Dai as folgas nos mancais devem ser mantidas dentro dos limites permissiveis

prescritos pelo fabricante.

2.16.- Ressonincia Entre a Freqiiéncia das Forcas de Perturbacdo e a Freqiiéncia Natural das
Vibracdes dos Componentes Montados

A amplitude das vibragdes aumenta abruptamente se a freqiiéncia das forgas de perturbagao

aproxima-se a freqiiéncia natural de vibragdo da estrutura. Neste caso temos o fendmeno de

ressondncia. Algumas vezes a amplitude das vibragdes é téo grande que é impossivel operar a unidade
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sob condigdes na carga de projeto. N@o apenas os suportes e o eixo da hidrounidade podem estar em
ressondncia com as forgas de perturbagdo mas também os elementos individuais como trilhos de
seguranca, tampa do estator, tubulagdo de dleo, hastes de regulagem, etc., bem como a tubulagdo de
conduto forgado que entrega agua as turbinas da instalagio de poténcia.

Em cada caso € necessario descobrir se existe ressonancia e tomar medidas para elimina-la.
Usualmente isto pode ser feito eliminando-se ou reduzindo-se as forgas de perturbagdo e aumentando-
se a rigidez da estrutura ou instalando-se suportes adicionais. Ao conduzir-se as verificagdes é
necessario avaliar ou determinar a freqiiéncia natural de vibragdo dos componentes individuais da
unidade cujas vibracoes paregam ser excessivas. Isto pode ser determinado através de analisadores de
vibragdo usando a onda de vibragdo livre no tempo.

Deve ser conhecida a frequiéncia natural de vibragdo dos seguintes componentes da unidade:

Aranha do gerador; caixa do excitador e regulador; estator do gerador; tampa da
hidrounidade; pas do rotor; eixo da hidrounidade(vibragdes torcional, flexional e de
péndulo); extensdo do eixo(eixo do excitador) e outros componentes da hidrounidade;
dutos de condugdo forgada que entrega dgua as turbinas.

A freqiiéncia natural das vibra¢des pode ser determinada pelo registro das vibragdes livres
amortecidas de um componente, ou seja, quando as condi¢des de equilibrio sdo perturbadas. O ultimo

pode ser conseguido por uma pancada leve ou um golpe preciso na estrutura. Deveria-se notar que a

freqiiéncia natural das vibragdes € diferente em

e
-

diferentes dire¢des e primariamente € dependente da
rigidez da estrutura numa diregdo particular. Por
exemplo, a se¢do transversal dos suportes da aranha é
bem mais esbelta(baixa rigidez) na dire¢do transversal

do que na dire¢dao horizontal ao longo dos eixos dos

Amplitude das vibragées

- suportes. Dai a frequiéncia natural de vibragdo da
(&)

aranha na direg@o transversa aos suportes sera menor

@ On

Fig.2.37 Freqiiéncia natural de vibragio da aranha| do que aquela na d‘u—egg‘m ao longo dos eixos dos
do gerador ; 1- na dire¢do transversal aos
suportes da aranha; 2- na diregdio ao longo| Suportes da aranha (Fig.2.37).

dos eixos dos suportes da aranha.

A frequiéncia natural de vibragdo da aranha
do gerador, na diregdo vertical pode ser aproximadamente determinada de sua deflex@o estatica;
15,8

i = ,
av Jgs_g‘

onde ., esta em mm.
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A tabela 2.3 mostra os valores de deflexdo e freqiiéncia natural, da vibragdo vertical da
aranha do mancal de escora determinados teoricamente, para um exemplo real de unidades Francis e
Kaplan,

Neste exemplo, as freqiiéncias naturais dos suportes da aranha do gerador no plano vertical

residem dentro dos seguintes limites:

para geradores do tipo suspenso(convencional) 20 - 35 Hz;
para geradores do tipo guarda-chuva 12 - 40 Hz;
Tabela 2.3

Deflexio estitica devido ao peso | Fregiiéncia natural das Tipo de turbina Tipo de Gerador

das partes rotativas em (mm) vibragoes verticais em (Hz)
0,22 33,7 mista (Francis) suspenso(convencional)
0,28 30,0 mista (Francis) suspenso(convencional)
0,22 3347 mista (Francis) suspenso(convencional)
0,32 28,0 mista (Francis) suspenso(convencional)
0,16 39.6 mista (Francis) guarda-chuva
0,58 20,7 mista (Francis) suspenso(convencional)
0,42 24 4 mista (Francis) suspenso(convencional)
0,40 25,0 Propulsor suspenso(convencional)
0,92 16,5 mista (Francis) suspenso(convencional)
0,28 30,0 pé ajustavel (Kaplan) suspenso(convencional)
0,56 2155 pé ajustavel (Kaplan) guarda-chuva
0,64 19,8 pé ajustavel (Kaplan)| suspenso(convencional)
0,22 33,7 | mista (Francis) suspenso(convencional)
1,50 12,9 pa ajustavel (Kaplan) guarda-chuva

A freqiiéncia natural de vibragdo horizontal da caixa do excitador e regulador usualmente é
obtida com o auxilio do sinal das vibragdes amortecidas ap6s a introdugdo de um distarbio na forma de
uma pancada precisa na estrutura. Usualmente estas freqiéncias ndo sdo maiores que 20Hz. A
freqiiéncia natural de vibragdo do estator do gerador € bastante alta. Checagens instrumentais da
freqii€éncia natural de vibragdo em varias instalagdes de poténcia na diregdo radial e na tangencial
mostraram que a freqiiéncia na dire¢do radial residia entre 50 e 150 Hz , e a tangencial entre 25 e 50
Hz.

A freqiiéncia natural de vibragdo da tampa da turbina de hidrounidades onde o mancal

escora esta localizado na tampa € obtida de sua deflexdo devido ao peso das partes rotativas
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Usualmente para turbinas de poténcia de saida grande, esta freqiiéncia reside entre 40 e 65 Hz Para
pequenas turbinas ela pode alcangar de 80 a 120 Hz.

As vibragGes torcionais no aro inferior do rotor das turbinas sdo perigosas no caso de
turbinas mistas (diagonal). Isto por que o aro inferior atua como uma massa conectada a laminas
flexiveis (pas). Estas freqiiéncias, de acordo com dados disponiveis, estdo entre 40 e 80 Hz.

As turbinas Pelton, usualmente, possuem uma freqiiéncia natural de vibragdo das pas entre

100 e 150 Hz ou mais.

2.17.- Vibrag¢des Torcionais do Eixo

As vibragdes torcionais do eixo sdo obtidas por calculo[1.8].

As vibragdes flexionais transversais do eixo dependem de sua rigidez, localiza¢do dos
suportes, carga e comprimento do eixo. Se conhece-se a deflexdo do sistema composto, o modo

principal de vibragdo pode ser aproximadamente determinado pela equag@o de Rayleigh:

onde §; ¢ a deflexdo estatica no ponto onde € aplicada a carga F; ;
g ¢ a aceleracdo devido a gravidade.

Com a finalidade de estimar-se n., o eixo vertical ¢ considerado como horizontal entre os
suportes carregados com a massa do excitador, gerador, acoplamento e rotor da turbina.

Dependendo da localizagdo e numero dos rotores e mancais o sistema indeterminado é
resolvido para se obter as deflexdes nos pontos onde a carga devido a massa dos rotores € aplicada. Em
tais casos € mais conveniente usar o método de elementos finitos.

O desgaste consideravel ou afrouxamento dos parafusos de um dos mancais guias pode

reduzir intensamente a rotacao critica, o qual poderia causar ressonancia.

2.17.1.- Vibrac¢ao Torcional do Eixo
O periodo das vibragdes torcionais do sistema turbina - gerador é estimado pelo periodo

natural, dado abaixo:

JJL
G,J,(3.+3,)

10 = 2
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(ol < _
onde &S g__ , € 0o momento de inércia do rotor da turbina;
(6p?),
I = ig > € o momento de inércia do rotor da gerador;

G, ¢ 0 modulo de cisalhamento, para agos é igual a 85.10%*kgf/cm?;

J,, € 0 momento de inércia da area da secdo transversal do eixo;

J, =402 -q1),

onde D, é o didmetro externo do eixo;
d, ¢ o didmetro interno do eixo;
L ¢ o comprimento do eixo desde o eixo do anel do rotor do gerador ao centro do rotor da
turbina.

Quando o peso do eixo também € levado em conta, a formula usada é:

JJL
G,1,(3+3,).

17 =2k

Os valores de J! e J; sdo obtido das equagdes:

J :J:+%JS% » Jg =J, +%Jsﬁ old ) =_o°‘ 5
2 Sy tS S =3
onde v, € o peso especifico do material do eixo;
J; ¢ o momento de inércia do eixo.
Se a freqiiéncia de revolugdo do eixo da hidrounidade coincide com a freqii€ncia natural das

vibragGes torcionais do sistema rotor da turbina - rotor do gerador, pode-se observar um aumento na

vibragdo do eixo e vibragdo acentuada dos suportes.

Exemplo Hustrativo
Uma turbina com uma velocidade de rotagdo de 75 rpm tem um eixo cujos didmetros

externo e interno sdo de 900mm e 350mm respectivamente. O periodo das vibra¢des torcionais T tem

que ser determinado. O momento de inércia do rotor do gerador (GDz)J5 =13,3.10° kef m? 0

momento de inércia da turbina (GDZ)t =1,110° kgf.m*.O comprimento do eixo, desde o eixo do anel

do rotor do gerador ao centro do rotor da turbina é L=11745mm. O médulo de cisalhamento
G.,=85.10"kgf/cm’;y=7800kgf/cm’.

* Desprezando a massa do eixo
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Os momentos de inércia dos rotores da turbina e do gerador sdo:

(6D?), 1110

J, = = 2810° 2.

. e 8.10° kgf.m.s” ;
g (6D%), 13310° Iy
= I ) gf m.s” ;

J, = %(Dj —d?) %(90“ —35*) = 63010%cm* ;

2

JJ.L 28 x107 x 339 x 107 x 11745
T=2xn =2n I T 5 = 1,49seg .
GoJo(J:+J;) 85x10* x 630 x 10*(339 +28) x 10
I 3 1
Freqiiéncia da vibragdo f = T 149" 0,66821Hz ;

n_ = 60f = 60 x 0,66821Hz = 40,0939 rpm .
* [Levando em conta a massa do eixo:

Yuld,  78x10° x11,75x630x10" x10°°

=587.10° kgf.m.s” ;

) g 981
e, J.J, T 587.10° x 339 e
— -+ = = 3 = _ — A |- m. ,
e T 3 339428 S
1 J 1 28
Gt — =339110° +=x587.10> x———==339015108kofimists
e=s SR B S SEoNDRa et
e JiJ L 5 28,18 x 339,015 x 1174,5x 10° e
g . = 2 =1, seg .
"Gc.J (J; +J') 85x 10* x 630 x 10*(339,015 + 28,18) <
o o g

da qual

cr

! @ 33,975
== m .
n T > p

Deste exemplo, pode-se ver que quando a massa do eixo € levada em conta ela abaixa
ligeiramente a freqiiéncia natural das vibra¢des torcionais do eixo.

Esta turbina foi parada, quando a velocidade de rotagdo tinha diminuido para 35 a 40 pm, e
foram observadas crescentes pulsagGes do eixo. Esta condi¢@o n@o persistiu muito por que & n=45rpm a
forga de frenagem foi aplicada a hidrounidade.

Pode-se mencionar também que no caso de turbinas de pas ajustaveis a freqiiéncia da

vibrag@o torcional do eixo depende num certo grau do dngulo ao qual s3o fixadas as pas do rotor.
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2.17.2.- Vibrac¢io de Péndulo do Eixo.
Um eixo de hidrounidade suportado por um mancal escora e tendo folgas no mancal guia se
comporta como um sistema de péndulo. Ele pode oscilar no mancal escora como um pivé no plano
vertical passando através dele. Desprezando-se o efeito de amortecimento das forgas friccionais, a

equacdo da freqiéncia natural de oscilagao de péndulo pode ser escrita como:

d’gp

J
dt’

+(M, -M,)p=0.

onde Jé o momento reduzido de inércia do rotor da hidrounidade
@ € o angulo de rotacdo do assento do mancal escora;
M, é o momento elastico de rotagdo do assento do mancal escora por unidade de angulo;
M, é o momento de restauragio devido ao peso do rotor por unidade de angulo de rotagédo dos
assentos do mancal escora.

A solug@o desta equacdo da a freqiiéncia fundamental das oscilagdes de péndulo:

Usualmente, a freqiiéncia fundamental f; reside entre 2 € 8 Hz.

2.18.- Vibracdes da Tubulacfio de Conduto Forcado

O fenémeno da ressonincia também pode ocorrer em uma hidrounidade quando a
frequéncia das forgas de perturbagdo hidraulica (por exemplo, variagdes de pressdo no tubo de sucgao
devido a condi¢Ges de cavitagdo ou separagdo de vortices do rotor) coincide com a freqiéncia natural
de vibragdo da tubula¢do ou de alguma parte dela ou com a velocidade de propagac@o das ondas de
pressio ao longo da tubulagdo[2.22]. Se estas freqiiéncias se aproximarem uma da outra, podem ser
estabelecidos pulsagdes com amplitude de vibragdo crescente e decrescente de forma alternada.

Como bem se sabe, o tempo levado para propagac¢do das ondas de pressdo ao longo da
tubulacdo desde a turbina até o nivel da chaminé de equilibrio ou cdmara de carga e volta € igual a

2L

— _v: 5
onde L é o comprimento da tubulagdo;
Vo é a velocidade de propagacdo das ondas de pressdo (depende do material, espessura da

parede e didmetro da tubulag@o).
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onde k é o coeficiente adimensional dependente do material do tubo(para tubos de ago pode-se

admitir que A=1);
D é o didmetro da tubulag@o;

e, € a espessura da parede da tubulagdo ;

E, é 0 modulo volumétrico de elasticidade da agua , aproximadamente igual a 2,1.10* kgf/cm?;

E ¢ 2,1.10%gf/cm?.

A velocidade de propagacao das ondas de pressdo nas tubulagdes pode ser determinada do

grafico da Fig.2.38.

Pode-se notar que as variagdes transitorias de pressdo na tubulagdo e a vibragdo sdo

causadas por operagdo instavel do regulador de velocidade da turbina. A vibragao da tubulagdo se torna

especialmente severa quando, o tempo levado para mudar a abertura do sistema diretor pelo regulador

de velocidade se aproxima ou é multiplo do tempo levado para propagar as ondas de pressdo através da

tubulacdo(linha de derivac¢do).

m/seg

7
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1000
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e
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Fig.2.38 Dependéncia da velocidade de propaga¢io
das ondas de pressio na tubulagio de ago como
fun¢do do D, e, (D- didmetro interno da tubulagio;
e~ espessura da parede).

amortecimento, etc.).

A variagio de pressao na tubulagdo
pode ser devida tanto a operagdo errada dos
componentes do regulador de velocidade quanto as
caracteristicas do sistema de poténcia, se a poténcia
de saida estiver proxima a poténcia maxima da
instalagdo.

Estes indesejaveis fendmenos sdo
eliminados ajustando-se o sistema regulador das
turbinas hidraulicas (alterando-se o tempo de
dos valvulas  de

resposta servomotores,

Desprezando-se a massa de dgua de dentro, a freqii€ncia de amortecimento das vibragdes

laterais da tubulagdo pode ser, aproximadamente determinada como aquela de uma viga apoiada em

diversos pontos tendo uma seg@o transversal igual aquela da tubulagdo forcada[2.37]. Uma formula

mais exata para estas vibragdes, onde a massa de agua € levada em conta, € dada por F. Kito[2.38].

De acordo com Kito a freqiiéncia de vibragdes da carcaga do tubo ¢ igual a:



onde

onde

onde

103

uls BT 1 n*(n? -1)" n
fo = 27Cr\/;\/l+?»‘, anz e x . |k*? +—(1_7-—C+(n2_])(n+kl)2(l_—_\;?)_,

f.. € a freqiiéncia de vibragio;

r € o raio da tubulacio;

E ¢ o modulo de elasticidade do material do tubo ;

v € a razdo de Poisson para o material do tubo; para agos v € 0,29.

n é o coeficiente que caracteriza a variagdo da segdo transversal do tubo quando a tubula¢do

vibra (Fig.2.39);
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Fig.2.39 Virios tipos de deformagiio das se¢des transversais do tubo.
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L é o comprimento da tubulagdo entre os suportes adjacentes;

11=a7)

P € a pressdo hidrostatica no meio da tubulag@o:

_ Pl
e 2Ke,,

2
e('Z

y—.—
L:— DS,

3r
e é a metade da espessura das paredes da carcaga (do tubo);

L. é 0 coeficiente que leva em conta a massa especifica da 4gua na tubulagéo:

VoK n’

N =L
@ en e

v € o peso especifico da agua ;
¥: é 0 peso especifico do material do tubo;
A é o coeficiente que para propositos praticos € igual a (1/n). (veja Fig.2.39).

No exemplo descrito por Den-Hertog[2.39], a vibragdo do tubo forgado e da hidrounidade

a uma freqiiéncia de 113,3Hz, tornou-se tdo severa que eles eram um perigo para a estrutura da

instalagdo de poténcia. A hidrounidade tinha 18 pas diretrizes no sistema diretor e 17 pas no rotor. A
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velocidade de rotagdo era de 400rpm (f S Rl 113,3HZ) . A anélise das vibragdes mostrou que

suas frequiéncias coincidiam com aquelas das pas do rotor. Den-Hertog deu a seguinte explicagdo para a
causa destas vibragdes.

As correntes a e b que passam através de pas diretrizes adjacentes do sistema diretor
(Fig.2.40a). Durante uma revolu¢io do rotor cada corrente experimenta 17 impulsos correspondentes
a0 nimero de péas no rotor. Dai, as correntes recebem 113,3 impulsos por segundo os quais s@o
transmitidos & tubulag¢@io forcada. Estes impulsos de todas as passagens de fluxo do sistema diretor
propagam-se na agua a velocidades sénicas (quase 1400m/seg) e se aproximam a secdo A-A da
tubulagdo, praticamente em fase um com outro. Isto da surgimento a um impulso resultante bem grande
na forma de soma de 18 vetores (Fig.2.40b). Decidiu-se substituir o rotor de 17 pas por um com 18

pas. Esta medida foi benéfica por que os impulsos das correntes adjacentes, aproximaram-se agora a

se¢do A-A com uma diferenga de fase de (F] = 20°. O diagrama vetorial para este caso € mostrado

na Fig.2 40c. Como pode ser visto, o vetor resultante é igual a zero. Estas medidas ajudaram a reduzir a

amplitude das vibracdes da tubulagdo para um tergo.

|
|

3
A
3
t

(a) (b) (©

Fig.2.40 Perturbagdes devido  variagio de pressio na tubulagio for¢ada:
a.- propagacio das ondas de pressio na caixa espiral;
b.- diagrama vetorial sob condicdes desfavoraveis ;
c.- diagrama vetorial sob condi¢ées alteradas (for¢a resultante a se¢io A-A =0).

A freqiiéncia natural das vibragdes transversais da tubulagdo forgada (sem levar em conta o
peso de 4gua) apoiada em rigidos suportes (ndo elasticos) pode ser aproximadamente determinada pela

formula:
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onde  f;€ a freqiiéncia do i-ésimo modo de vibragdo;
a; é um coeficiente (tabelas 2.4 e 2.5) dependente do numero de trechos, tipo de vibragoes e
método de ancoragem dos terminais da tubulag@o (Figs.2.41, 2.42);
L é a distancia entre os suportes da tubulagdo forgada;
EJ ¢é a rigidez da segdo transversal da tubulagdo;

m, é a massa por metro de tubulagdo.

Usualmente as 4 vibragdes seguintes sio de interesse: os valores fundamentais superior e

inferior, e os seguintes primeiros valores superior e inferior.

ANNNN

b f—f 4 —F

Fig.2.41 Arranjo de trecho simples da tubulacio forcada.

=T o T = 2
T T, 7 Gy ———
/l 7 o~ -
Dract AN
; /r\f /7[ VI 'v‘;*r;'/
L L L
I 1 | 1
2 X p ) [V
C 7l PG H’\ """"""" 7T g
% —4—7—;->h -‘;'77";’_ —5'_/"/“}- rs
Fig.2.42 Arranjo de trecho miltipla da tubulagiio for¢ada.
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Tabela 2.4
Disposicao conforme a, a, a- as a,
a Fig.2.41 :

a 3,1416 | 62832 | 94248 | 12,5664 | 15,7080

b 4.7300 7,8532 10,9956 14,1372 17,2788

c 3,9266 7,0685 10,2100 13,3520 16,4940

d 18751 | 46941 | 7.8548 | 10,9955 | 14,1378

Tabela 2.5
Disposi¢io conforme N°. de a’ (baixo) a’ (alto) a; (baixo) a; (alto)
a Fig.2.42 trechos 2n 27 27 27

3 1.57 2.94 6.28 3.78
4 1857 35167 6,28 9,17
a 5 1,57 3.30 6,28 9.38
6 1557 3,37 6,28 9.50
- 1.57 3.56 6.28 9,82
3 1,69 3,37 6,54 9,50
4 1.64 3.45 6.43 9.63
b 5 1,62 3,49 6,38 9.70
6 1,60 3,51 6.35 9.73
= 1.57 3,56 6,28 9,82
3 2.01 3.56 7.16 9.82
4 1,83 3,56 6,82 9,82
c 5 1,74 3.56 6,64 9.82
6 1,69 3,56 6,54 082
00 1,57 3,56 6,28 9,82

A tabela 2.6 é uma lista de freqiiéncias dos primeiros harmonicos das principais for¢as de
perturbacdo que atuam nas hidrounidades sob condi¢des de operacdo de estado permanente.
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Tipos de | Forcas de perturbacio e causa Freqiiéncia Tipos de Turbinas
For¢as | de vibragdo Hidraulicas
Férmula Magnitude
Hz
M
E o Forgas centrifugas devido ao n las pa ajustavel(Kaplan)
C desbalanceamento do rotor 60 il 1215 mista (Francis)
A 5al2,5 Pelton
N
I e Forgas elasticas do eixo n 2n 1alo pa ajustavel (Kaplan)
C 60 > 60 1a25 mista (Francis)
A 5a25 Pelton
e Forgas friccionais (2 a 5)n/60 5a40 para todos os tipos
e Distribui¢io de velocidade (nz,) 4220 pa ajustavel (Kaplan)
nio uniforme e formagio de 50 10 a 80 mista (Francis)
H vartice
I e Desbalanceamento hidraulico n [Raf1AS musta (Francis)
D do rotor 60
R o Fendmeno de cavitagdo | = --——- 0,5a 100 para todos os tipos
A nk
U 60 0,2al,5 pa ajustavel (Kaplan)
L e Formagio de vortice no tubo | (k=4,2 a 4,6)
I de sucgdo nk
C 60 0,3a4 mista (Francis)
A (k=3.224,2)
o Componentes variaveis de (nzc)
momentos devido a um injetor G 60 a 300 Pelton
no rotor Pelton
o Componente periédico do 2f; 120 para todos os tipos
campo magnético
e Variagdo no entreferro n  2n
E 60 > 60 1a25 para todos os tipos
L e Curto-circuito dos n
E enrolamentos de polo do rotor 60 lal25 para todos os tipos
i e (arga assimétrica do gerador E 120 para todos os tipos
R (240 - 360) | para todos os tipos
| e Operagao assincrona sem 2f, 110 para todos os tipos
C excitagao
A e QOperagao assincrona com | Foy 2T ) ~ 1) para todos os tipos
excitagao
e Curto-circuito continuo de 28 120 para todos os tipos
uma fase do gerador
e Curto-circuito continuo de 2f; 120 para todos os tipos
duas fases do gerador




CAPITULO 3
CONDICOES DE OPERACAO EM ESTADO TRANSITORIO

As forgas de excitagdo durante as condi¢des de operagdo transitoria exercem diferentes
efeitos nos diferentes componentes da hidrounidade. As forgas desenvolvidas no gerador, as quais
possuem as mais altas freqiiéncias, afetam principalmente a estrutura do gerador e exercem menor
impacto nos componentes da turbina. Igualmente, as forgas de alta freqiiéncia que se originam na
turbina hidraulica afetam principalmente a turbina e em menor proporg¢do ao gerador. Isto se explica
pelo fato de que o rotor do gerador, o qual possui uma grande massa, atua como um amortecedor
bloqueando a transmisso das forgas de impulso de alta freqiiéncia[1.8].

Vejamos como as tenses variam no eixo da turbina quando, o rotor do gerador esta sujeito
a forgas de impulso de diferentes duragdes de tempo.

Admitiremos que quando a unidade estd operando suavemente € que o gerador receba uma
carga representada por um impulso retangular. No momento em que o impulso € sentido, aparece um
momento elétrico de rotagdo M., entre o rotor € estator o qual € k vezes o momento nominal de rotagédo
da turbina M, , isto &,

M, =iM

el i

Faremos as seguintes suposigdes para estimar as tensdes mecédnicas que aparecem no €eixo
da turbina sob estas circunstincias: o0 momento M continua atuando durante o tempo T na forma de
um impulso instantdneo (Fig.3.1a); a massa do eixo e a mudanga em seu didmetro podem ser
desprezados; com o desaparecimento do momento Mg apds o tempo T aparece a vibragdo livre
torcional, fazendo com que o eixo da turbina e o gerador oscilem em dire¢des opostas com periodos
iguais.

Durante estas vibragdes a se¢do a-a do eixo permanecerd estacionaria (Fig.3.1b) e o
periodo sera igual a:

Para o rotor da turbina,

J .1
T, =2n —(-;'I

Para o rotor do gerador,

I,

o o
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Tabela 2.6
Tipos de | Forgas de perturba¢io e causa Freqiiéncia Tipos de Turbinas
Forcas | de vibracio Hidraulicas
Formula Magnitude
Hz
M
E Forgas centrifugas devido ao n la$s pé ajustavel(Kaplan)
C desbalanceamento do rotor 60 1al2,5 mista (Francis)
A 5al12,5 Pelton
N
I Forgas elasticas do eixo n 2n 1al10 pé ajustavel (Kaplan)
C 60 ° 60 1a25 mista (Francis)
A 5a25 Pelton
Forg¢as friccionais (2 a 5)n/60 5a40 para todos os tipos
Distribui¢do de velocidade (nz,) 4220 pa ajustével (Kaplan)
ndo uniforme e formagdo de @) 10 a 80 mista (Francis)
H vortice
I Desbalanceamento hidrédulico n 1al2,5 mista (Francis)
D do rotor 60
R Fenomeno de cavitagdo | = --—-- 0,5a 100 para todos os tipos
A nk
U 60 0,2al,5 pa ajustavel (Kaplan)
L Formag&o de vortice no tubo | (4=4,2 a 4,6)
I de succ¢do nk
C 60 0,3a4 mista (Francis)
& (=3,2a4,2)
Componentes variaveis de (nzc)
momentos devido a um injetor ) 60 a 300 Pelton
no rotor Pelton
Componente periddico do 2f; 120 para todos os tipos
campo magnético
Variagdo no entreferro A 2n
E 60 > 60 1a25 para todos os tipos
L Curto-circuito dos n
E enrolamentos de polo do rotor 60 l1al25 para todos os tipos
T Carga assimétrica do gerador 2f, 120 para todos os tipos
R (240 - 360) | para todos os tipos
| Operagdo assincrona sem 2f; 110 para todos os tipos
C excitacdo
A Operagdo assincrona com fg , 2f; 55,110 para todos os tipos
excitacdo
Curto-circuito continuo de 2f; 120 para todos os tipos
uma fase do gerador
Curto-circuito continuo de 2f; 120 para todos os tipos
duas fases do gerador




CAPITULO 3

CONDICOES DE OPERACAO EM ESTADO TRANSITORIO

As forcas de excitagdo durante as condi¢des de operagdo transitéria exercem diferentes
efeitos nos diferentes componentes da hidrounidade. As forgas desenvolvidas no gerador, as quais
possuem as mais altas freqiiéncias, afetam principalmente a estrutura do gerador e exercem menor
impacto nos componentes da turbina. Igualmente, as for¢as de alta freqiiéncia que se originam na
turbina hidraulica afetam principalmente a turbina e em menor proporgdo ao gerador. Isto se explica
pelo fato de que o rotor do gerador, o qual possui uma grande massa, atua como um amortecedor
bloqueando a transmissdo das forgas de impulso de alta freqiiéncia[1.8].

Vejamos como as tensdes variam no eixo da turbina quando, o rotor do gerador estd sujeito
a forgas de impulso de diferentes duragdes de tempo.

Admitiremos que quando a unidade estd operando suavemente € que o gerador receba uma
carga representada por um impulso retangular. No momento em que o impulso € sentido, aparece um
momento elétrico de rotagdo M, entre o rotor e estator o qual € £ vezes 0 momento nominal de rotagdo
da turbina M, , isto é&,

M, =iM,_

Faremos as seguintes suposi¢des para estimar as tensées mecanicas que aparecem no €ixo
da turbina sob estas circunstancias: 0 momento M, continua atuando durante o tempo T na forma de
um impulso instantdneo (Fig.3.l1a); a massa do eixo e a mudan¢a em seu didmetro podem ser
desprezados; com o desaparecimento do momento Mg apés o tempo T aparece a vibragdo livre
torcional, fazendo com que o eixo da turbina e o gerador oscilem em dire¢des opostas com periodos
iguais.

Durante estas vibragdes a se¢do a-a do eixo permanecera estaciondria (Fig.3.1b) e o
periodo sera igual a: :

Para o rotor da turbina,

e
l_- n GOJO

Para o rotor do gerador,

JEIS

o O
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onde J; e J; sdo os momentos de inércia da turbina e do gerador; / e /; sdo as distincias medidas da

secdo a-a aos centros da turbina e do gerador respectivamente; /, +/, =L; G, é o médulo de

elasticidade transversal (médulo de cisalhamento); J, é o momento polar de inércia do eixo da
hidrounidade.

1 o I
[ //
AM T=1,0seg
I, 100 /
“ L . P
a a / //
A\Il 2 Il 50 ;0;053@2
1 /
: I~ i T=0,02seg
2 s / //
0 i t 0 =1 I k

1 2 3 4 5 6

(a) (b) ©)
Fig.3.1 Tensées mecinicas:
a.- grafico da carga (impulso retangular)
b.- arranjo esquemaitico para a determinacio das vibragdes torcionais do rotor: 1- rotor do gerador;
2- rotor da turbina;
c.- variacio nas tensdes mecinicas no eixo da turbina a varias magnitudes e periodos da carga de impulso.

J4 que os periodos sdo idénticos durante estas vibragées, isto €,

T =T ; J4=00;
J L J L
lz;—;l=__.(—_’
ST 4T, e

o periodo das vibragdes torcionais € obtida como:

. JJL
— =2
: : 5 GOJO(JK +Jg)

Antes da aplicagdo do impulso o rotor estava girando com uma velocidade angular
constante ®,. O momento M, aparece no instante em que o impulso € aplicado, € o rotor comega a
diminuir de velocidade. A equagdo de movimento do gerador pode, portanto, ser escrita como[3.1]:

do

——= e M
& dt £

o
Se for admitido que M., permanega constante durante o intervalo de tempo 0<t<T temos:

J

g

= (Lar@

Em t=0 , ®=w, € portanto ¢=w, . substituindo o valor de ¢ na equagéo anterior.
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No tempo =T o rotor do gerador tera uma velocidade angular

kM ,
O=0,— ] 153
JE
€ conseqlientemente
® M. T
- = 5
% J

A energia cinética do rotor da turbina em relagdo aquela do rotor do gerador (se for
admitido que a diferenga entre as velocidades angulares dos rotores aumenta de uma quantia (@o,-®)
durante o tempo T) sera:

, o.-0)

2
A energia cinética se transforma em energia potencial eldstica do eixo sob torgdo, a qual

para o eixo da turbina € igual a:

G, J.oS
0./ §

onde 6, € o dngulo de tor¢do. Dai podemos escrever

(m‘) -(1))2 — GoJo
gt 2) 21

JI  KMTT,
e‘z(“’c’"“’)\}GJ = 2ml,

Desta forma durante as vibragdes torcionais livres a turbina se torce através de um dngulo

2
O

J

da qual

kM TT,
2l i

g

Por outro lado, quando a unidade estd operando sob condiges normais o angulo de torgéo

devido a agdo de torque na turbina €:

o _ ML
e JOGO

Sabe-se bem que a tensdo torcional em um eixo € proporcional ao angulo de tor¢do do eixo

e portanto a razio dos angulos de torgéo 0/0, iguala-se a razio das tensdes no eixo a estes angulos de

torgdo, isto &,
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G; _ tensdo no instante que e’ aplicado um impulso  ¥TT,J G,
c, tens@o no eixo sob carga normal = o gL

Substituindo

JJL
=27 &
GOJO(Jt +Jg)

Na expressdo anterior e re-arranjando, temos

Exemplo Ilustrativo

Os principais dados de uma hidrounidade sdo os seguintes: N=55Mw; velocidade nominal

0,=62,5rpm; GD’=50.10°%kgf.m’> ; GD=45.10°kgf.m’ ; L=18000mm : Didmetro externo do eixo

D=1250mm; didmetro interno do eixo d.=550mm; G,=85.10*kgf/cm’.

entao

Os momentos de inércia dos rotores da turbina e do gerador séo

50.10° 45.10°

= = 3 2.7 = =11510°kef. m.seg? .
£~ 212081 127510 kgf.m.seg” ; e J, 4981 gf- m.seg

J

O momento polar de inércia do eixo € obtido como

1

e, 7

O periodo da freqiiéncia natural de vibragéo do sistema €

J (D,*-d,*)=0,2310°cm* .

1275x10° x 115x 10° x 18 x 102
T, =T, =2n 3 3 5
8 85x 10* x 0,23 x 10® x 1390 x 10

=0,198seg = 0,2seg .

g‘: = kT%g%bz—,% =2,6kT .
Tabela 3.1
(0:/c,)100%
k T=0,02seg T=0,05seg T=0,10seg
2 10,4 26 52
3 15,6 39 78
4 20,8 52 104
5 26,0 65 130
6 31,2 78 156
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A tabela 3.1 mostra os valores de (0’ i/ Gn) para varios multiplos ¥ do momento M, e
duragdo T do impulso .

A Fig.3.1c foi plotada em base aos dados fornecidos na tabela 3.1. Conforme pode ser visto
destes calculos, a tensdo que aparece no eixo da turbina hidrdulica durante a aplicagdo do impulso
retangular no estator do gerador ndo excede a tensdo existente no eixo sob carga nominal para as
condi¢des encontradas na pratica, onde M dura de 0,02 a 0,05 segundos e k varia até 6.

O anilise dos resultados obtidos nos cdlculos confirma, o fato de que a grande inércia do
gerador comparada aquela da turbina de alguma forma protege a turbina da agdo de choque das cargas
elétricas (auto sincronizagio, curto-circuito , etc.).

No caso de turbinas a vapor a for¢a transmitida a seus eixos seria um tanto maior do que
para as turbinas hidraulicas devido a inércia relativamente menor dos geradores acoplados a elas.

Como pode ser observado das equagdes dadas anteriormente, a razio das tensdes €

proporcional a (J t / (J Hd g)) - O momento de inércia das turbinas hidrdulicas ndo constitui mais que

0,1 do momento de inércia dos geradores. Portanto,

Jl 3 031
J,+J, 0,1+1

=0:095

mas para turbinas a vapor a razio (Jr/(Jt +Jg))é na média, igual a 0,450, isto é, a razdo ¢é
0,450

— =5

0,09

Assim, sob condigdes idénticas (por exemplo, na sincroniza¢do de um conjunto em paralelo

com outros na rede elétrica ) a razdo das tensdes (Gi/ Gn)é encontrada como sendo cinco vezes maior
nas turbinas a vapor do que nas turbinas hidraulicas.

Os principais regimes transitorios na operagao de turbinas hidrdulicas sdo durante a partida,
sincronizagdo de um conjunto com outros da rede elétrica, curto circuito repentino do gerador, carga e
descarga repentina do gerador, operagdo de chaveamento do gerador aquela do reg'ime de ndo carga e
retorno, parada do conjunto e frenagem; regime de disparo da unidade, repeticdo do chaveamento
automatico da unidade com auto sincronizagdo € ressincronizagéo do gerador.

Todos estes regimes de operagdo ocorrem freqiientemente durante a operagdo de uma

instalagdo de poténcia.
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3.1.- Forgas de Perturbagiio Hidraulica e Mecinicas

O aparecimento e agdo das forgas de perturbagdo hidraulicas e mecanicas durante regimes
transitorios € melhor entendido quando se considera a natureza dos proprios processos transitorios.

A partida de uma hidrounidade pode ser dividida em trés fases distintas:

¢ a abertura do sistema diretor a0 minimo requerido para pOr a turbina em movimento

(durante este periodo o eixo permanece estacionario);

¢ o tempo quando a unidade comega a girar e ganhar velocidade ;

¢ 0 aumento permanente da velocidade da turbina até ou préxima a velocidade de ndo

carga.

Inicialmente o sistema diretor est4 aberto o suficiente para por a turbina em movimento: isto
€, mais do que o necessario para o funcionamento em ndo carga do conjunto. A dgua que entra na
turbina exerce uma pressdo nas pas do rotor e desenvolve o torque necessério para superar as forgas
resistivas. Ao mesmo tempo ela exerce uma for¢a axial no rotor. A for¢a axial aplicada no rotor
aumenta a deflexdo da aranha que suporta o rotor. O espago dentro da caixa da turbina entre o rotor e
estator se preenche e é estabelecido um fluxo permanente o qual da origem a vibragdo da hidrounidade.
Estas vibragdes nio tém uma periodicidade particular. Sua amplitude depende das caracteristicas do
fluxo que percorre a turbina e da natureza do vazamento do rotor pela folga entre rotor e estator[3.2].
No instante em que o eixo comega a girar o torque tem que ser um tanto quanto maior do que durante
0 movimento afim de superar as forgas friccionais estticas dos mancais da turbina.

Ap6s a hidrounidade ser colocada em movimento a velocidade do eixo segue aumentando
permanentemente e a for¢a de atrito nos mancais guia e escora segue variando. Quando o disco e os
atenuadores do mancal escora perdem contato, o coeficiente de fricgdo muda apreciavelmente, € o eixo
comega a vibrar. Significa que a fricgdo nos atenuadores do mancal escora muda periodicamente
enquanto muda da fric¢io de semi-fluido a fricgdo de fluido, devido a mudanga na velocidade de
deslocamento relativo entre o disco de suporte e os atenuadores do mancal de escora. Estas vibragoes
sdo transmitidas como carga a aranha do mancal essencialmente numa dire¢do tangencial. Elas podem
ter amplitudes muito grandes. Entretanto, estas vibra¢gdes sdo completamente eliminadas conforme a
velocidade de rotag@o do eixo aumenta.

O aumento posterior na velocidade de rotagdo do eixo usualmente leva a um aumento nas
vibragdes horizontais nos suportes da unidade. Estas possuem uma freqiiéncia correspondente a
velocidade de rotagdo. Isto pode-se dever a algum desbalanceamento residual do rotor ou centramento
incorreto do eixo. As vibragdes agora alcangam um valor de estado permanente correspondente aqueles
das condi¢des de ndo carga. Entretanto, a magnitude das vibragdes € afetada por varios outros fatores

tais como a vibragdo dos componentes individuais da hidrounidade em ressondncia com suas
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freqiiéncias naturais de vibragdo ou o répido fechamento do sistema diretor através do regulador
quando a velocidade do rotor se aproxima a velocidade normal de operagdo. No ultimo caso, ocorre
golpe de ariete na passagem de fluxo da turbina[3.2], [3.3], provocando funcionamento desigual da
unidade por um curto periodo. No caso de turbinas de pas ajustdveis, o regime de fluxo mais
desfavoravel do ponto de vista do regulagem, ocorre durante a partida do conjunto quando as pas do
rotor sdo giradas em seus eixos. Usualmente h4 um crescimento nitido das vibra¢cdes durante este
periodo.

Em diversas turbinas hidraulicas de pas ajustaveis foi observado que o rotor se eleva
durante a partida. Freqiientemente esta anormalidade ¢ eliminada por uma escolha apropriada do ajuste
para as pas do rotor na partida, da velocidade de ajuste das pas e da abertura do sistema diretor.

Durante a partida das turbinas Pelton, freqlientemente encontra-se a zona de ressonancia
entre a freqiiéncia natural das vibragdes torcionais do eixo e a freqiiéncia com a qual o jato incide as pas
do rotor Pelton.

Os oscilogramas obtidos durante a partida de uma turbina de pa ajustavel e uma radial -

axial (diagonal) s3o mostrados nas Figs.3.2 € 3.3

n :e;rurﬂ;@:%!‘rr s

4 w

1 | 1

0 10 20 30 40 60 seg

Fig.3.2 Oscilograma obtido durante a partida de uma turbina de pas ajustdveis:
1- vibracdes da tampa da turbina (vibragdes verticais); 2- Vibracoes do suporte da aranha (vibragoes radiais)
3- empuxo axial; 4- torque no eixo; S-tensdo na tampa da turbina; 6- vibracdes do flange do estator
(vibragdes verticais); 7- ajuste das pas do rotor; 8- golpe do pistdo do servomotor; 9- velocidade de rotagao.

Quando a carga total em uma hidrounidade € rejeitada acontece[3.4]:

¢ O gerador € aliviado do torque pleno de carga, como resultado do qual o estator executa
vibragdes torcionais amortecidas. No caso de geradores do tipo suspenso (convencional)
estas vibragdes sdo transmitidas como carga a aranha do mancal.

¢ A velocidade do eixo aumenta rapidamente de 30 a 40% acima da velocidade nominal
[3.5], [3-6]. Se o rotor tiver algum desbalanceamento residual, isto leva a um aumento

nos componentes radiais e tangenciais de vibragdo dos suportes do mancal guia € da
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aranha. A amplitude das vibragdes horizontais aumentam de 1,5 a 2 vezes com uma
freqiiéncia correspondente aquela da velocidade.

¢ Quando o sistema diretor fecha rapidamente ocorre golpe de ariete na caixa espiral e no
canal de admissdo.

¢ A turbina pode comegar a operar como uma bomba, 0 que pode dar origem a golpe de
ariete no tubo de sucgdo, e freqlientemente a for¢as hidraulicas dirigidas axialmente para
cima.

¢ No caso de turbinas de pas ajustaveis, as condigdes normais de regulagem sdo
transgredidas devido ao ajuste lento das pas do rotor, comparado com o tempo que o
sistema diretor leva para fechar. Este descasamento do regime de regulagem também

leva a um aumento na vibragdo da hidrounidade.

Fig.3.3 Oscilograma obtido durante partida de uma turbina mista (diagonal): 1- vibragdes horizontais
(tangenciais) da aranha; 2- vibracdes verticais da aranha; 3- vibrag¢des horizontais e radiais da aranha.

Para turbinas de pas ajustaveis o fendmeno mais perigoso é o golpe de ariete no tubo de
suc¢do[3.3], [3.7], que surge quando a hidrounidade é repentinamente descarregada. O fendmeno pode
ser descrito conforme segue: A

Ap6s a unidade ser descarregada e o sistema diretor ser fechado o rotor da turbina gira a
uma velocidade incrementada e forga a agua para abaixo (Fig.3.4). O ar que entra através das valvulas
enche a caixa da turbina e devido a inércia o nivel d’4dgua cai uma altura Hy até que se estabilize,
criando uma queda igual a Hi+H, . Sob esta queda a agua comega a fluir na dire¢io oposta. Quando ela
alcanga o rotor rotativo ela recebe uma for¢a de impulso oposto (retardamento) ja que 0 movimento do
rotor procura forcar o nivel de 4gua para abaixo.

Se este retardamento leva menos tempo que o requerido para a propagagdo de ondas de

pressdo no tubo de sucgdo (para grandes unidades este tempo estd na faixa de 0,05 a 0,1seg.), entdo
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ocorre um choque normal. O aumento na pressio devido ao choque normal pode ser obtido da férmula

de Zhukouskii conforme segue:

- i Vpol)

g

onde V,, € a velocidade de propagagdo da onda de choque (para um tubo de sucgdo de concreto
V5=1400m/seg); v € a velocidade da agua no momento que ela alcanga o rotor; g é 9,81m/seg.
Admitindo v=0,4m/seg. , temos:

_1400x04 _
max 9,81 = m.

Y i~ —
BN g
A \ L’ " ?Hs ?

— e f A

AN

|\|||||§

L R A A

Fig.3.4 Queda do nivel de dgua na caixa da turbina durante rejei¢iio de carga.

Quando o didmetro do rotor € de 8m, a forca determinada na diregdo ascendente é proxima a 25.10°kgf,
Y P

a qual é suficiente para elevar o rotor de 8.10°kgf de peso (para a hidrounidade em questo).

25microns

lUDmicmnsii , ::
,M‘—EW

Gﬂm 525microns BT 3
MMWM
15microns

T T T Ll ] I 1 1
1seg

CO NN H WD

Fig.3.5 Oscilograma obtido durante descarregamento de uma turbina de pas ajustiveis: 1- vibragdes
verticais da aranha superior; 2- vibragdes tangenciais da aranha superior; 3- vibracdes radiais da
aranha superior; +- viviagdes {angenciais da aranha inferior; 5- vibragées radiais da aranha inferior;
6- vibragdes verticais do flange do estator; 7 e 8- vibrac¢des tangenciais e radiais do flange.
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Pode-se esperar que o maior choque hidraulico ocorra onde as pas do rotor estdo fechadas
no instante em que a coluna de 4gua retorna e golpeia o rotor. Afim de reduzir o choque hidraulico no
tubo de sucgdo por um repentino descarregamento da unidade, o tempo para o fechamento completo
das pas do rotor é consideravelmente prolongado (de 40 a 60 segundos ou mais) e o fechamento do
sistema diretor é retardado durante os ultimos 20% de seu curso. Estas medidas ajudam a evitar a
separagdo de fluxo das pas do rotor.

As variages de alguns dos pardmetros caracteristicos que ocorrem durante o
descarregamento de um gerador sio mostrados na Fig3.5.

Algumas vezes pode ser necessario estimar aproximadamente o aumento de pressdo no
duto forgado durante o descarregamento de um gerador, ou quando a unidade estiver sem carga, etc..

Este aumento de pressdo pode ser estimado do nomograma(Fig.3.6) desenvolvido pelo

prof. I. I. Kukolevskii [2.19] da seguinte forma:

e =] o oo
=i b e Oflony 52 o) (S e Qe Qo c oo
10,22 © O O &oie « c]n -t \? oo ~ Qo vl 0
0.8 ) [C=15 0.8
0.6 PP 0" = el 5~ 0.6
0.4 = hsE LT 0.4
0.3 e : 0.3
' T T A
§ 0.2 F-_"i— -2 . 4 v - — 0.2
E ey 2 ,--'"’56__,.?‘_‘,4 # /",
£ 0.10 — 2 0 =11 lo.10
T 0.08 5 — E - 75F ——110.08
0.06 ~ —~ = =230 - J,?“' 0.06
:-— = "12- =
pHssiSSm— H=IE =100
; e By C sipy = 0.02
0 T s TR & o ="
SN 60 . e - il
0.01 EEL50 im SSsa 2 lethee ; —10.01
R —~ N T ORQ e e e e e< e Qe
= o O Sl SN N AT v ®mO S oo
o r— Q =
Constante da tubulagido, Cyr
Fig.3.6 Nomograma para determinar o aumento de pressio durante um choque hidriulico. ,

¢ A constante para o duto for¢cado € determinada da expressédo
VR
2gH, °

Cdf &

onde V.. € a velocidade de propagacdo das ondas de pressdo ao longo do tubo;
v ¢ a velocidade da d4gua no tubo antes do descarregamento do gerador;

H, ¢ a altura de carga estatica.
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A grandeza V,, ¢ determinada da Fig.2.38 como fungfo do didmetro médio e espessura

média do tubo. A grandeza k , a qual aparece como fator de multiplicago no produto plotado na
abcissa desta figura, € igual a unidade para tubos de ago.

¢ O fechamento do sistema diretor € determinado em termos do coeficiente

onde T é o tempo de fechamento,
L ¢ o comprimento do duto for¢ado.

Conhecendo os valores de Cy e C;, determina-se a razio Hy/Hga, do nomograma. Hpay €

determinado da expressio H,..= Vpoo/ € de forma que H,, possa ser calculado.

H__ = H—"H— x 100% ,
onde Hy, € a altura de carga especifica.

O problema inverso pode ser resolvido com a ajuda deste nomograma, isto €, determinar o
valor de T, necessério para permitir que ocorra qualquer aumento desejado de pressdo no tubo.

Neste caso Cyr € Ho/Hpay sdo determinadas primeiro. O ponto de intersegdo para este Cyr
com a correspondente Hg/Hpay d4 o valor de C;, com a qual pode-se facilmente determinar o valor

permissivel do tempo de fechamento T

3.2.- Forcas de Perturbacio Elétrica Durante Processos Transitorios no Gerador

O chaveamento de uma hidrounidade no sistema elétrico de poténcia pode ser feito por trés
técnicas diferentes:

¢ pela sincronizagdo automatica precisa;

¢ pela sincronizagdo manual precisa;

¢ pela auto-sincronizagéo.

Quando o gerador for sincronizado com outras unidades do sistema elétrico pelo primeiro
ou segundo método € necessario ter angulos de fase, freqiiéncias e tensdes idénticas no gerador e na
rede, no instante em que a unidade € chaveada.

Com a auto-sincroniza¢do ndo ¢ necessario casar as freqiiéncias e os 4ngulos de fase. A
unidade é chaveada no sistema elétrico a velocidade subsincrona e sem excitagfio, a qual € introduzida
mais tarde. Como resultado a unidade ¢ trazida & velocidade sincrona pelo momento de sincronizagdo

da unidade.
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A auto-sincronizagdo tem-se tornado muito difundida na operagdo de instalagdes de

poténcia hidraulica. Isto tem levado ao problema de se avaliar o impacto das forcas desenvolvidas no
gerador durante a auto - sincronizagdo, na unidade como um todo e nos componentes individuais.

As Figs.3.7 e 3.8 mostram os oscilogramas obtidos durante a auto-sincronizagdo de

geradores hidrelétricos com vérios graus de escorregamento. Como pode-se ver destes oscilogramas, o

efeito dindmico nos componentes da unidade depende imensamente do estado do gerador no instante

em que € chaveado na rede elétrica (grau de escorregamento, taxa de mudanga da velocidade do rotor,

etc.).

1821y,

575microns

00 - A AW -

210microns

| [ T T
1seg

I 1

Fig.3.7 Oscilograma de auto - sincronizag¢io da hidrounidade: 1 a 8 .- nomenclatura conforme na Fig.3.5

1 ".““‘.WM e e Y R e
2 225microns _.'
3 t;lllll'l.:ll
. !
4 3 o
101 ny 'l ) 3Smicrons
/| l--- 105 microns
6 2 -—
7 160microns ~
8 s “' i -
110microns 55microns
T T I ]
: lseg :
Fig.3.8 Oscilograma de auto - sincronizagio da hidrounidade: 1 a 4 e 6 a 8 .- nomenclatura conforme na Fig.3.5.

A tabela 3.2 mostra as freqiiéncias € as constantes de tempo de amortecimento de varios
componentes dos momentos e das forgas eletromagnéticas que aparecem durante 0S processos
transitorios no gerador([3.8].

Pode-se ver da tabela 3.2 que as freqliéncias principais de variagio das forgas de
perturbagdo (momentos), que ocorrem durante processos transitorios possuem valores médios de

f(60Hz) e 2f(120Hz). Quando a freqiiéncia da unidade difere do nominal, no instante crﬁ que ela é
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chaveada na rede elétrica a variagdo das forcas de perturbagdo possuem freqiiéncias iguais a f; ¢ 2f; as
quais na pratica residem nas faixas de 55 a 65 e de 110 a 130Hz.

Quando os geradores sdo providos de enrolamentos estabilizadores, os processos
transitorios eletricamente sdo amortecidos bem mais rapidamente e os componentes alternativos dos
momentos eletrodindmicos diminuem apreciavelmente em amplitude. Porém, em geradores com
enrolamentos estabilizadores os processos transitérios sdo usualmente um tanto quanto amortecidos e
as vibragGes que eles provocam sio de magnitude muito menor comparadas aquelas sem enrolamentos

estabilizadores.

Tabela 3.2
For¢a ou momento Periodicidade | Freqiiéncia Tempo de amortecimento
(Hz) (seg.)
e constante 0 ==
e periodico 2f, R
Momento rotativo eletro- | e periédico
magnético durante a auto - amortecido fe T Tg, T
sincronizagao e periddico
amortecido f(1-s) I ((ENa)
! =
e periédico LT, ,Tq L I’—
amortecido 2£(1-s) T+ T, T+ T, "2
e aperiodico
amortecida Ty T, /2
Momento rotativo eletro- | e periddico 1 U1 e T L S e T
magnético durante curto amortecido fe Ta’T(;’+ T, 'Tj+T, ,Tq”+Ta
ciretits repentits das tr€s | 8 pEHBHES T /2
fases nos terminais do amortecido 2f; 3
enrolamento do estator do | e aperiddica T./2
gerador [3.9] amortecida o5 2
e periodico fy , 26, S
Momento rotativo eletro- [ e periddico
magnético durante chavea- amortecido f; T, TS5 Ty
mento assincrono do | e periddico 1T, 1 bl B =
gerador excitado amortecido fi(1-s) Ta’T: +T 'T'+T 'T'+T
e aperiddico Yocaes Td/2 g £
amortecido =2 2
e aperiddico
a.rP;lortecido i T./2
Forgas eletrodindmicas que
aparecem no enrolamento | e periédico 2f; -
do estator do gerador
Momento rotativo eletro- | ¢ periédico f; -
magnético durante operagdo | ¢ amortecido fy -
assincrona com excitagdo e periddico 2f; -—-
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Nota: f; freqiiéncia do gerador ; f; freqiiéncia da rede elétrica; s escorregamento S = ((fr —f g) /fr);(o valor positivo
corresponde a velocidade menor que a velocidade sincrona); T; e T, constantes de tempo de amortecimento dos

componentes aperiodicos das correntes nas fendas longitudinais do rotor; Tq" constante de tempo de amortecimento dos

componentes aperiddicos de corrente em fendas transversais do rotor; T, constante de tempo de amortecimento dos
componentes aperiédicos de correntes no estator.

Entretanto, as magnitudes da vibragdo e das deformagdes da hidrounidade durante
processos transitérios dependem tanto do tipo de estrutura quanto da forma em que os componentes
individuais estdo montados. Mas, hidrounidades do mesmo tipo podem ter valores inteiramente
diferentes de vibragdo e deformagdo durante condigdes transitorias.

Uma andlise das forgas de perturbagdo elétrica que ocorrem durante as condigSes
transitorias nos permite isolar os seguintes tipos de forgas de impulso’,[3.10]:

¢ Forgas que rapidamente aumentam de zero ao valor nominal durante um intervalo de

tempo At de 0,005 a 0,02seg.

Esta for¢a de impulso pode ser expressada da seguinte forma (Fig.3.9):
Oparat<0;

F(t) = {— At>t>0
=<{— paraAt>t>0;
At P

-k(t-At)

e*(*% para t > At (quandok — 0, e =>1)

A densidade espectral sera igual a:

2 sen(mfAt
S(w) = )
sendo f a freqii€ncia .

Assumindo varios valores para a freqiiéncia f para At=0,005; 0,01 e 0,1seg, obtemos o
espectro do impulso devido a forga , a qual cresce rapidamente ao valor nominal. O espectro de
impulsos mostrados na Fig.3.9 ilustra que os componentes fundamentais dos impulsos sdo senoidais
com uma freqiiéncia igual a 200Hz.

¢ Um impulso na forma de uma senoide amortecida com freqiiéncias c.ie 20, 50 e 100Hz,

com periodos de 0,02 a 0,03seg e duragdo do impulso de 0,2 a 0,4seg.
A fun¢do de impulso €
F(t) = e " sen(wt) .

A densidade espectral sera:

* Estes calculos espectrais foram feitas por Yu. M. Elkind para uma freqiiéncia de rede igual a 50Hz.
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Fig.3.9 Espectro de freqiiéncia: espectro de freqgiiéncia do impulso crescente
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Re-arranjando a expressdo para S(o)/S, ,multiplicando o numerador € o denominador por

[l -&* - 2ic§],e separando as partes real e imaginaria, obtemos

1
SO =\/1+2g2(2c-’- DS
O espectro deste impulso para f,=100Hz, T de 0,02 a 0,03seg.; £:=20; 50 e 100Hz e At de
0,2 a 0,4 seg. é mostrado na Fig.3.10. Pode-se ver desta figura que as ﬁ'eqﬁéncia.'s fundamentais dos
componentes do impulso senosoidal estdo na faixa de 200 a 300Hz.
¢ Um impulso na forma de coseno com tempo de duragdo At de 0,02 a 0,01seg, a fungdo

do impulso é:

F(t) = ACOS(Z_:J :

F(t):Oparats--;[—et2+12t- :
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Fig.3.10 Espectro de freqiiéncia: espectro de freqiiéncia do impulso senoidal amortecido.

Entdo, a densidade espectral sera igual a:

g cos(mtfAt)
So)s 1= 4f2(R0) .
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O espectro deste impulso é mostrado na Fig.3.11 da qual pode-se ver que as freqii€éncias

fundamentais dos componentes deste impulso residem numa faixa menor que 150Hz para At=0,01seg e

menor que 300Hz para At =0,005seg.

Dos espectros dos trés impulsos tipicos encontrados em unidades hidrelétricas durante as

operagdes transitorios, pode-se concluir que as freqtiéncias de vibragdo geralmente variam até 300Hz.
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0,5

0 100

L 1
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| 1

0 200

400
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Fig.3.11 Espectro de freqiiéncia: espectro de freqiiéncia do impulso cosenoidal.




CAPITULO 4

MODELAGEM DO SISTEMA TURBINA - GERADOR

Os modelos matematicos tornaram-se atualmente ferramentas imprescindiveis no estudo do
comportamento dindmico de sistemas mecénicos, por que eles nos permitem analisar o comportamento
dinimico em situa¢des estaveis e criticas, através da simulagdo. Os modelos matematicos podem ser
feitos usando o método de elementos finitos, matrizes de transferéncia e outros.

O sistema estudado no presente trabalho se reduz a um problema de modelagem dinimica
de um sistema flexivel composta por rotores , eixos e mancais. A configuragdo tipica € mostrada na
Fig4.1.

Neste capitulo apresentamos o equacionamento do fenémeno usando o método de
elementos finitos no modelamento matematico para estabelecer a equagdo geral do sistema.
Apresentamos também a solugdo deste pelo método Pseudo-Modal que foi utilizado no programa
desenvolvido pelo Instituto Nacional de Ciéncias Aplicadas, Lyon. O qual usamos para determinar as
freqliéncias naturais do sistema em funcdo de rotagdo, as respostas da mesma a agdo de forgas de
perturbagdo devido ao desbalanceamento ou a forgas assincronas.

Finalmente fazemos uma descrigdo das caracteristicas basicas e possibilidade de célculo do
programa, apresentamos também um exemplo de aplicagdo para mostrar e conferir alguns dos

resultados obtidos através do programa.

Fig.4.1 Esquema basico do sistema
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4.1.- Equagdes do Sistema Turbina-Gerador Através do Método de Elementos Finitos
O sistema abordado neste trabalho € simplificado por que n3o considera a massa de agua
que passa pelo rotor da turbina e que interage sobre ela, nem a massa dos mancais e dos suportes
destes[4.1], [4.2], [4.3]. O sistema pode ser simétrico ou assimétrico dependendo das caracteristicas
dos componentes(rotor, eixo e mancais). O equacionamento do sistema € desenvolvido considerando-
se: 0 eixo em flexdo, o efeito giroscopico , o cisalhamento e a inércia rotacional da se¢do transversal.
As equages que sdo consideradas para avaliar o comportamento dindmico do sistema sdo:
a energia cinética Ec; a energia de deformagdo ou potencial U; e o trabalho virtual das for¢as externas.

As quais sdo usadas na equagio de Lagrange que é da forma:

d(0Ec| 0Ec dU
ﬁ[aqi]_aqi C Ak M
onde
1 (1<i<n) ¢ o nimero de graus de liberdade
qi sdo as coordenadas generalizadas independentes
Fg; sdo as forgas generalizadas

indica derivada com respeito ao tempo t.
Geralmente a trajetéria descrita pelo eixo no plano transversal ao eixo sera uma elipse a
qual podera ser percorrida no sentido positivo ou negativo (precessdo direta ou inversa) dependendo da

freqliéncia de vibragdo do sistema.

4.1.1.- Defini¢oes dos Sistemas Referenciais

Na Fig.4.2 o sistema referencial inércial absoluto € Ro(X,Y.Z), e o sistema ndo inércial fixo
ao rotor é R (x,y,z). O sistema de coordenadas (x,y,z) esta relacionado ao sistema (X,Y,Z) atraves de
um conjunto de trés angulos y,0, e ¢. Qualquer ponto no sistema (x,y,z) € conseguido através de uma
primeira rotagdo y ao redor do eixo Z; logo uma rotagdo 6 ao redor do novo eixo X;; e finalmente
através de uma rotagdo ¢ ao redor do eixo final y. O vetor da freqiiéncia angular instantnea do sistema

(x,y,Z) em relagdo ao sistema (X,Y,Z) é:

@ pp, = VZ +0X, + ¢y @

A

onde Z, X,, e ¥ sdo vetores unitérios ao longo dos eixos Z, X, e y.

O vetor da freqiiéncia no sistema R (X,y,z), torna-se

R e Srw—
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Fig.4.2 Sistemas de referéncia

4.1.2.- Rotores do Sistema
Os rotores da turbina e do gerador sdo assumidos como discos rigidos como mostra a
Fig.4.3. Porém sdo caracterizados s6 por sua energia cinética com respeito a seu centro de massa O, a
qual € calculada em relagdo ao sistema R(X,y,z). Designaremos as coordenadas de O no sistema
(X,Y,Z2) por (u,w,y), sendo y constante. A massa do disco é Mp, e seu tensor de inércia em O com

relacdo as diregdes principais de inércia X, y, € Z, €:

I ® @ -
JD/O= 0 JDy O (4)
0 @ .

A expressdo da energia cinética dos rotores €

Ec, MD(uz+w2)+%(Jmmi+JDym§+JDsz)

pil
2 (5)
a qual pode ser simplificada considerando-se os discos simétricos (Jpy=Jp.), € os angulos 0, e ¢

pequenos. € a velocidade angular ¢ sendo constante: isto €, ¢ =Q. Entdo a equacdo (5) torna-se



ECD =

onde:

._J QZ

J5, Qb

N =

M (u? +-W2)+%Jm(éz +y?)

1
+EJDY

Q2 +2Qy0
(
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(6)

representa a energia de rotagdo do disco girando a (2, a qual € uma constante e

ndo tem influéncia nas equagdes.

representa o efeito giroscopico (Coriollis).

z)

<

Fig.4.3 Representacio dos discos

O disco é considerado como um elemento com um né sobre o eixo, tendo quatro graus de

liberdade: dois deslocamentos u, w; e duas rotagdes ao redor do eixo X e Z os quais sdo 0 e y

respectivamente. Entfo, o vetor deslocamento nodal q do centro do disco €

q=[u,w,0,y]".
Aplicando a equagdo de Lagrange a equagéo (6) da

d (28]
dt\ &q

ke
aq

(M_,00 0 ]
0 M,0 0
ORNORISN(
0 OO .|

i | (0
W 0
5 +QO
v |0

(7)

(8)

onde a primeira matriz € a matriz massa, e a segunda € a matriz giroscépica (Coriollis).

4.1.3.- Eixo do Sistema

O eixo € representado como uma viga em flexdo com uma se¢io transversal circular. sendo

caracterizada através da sua energia cinética e energia de deformag@o ou potencial.
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4.1.3.1.- Energia Cinética
A foérmula geral da energia cinética do eixo vem da extensdo da equagdo (6) do disco. Para

um elemento de comprimento L, a expressdo da energia cinética é

Ec, = g:js(uz + v )dy +§~;[JS,(92 - lj;z)ly+p—g;—2—:;[t]sdy +PQ:IJ5¢9dY ©)
onde:
P € a massa por unidade de volume
S € a area da segdo transversal da viga

Jsx é o momento de inércia de drea da seqdo transversal da viga com relagéo ao eixo X.
Js € o momento de inércia polar de 4rea, da segdo transversal da viga.
A primeira integral de (9) ¢ a expressdo cldssica da energia cinética de um eixo em flexdo; a
segunda integral € o efeito secundario da inércia rotatoria (Viga de Timoshenko); a terceira integral ndo

tem influéncia na equagdo; e a ultima integral representa o efeito giroscopico.

4.1.3.2.- Energia de Deformagio ou Potencial
Na Fig.4.4, C é o centro geométrico da viga. B(x,z) € um ponto qualquer na se¢do
transversal. E é o modulo de Young do material. € e o sdo a deformagéo e tensdo. u ew' sdo 0s

deslocamentos do centro geométrico com relagéo aos eixos X, Z.

Fig.4.4 Coordenadas do centro geométrico C, e um ponto arbitririo B no eixo

Se considerarmos até o termo de segundo ordem a deformagdo longitudinal do ponto B

pode ser expressado como
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£=—X e &7 +l(au.] +l[i]z (10
ayz ayz 2 ay 2 ay 2 )

ou
E=g, TeN, (11)

onde & representa os termos lineares, € €, 0s termos n3o lineares. A energia de deformagéo &

=%Ia’cdr ] (12)
onde 7 ¢ o simbolo de matriz transposta. A relago entre tensdo e deformagio é
G =Eck (13)
Logo
E
{15 =5J:(sf +28,8n,+8i,)dr : (14)

Pela simetria da se¢do transversal da viga, com respeito a X € z tem-se

[Slrlsldt = 0 ) (15)
€ o terceiro termo sob a integral da equagdo (14) é de segundo ordem sendo desprezada. Entdo a

energia de deformagéo é

EXd & w')
:Eff—xayz -z ayzj dSdy (16)
0s
kL u)’ ?w')’ 8’u" 9
55"! xz( a;z J zz( a:; J +2x2 ayuz 6yw }dey (17)

Por razio da simetria, a integral que corresponde ao terceiro termo da equagdo (17) € nula.

Introduzindo a inércia da segdo transversal com relag@o aos eixos X e z (didmetro) temos

Jg, = jzzdS ; (18)
S

Jg, = IxzdS : ; (19)
s

Entdo a energia de deformag&o € expressada como

E. ")’ *w )
U =—||J| — d
| 2!{ sl(ayz) +Js.(ay }y (20)

Se o eixo esta sujeito a uma forga axial constante F,, existe uma segunda contribui¢do na energia de

deformagdo do eixo, dada por

| (F,
25!?(‘8" +Sn!)|'r . (2])
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Devido a simetria, o primeiro termo sob a integral serd nula sobre a 4rea da se¢do transversal. Assim,

usando (10) e (11), a equagio (21) torna-se

-HE B

A energia de deformagio total, U,+U,, é expressada por

)l b S B

0
Para evitar os termos periddicos como fungdo do tempo, € necessario expressar a energia de

deformagdo como fungfio de u e w, que sdo as componentes do deslocamento em R,. Usando

u’ = ucos(Qt) —w sen(Qt) , (24)

w ' = usen(Qt) + wcos(Qt) , (25)

0 qual pode ser deduzido da Fig4.4. Entdo a equag@o(23) € escrita como

L 2TANS
U, =§I [ —sen(Qt) aay‘:] dy
e
+56[J x(sen(Qt) P (Qt) ang dy + > oj{( G i oy dy . (26)

Finalmente, para a maioria dos casos de eixo simétrico (isto é Js,=Js;), a energia de deformagdo torna-

o 25 (5 2B 5T @)

O eixo ao ser modelado é considerado como constituido por elementos de barra, cujas

Se

caracteristicas (segdo circular transversal e inércia) variam linearmente ao longo do elemento. O
elemento finito usado tem dois nds, pelo qual as matrizes sdo de maior ordem, tendo quatro
deslocamentos e quatro rotagdes (Fig.4.5).

A relagdo entre deslocamentos e rotagdes sdo:

gy (28)
oy

> 2

‘V i ay ’ )

o vetor deslocamento nodal é
q=[u1,W1,01,W1,u2,W2,02,5]" . (30)

o qual contem o5 desiocamentos q, € g, correspondente aos deslocamentos nas diregdes X e Z; isto €,
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qu=[ur,y,uz, 2]’ (31)
qQw=[w1,01,w2,0,]" . (32)
ZA
A~ Zi vy /)
|0 | '0 | 16
/73 v i\
% i
WY Yl \y
W W
i Y
X L ,
Fig.4.5 Representacio do elemento de barra
Os deslocamentos do elemento finito sdo definidos como:
u=Ny(y)qu (5]
w=N,(y)qw (34)
onde N(y) e N,(y) sdo as fun¢des deslocamento de uma viga em flexdo:
[ 37 2y v
Ni{y) = | 1= eVt S ey (35)
B o vy Yy
N = e T e ey e e
() 1 T R G2
A energia cinética do eixo € obtida da equagdo (9), a qual na forma compacta &,
L
Do, =2 js[qu'N;quu +4,'NiN,q, Jdy
L t t
e _,dN! dN, dN' dN, }1
= q +q, —q,, @y
2! { dy dy (37)
dN| dN, pQ? '
Q J.q — (Jdy.
Substituindo (35) e (36) e suas derivadas na equagdo (37) d4. apds a integracdo:
1 )| o Sele :
ECS = _z—qu'Mlqu +§q\le2qw +5qulM3qu
(38)

+lqw'M4Qw +Qa '‘Mq, +f(y) ,

2
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onde as matrizes M; e M, sdo as matrizes massa, M; e M; dio a influéncia do efeito secundério da
inércia rotacional, e Ms da o efeito giroscopico. Como tem sido observado previamente, o altimo termo

a qual é uma constante nfo é considerado. A aplicagdo da equagdo de Lagrange a (38) da

d (8Ee) oEe o
at\ o ——“aq =(M+Ms)q+Cq - (39)
onde M e Ms sdo obtidas respectivamente de M,, M, e M5, M,, e a matriz C deriva de Ms. Estas
matrizes sdo dadas no apéndice para o caso de um eixo de se¢do transversal constante.

A energia de deformagdo do eixo € obtida das equagdes (10), (11) e (27). Considerando a

inércia constante igual a inércia média (ij) , a equagdo (27) torna-se

E“_ dN’ d2N d?N’! d°N
V== fJSX[qu‘ 5 Lq, HOui et qw}ly
0

dy’ dy’ dy? dy’
F, 4 , dN‘dN, _dN! dN, (0)
+70{qu F—dy_quﬁl“' dy dy qw}iy -
Ap6s a integragdo U torna-se
U= lqu‘K]qu +lqw‘K2qw +lqu'K3qu +—1-qW'K4qw : 41

2 2 2

2
onde:
K, K, s3o as matrizes rigidez
K3, K, sdo as matrizes devido as forgas axiais.
E freqiientemente necessario considerar o efeito de cisalhamento, o qual € caracterizado pela magnitude

de

12EjS
= 42
Lo IS w2
com o modulo de cisalhamento
E
Ch= 43
oD (15%). GE)

v é a razdo de Poisson, e S, (=S) é a area reduzida da se¢do transversal.

A influéncia do efeito de cisalhamento o qual origina a matriz Ks ndo é demostrada neste
trabalho, mas sua influéncia esta considerado dentro da matriz rigidez [4.4]. A matriz rigidez K¢ deriva
de K, K; e K, ¢ a matriz Kr devido a forga axial procede de K3 e Ki. Logo se a equagio de Lagrange

¢ aplicado a (41) temos

—=Kq ,
e (44)

com
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K=K_.+K; . (45)
A expressdo das matrizes K¢, Kr sfo dadas no apéndice para o caso de um eixo de se¢do transversal

constante.

4.1.4.- Mancais e Selos do Sistema

A rigidez e o amortecimento viscoso dos mancais e selos sdo considerados conhecidos. Mas
a influéncia da flexdo pode ser em geral desprezada (Fig.4.6). O trabalho virtual 8W das forgas que
atuam sobre o eixo em relagdo ao sistema R(X,Y,Z), pode ser escrita como

OW =-k _uq, -k_wq, -k, wq, -k, uq, (46)

-c_uq,-c_wq, 6 —-c,wq, —c uq, ,

ou

W=Fq, +F,q, , (47)
onde F, e F,, sdo as componentes da forga generalizada. Freqiientemente kw#k,, € c#¢,,, além disto é
muito comum que K, #K, € € #C,s.

As equagdes para os mancais em relag@o ao sistema de coordenadas R(x,y,z) ¢ mostrada no

apéndice.

Fig.4.6 Rigidez e amortecimento dos mancais

Na modelagem dos Mancais e Selos do sistema, serdo consideradas as for¢as de ligagdo e
os deslocamentos. Mas a influéncia das rotag6es e dos momentos fletores é desprezada. As matrizes sdo

diretamente obtidas das equagdes (46) e (47), da seguinte forma
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F,=-k u-k _w-c_u-c_w (49)
F,=-k_w-k_u-c_w-c_u . (50)
Como F¢=F,=0, na forma matricial teremos
’-FU ] —kxx O kX.Z O—l-u ] chx O cxz o—— ]
Fq =0 U 0|6 B © O @
=— = D
| O k, 0 k, 0w s O CER O W,
| Yy | 0" OFORSOR) w/ S| (ORSO RS ORROI N/l

A primeira matriz ¢ a matriz rigidez e a segunda a matriz amortecimento viscoso. Estas matrizes sdo
geralmente assimétricas (isto €, ku#kx € Cx#Cx)e os termos das matrizes podem variar

significativamente como uma fungdo da velocidade de rotagdo. Porém neste trabalho estes sdo

considerados constantes.

4.1.5.- Massa Desbalanceada

O desbalanceamento é definido como uma massa m, localizado a uma distancia e do centro
geométrico do eixo; e serd caracterizada por sua energia cinética Ec,. A massa permanece num plano

perpendicular ao eixo y e sua coordenada ao longo do eixo y € constante(Fig.4.7).

Fig.4.7 Massa desbalanceada

Em R, as coordenadas da massa sao

u + e sen(Qt)
OD = | Constante
w + e cos(Qt)

Logo
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dOD u+eQ) cos(.Qt)
s 0 ' (53)
w —eQsen(Qt)
¢ a energia cinética da massa é:
m
Ec = —2—”(1'12 +w? + Q% +2Qei cos(Qt) —2Qwesen(Qt)) . (54)

2 ’ ~ . n - ~ v
O termo m,Q%’/2 é uma constante e ndo tem influéncia nas equagdes. A massa m, é bem menor

daquela do rotor, portanto a expressdo da energia cinética pode ser escrita como

Ec, = m Qe(ucos(Qt) — w sen(Qt)) (55)
A aplica¢do da equagdo de Lagrange a (55) da
d 6Ec) JEc sen(Qt)
— | — | ———=—m eQ? ; 56
dt( X ~ m e [cos(Qt)} (56)
com
A= i (57)

A equagdo (56) corresponde a uma massa desbalanceada localizado no eixo z para t=0. Mas, quando

se tem a influéncia de uma massa desbalanceada localizada numa posi¢do a com relagdo ao eixo z para

t=0, a forga torna-se

[Fu}_ ,| sen(Qt +a) 58)
F —ILEs cos(Qt+a) | ¢

w

4.1.6.- Equagio Geral Para o Sistema (Turbina-Gerador)

O sistema dindmico (Turbina-Gerador) é caracterizado por sua energia cinética, potencial e

o trabalho virtual realizado pelas forgas existentes no sistema.
A energia cinética do sistema estd composta pela energia cinética dos discos, do eixo e das
massas desbalanceadas. A energia potencial do sistema € a do eixo, € o trabalho virtual € realizado pelas

for¢as nos mancais e selos e outras fontes.

Quando a equaga@o de Lagrange ¢ aplicada ao sistema a equagdo geral torna-se da forma:

Mg +C(Q)q + Kq = F(t) (59)

com
F(t) = F, + F, sen(Qt) + F, cos(Qt) + F, sen(sQt) + F, cos(sQt)

+ F, sen(wt) + F, cos(wt) (60)

onde:
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q € o vetor contendo todos os deslocamentos nodais
M € a matriz massa simétrica
C(Q) € a matriz assimétrica que é composta por a matriz giroscépica em fungdo de Q, e uma
matriz freqlientemente assimétrica devido as caracteristicas dos mancais
K € a matriz rigidez freqlientemente assimétrica devido as caracteristicas dos mancais
F(t) ¢é o vetor forga, que pode ser composta por: um vetor constante F; por exemplo o peso;
forgas por desbalanceamento F,, Fs; forcas assincronas Fy, Fs; e forcas harménicas Fe,
F;
s escorregamento
A equagdo (59) pode ser resolvida pelo método direto a qual ndo reduz o nimero de
€quagdes do sistema ou pelo método pseudo-modal que reduz grandemente o nimero de equagdes

obtendo assim, um novo conjunto de equagdes a serem resolvidas.

4.1.7.- Solu¢io da Equacgio Geral pelo Método Pseudo-Modal
O método pseudo-modal [4.5], [4.6], permite uma redugdo no tempo de computagdo € usa
pouca memoria. Os resultados obtidos sdo muito préximos, a aqueles obtidos através do método direto.
Além do mais, € possivel introduzir nas equagdes amortecimentos modais, o qual € de interesse quando:
0 amortecimento € baixo, os mecanismos de amortecimento nio sejam bem conhecidos, € os modos
razoavelmente desacoplados. A partir da equagdo (59) uma base modal € definida através da solugdo de
Mg+K 'q=0 (61)
onde:
M € matriz massa;
K" é a matriz rigidez obtida de K, onde os termos tais como ky; € k; introduzido pelos mancais
sdo cancelados.

Os n primeiros modos de (61) sdo facilmente obtidos usando uma técnica iterativa

simultdnea. Os n primeiros modos @, ....., ¥, formam a matriz:

O=[D,, ....., 4] (62)
o qual ¢ usado para obter um novo conjunto de equagdes a partir de fazer

q=0f. (63)
Isto produz, ao substituir na equagdo (59), e apés uma pré multiplicagdo por @

O'MOf + O'C(Q)Df + O'KDf = D'F(t) . (64)

O amortecimento modal pode ser introduzido nas equagées, pela analogia com um sistema de um grau

de liberdade (massa, mola, amortecimento viScoS0), 0S termos ¢; tais como
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¢; = 2B,/ O/K®, - OMdD, (65)
sd0 somados na diagonal da matriz ®‘C®. Os valores dos fatores de amortecimento modal B;, sdo
determinados a partir da experiéncia do projetista.

® As freqiiéncias naturais do sistema sdo determinadas através da solugdo da equagdo (64),

fazendo:
O'MDf + O'C(Q)Df + P'KDf =0 (66)

e assumindo para os diferentes valores de Q, uma solugdo da forma

S =Fe" (67)
e substituindo na equagdo (66) teremos
[r?m +re+k|F=0 (68)
onde:
m = (D’M(D = dlag{@:M(Dl} 5 (69)
¢c=®'C+diag{C,} , (70)
k = O'K® = diag{®/K'®,} + K" @, 0
€
K"=K-K'. (72)

A equagio (68) pode ser escrita como

0 I [rF l{rF:l
—k'm —k_]c,:F:lzr F | 7 (73)

Os autovalores e autovetores (freqiiéncias naturais e formas dos modos) de (73) sdo

quantidades complexas e sdo obtidas usando o método numérico [4.7]. Os autovalores

sdo do tipo
— ijj i .
(1-p2)" el (74)
j
onde
; ¢ a freqiiéncia natural
B é o fator de amortecimento viscoso
—Bjo; ! L oo, : . :
se (‘F > 0,0 sistema ¢ instavel. A partir dos resultado obtidos o diagrama de
1-p;)
J

Campbell pode ser desenhada e as velocidades criticas encontradas.
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As respostas as diferentes forgas de excitagdo sob o estado permanente é calculada da seguinte

forma:
e Para uma Forca Constante
A equagdo (59) torna-se da forma:
Kq=F, . (75)

A qual € resolvida diretamente pelo método bem conhecido de Gauss.

¢ Para uma Massa desbalanceada
A equacdo a ser resolvida é:
mf + ¢f + kf = ®'F, sen(Qt) + @'F, cos(2t) (76)
A solugdo assumida € da forma:
S = f, sen(Qt) + £, cos(Qt) (77)
ao substituir (77) em (76) e da identificagdo dos termos em Sen(2t) e Cos(C2t) temos a

equagdo

k-mQ’> Qc [fzjl_ ®'F,
—Qc k-mQ’|fi| |®'F |’ (78)

O sistema (78) é resolvido para cada valor de Q, e os valores de f; e f; determinados

para um valor de Q, associados com a equagéo (63) dé o vetor deslocamento:
q = [ £;(Q)sen(@t) + £,(Q)Cos(2t)] . (79)

e Para uma For¢a Assincrona
A equagdo a ser resolvidas é:
mf +¢f + kf = OF, sen(sQt) + OF, cos(sQt) (30)
A solugdo assumida € da forma:
f = f, sen(sQt) + f cos(sQt) ‘ (81)
ao substituir (81) em (80) e da identifica¢do dos termos em Sen(sQ2t) e Cos(s€2t) temos

a equagao
[k—m(sQ)z sQe }[L} qu:'n]
- k — 2 Bloipsis
sQc m(sQ)? [ S5 s (82)
O sistema ¢€ resolvido para cada valor de Q. e o vetor deslocamento é:

q= cD[f4 (sQ) sen(sQt) + £, (sQ) COS(SQt)] . (83)
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¢ Para uma For¢a Harménica fixada no espago

A equagdo a ser resolvida é:

mf +¢f +kf = ©'F, sen(ot) + O'F, cos(ot) (84)
A solugdo assumida é da forma
S = f,sen(ot) + £, cos(wt) (85)
analogamente ao caso anterior da identificagdo dos termos em Sen(wt) e Cos(wt) temos
a equagao

k-mo® oc £, | ®F
{ - oc k—mo)Z:”:fy:lz[d)'FJ ' (86)

O sistema € resolvido para algum valor de ®, entdo o vetor deslocamento é:

q= CI)[f6 (o) sen(wt) + _ﬂ(m)cos(a)t)] . 87)
Neste caso o sistema gira a uma velocidade de rotagdo constante Q e a freqiiéncia de

excitagdo o varia.

4.2.- Descri¢do do Programa

O programa é chamado monorotor, este programa permite o estudo estatico e dindmico de
sistemas de s6 um eixo[4.1].

O célculo estatico é realizado sobre o sistema completo e se pode considerar tanto uma
aceleragdo aplicada num plano perpendicular ao eixo do sistema, como também forg¢as pontuais
aplicadas.

Os calculos dinidmicos como: a determinagdo das freqiiéncias criticas e os modos
correspondentes em fungdo das velocidades de rotagdo do eixo(diagrama de Campbell); a estabilidade
do sistema sdo feitos usando a base modal do sistema ndo-giroscopico. Assim também, se estabelece as
respostas do sistema ao desbalanceamento ou a aplicag@o de forg¢as assincronas. '

Este programa contém trés partes importantes:

e Leitura dos dados e célculo dos elementos

e Calculo estatico

e Calculo dinamico.

O fluxograma genérico do programa € apresentado a continuagéo:
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FLUXOGRAMA

Leitura dos dados gerais

Calculo das matrizes
elementares

Método |Pseudo-Modal
Calculo estatico
KX =F Célculo da base modal Método | Direto
MX+K'X=0
-
Movimento em Vibragdo Resposta ao Movimento
Livre Forc¢ado
MX+CX+K'X=0 MX + CX +K"X = F(t)

e Freqiiéncias e Desbalanceamento
e Modos e Assincrona
e Estabilidade e Excitagdo Harmoénica

Quando o eixo tem muitos mancais ndo € facil determinar o giro de precessdo direta ou
inversa, algumas partes do rotor podem estar em precessdo direta , e outras em precessdo inversa. O
seguinte método € usado aqui, a maxima elipse descrita pelo eixo nos nés sdo calculados, e todos os
valores sdo somados com sinal positivo se o giro for positivo e no caso contrario com um sinal
negativo. O sinal da soma de todas essas quantidades dara o sentido do giro sendo de precessdo direta
ou inversa.

O programa permite que uma ou mais massas desbalanceadas, forgas assincronas e forgas
harménicas com diferentes fases possam ser aplicadas simultaneamente. As respostas a cada destes
excitagdes podem ser calculadas em todos os nés ou em alguns deles para as diferentes velocidades de
rotagdo do eixo. Como os sistemas sdo geralmente assimétricos, as trajetrias do eixo num plano

transversal sdo elipticas.
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Os célculos para uma vibragdo for¢ada precisa mais memoéria do que no caso de vibragao

livre. A varredura da velocidade de rotagdo geralmente é feito com pequenos incrementos; € se O
sistema tem baixo amortecimento, os incrementos da velocidade rotacdo podem ser maiores.

Para monorotores é em geral suficiente determinar aproximadamente as dez primeiras

freqiiéncias naturais de rotag3o.

4.3.- Exemplo de Aplicacio

Apresentaremos a aplicagdo do programa num exemplo.

Trata-se de uma usina hidrelétrica tomada da referencia[4.8]. Cuja configuragdo
simplificada do sistema turbina-gerador, considera os seguintes componentes: turbina, gerador, eixo
vertical, dois mancais guias, e o selo entre rotor e estator da turbina.

A configuragdo do sistema é dada pela Fig.4.8:

\Hgidadow

Guia Superior

EIXO ;

Rigidez do Mancal
Guia Inferior

Efeito de Selagem

Fig.4.8 configuragio de uma usina hidrelétrica de eixo vertical ref.[4.8]

Através dos elementos finitos o sistema € descrito conforme a Fig.4.9:



Gerador

Turbina

Eixo

Manecais:

I e ] [T
i
fard |
WA A
.‘/ \
./
Y
X
Z
7 v
% A /,\‘ _/\\ { 7
NN T
|l/' H

Nos —

Fig.4.9 Descrigiio através dos elementos finitos do sistema da ref.[4.8]

Massa :

momento de inércia polar
momento de inércia diametral
Massa:

momento de inércia polar
momento de inércia diametral
raio externo

raio interno

mancal inferior

mancal superior

rigidez do selo da turbina

Caracteristicas dos materiais

Modulo de Young
Densidade do material

Coeficiente de Paisson

m=4,95.10’kg
J,=1,40.10'kg m*
J=J,=0,70.10’kg m®
m=1,45.10’kg
J,=9,00.10°kg m’
J=J,=6,50.10°kg m’
r=1,048m
ri=0,9428m
ko=kz=1,19.10°N/m
ko=K=0,95.10'"N/m
Kw=k-=1,2.10°N/m

E=2.10.10"'"N/m?
p=7.85.10°kg/m’
v=03

142
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® Fazendo uso do programa determinamos para os quatro primeiros modos as freqiiéncias
tanto em precessdo direta e inversa em relagdo a rotagdo do eixo que geralmente para
usinas destes tipos estd na faixa de 0 a 500rpm. Alguns dos resultados obtidos sdo

mostrados na tabela 4.1.

Tabela 4.1
1" Modo(Hz) | 2% Modo(Hz) | 3™ Modo(Hz) 4'° Modo(Hz)
e e o o | o | e

37,147

0 |513 |513 |11,81 | 11,81 | 19,56 | 19,563 | 37,147
100 |4,13 |630 |11,40 |1232 | 19,30 | 19,933 | 36,266 | 38,073
200 |[3,34 [752 |11,04 |12,94 | 19,10 | 20,468 |35429 |39,047
300 |2,74 863 |1072 |13,70 | 18,95 | 21,259 | 34,637 | 40,066

400 |229 |951 1043 |14,52 | 18,83 |22,415 | 33,888 |41,134
33,180 | 42,248

500 | 1,95 | 10,15 | 10,17 | 15,26 | 18,74 |24,005

® A continuagdo apresentamos o diagrama de Campbell na Fig.4.10 para o exemplo de

aplicagdo. O qual nos mostra graficamente o comportamento das freqii€ncias de

ressonancia do sistema em relag@o a rotagdo.

A® (Hz) ® 4
40.00 ////
\\ 0)4-
30.00 — Excitagdo por uma
forga Assincrona

’O
20.00 - oy

+

®
4 Excita¢do por
10.00 T /-/ml-desbalanccnmcmo
®,"
0.00 -—
T T T ! ' Q (rpm)
0 100 200 300 400 500

Fig.4.10 Diagrama de Campbell para o sistema da ref.[4.8]
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e Também mostramos os quatro primeiros modos de vibragdo natural do sistema, nas
rotagdes de 0,100,200,¢ 500rpm. Nas figuras 4.11 a 4.14. Os quais nos permitem

observar a mudanga destes com a rotagdo.

1.00 7
Modo 1
0.80
0.60 — Q=01pm
— =100 rpm
0.40 —— 0=2001pm
—— Q=500 rpm
020 7
0.00 o L T T T T 1
1 2 3 4 5
-0.20
Nimeros dos Nds
-0.40
Fig.4.11 Primeiro modo de vibragio natural do sistema da ref.[4.8]
1.00 —
0.80 —
Q=0 rpm
0.60 — Q=100 mm
Q=200 rpm
Q=500 rpm
0.40 —
0.20
0.00 —
-0.20 —
Numeros dos Nés
-0.40 -
Fig.4.12 Segundo modo de vibragiio natural do sistema da ref.[4.8]
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1.00
0.80 -
— Q=0 mpm
— Q=100 rpm
0.60 —— Q=200 rpm
— Q=500 rpm
Modo 3 !
0.40 -
0.20
SNGE
0.00 T T T T T
1 2 3 4 5
-0.20 - 3
Numeros dos Nos
Fig.4.13 Terceiro modo de vibragio natural do sistema da ref.[4.8]
1.00
Modo 4
0.80
—— Q=0 mpm
—— Q=100 rpm
— Q=200 mm
0.60 —— Q=500 rpm
0.40
0.20
0-00 _J T T ] 1 1 T 1
1 2 3 4 5 6 7 8
Niumeros dos N6s
Fig.4.14 Quarto modo de vibracio natural do sistema da ref.[4.8]

® Para observar a influéncia do numero de elementos finitos usados na descri¢io do
sistema sobre os valores das freqii€ncias naturais rodamos o exemplo de aplicagdo, para

0s casos nas quais sdo usadas 4, 7, e 14 elementos finitos na descrigdo do sistema. Os
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resultados obtidos sdo apresentados na tabela 4.2, que mostra as dez primeiras

freqiiéncias do sistema, quando ela gira a 400rpm.

Tabela 4.2
1 Modo(Hz) | 2® Modo(Hz) | 3°Modo(Hz) | 4° Modo(Hz) | 5" Modo(Hz)
EF. | o | o s o' 3 w3’ ©4 s os os"

4155139 ¥5518 11,81 | 11,81 | 19,56 | 19,563 |37,148 | 37,148 | 150,474 | 150,519

7" | 5, 1398|5518 11,81 | 11,81 | 19,56 | 19,563 |37,147 | 37,147 | 150,357 | 150,381

14 "|°5,13 °|55518 11,81 | 11,81 | 19,56 | 19,563 | 37,147 |37,147 | 149,452 | 149,476

(E.F. — Numero de elementos finitos usados na descrigdo do sistema)

e A continuagdo avaliamos as respostas as vibragdes do sistema, sob a agdo de uma
excitagio devido a um desbalanceamento de 300kgm localizado no rotor da turbina e
num raio de 3m. As respostas sdo determinadas nas posi¢des dos mancais, da turbina, do
gerador e outros que correspondem aos nés 1,3,5,6, e 8. Estas sdo apresentadas na

Fig.4.15. O diagrama nos permite observar as freqiiéncias de ressonéncia do sistema sob

estas condigdes.

A A (m)
1.00E-2 =
1.00E-3 = /
= | /
1.00E-4 = //////
1.00E-5 =
3 ——— Né61
1.00E-6 e NOJS
—— Né5
1.00E-7 N6 6
—— N6 8
1.00E-8
1.00E-9
Q (rpm)
1.00E-10 ] T I T T T | T | T BT
0 100 200 300 400 500

Fig.4.15 Resposta ao desbalanceamento para o exemplo de aplicagio
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® Também, avaliamos as respostas do sistema a agdo de uma forga assincrona de 1000N ¢
com uma freqiiéncia de excitagdo igual a trés vezes a freqiiéncia de rotagdo do eixo,
localizada na turbina. As respostas sdo determinadas nas posigdes dos mancais, da
turbina, do gerador e outros (nés 1,3,5,6,8), os resultados sdo apresentados na
Fig.4.16.Este diagrama nos permite observar as freqiiéncias de ressonéncia do sistema

sob estas condigdes.

.
>
g

1.00E-3

1.00E-4

1.00E-5

1.00E-6

1.00E-7

1.00E-8

1.00E-9

1.00E-10

IHIIIU.l | IIIUJJ] IIIII‘]III | l]llllll | IHJlH[ ] lllllll] | llfllllJ 1 I‘Hllll]

Q (rpm)

1.00E-11 T ] T T | T T | T [
0 100 200 300 400 500

Fig.4.16 Resposta a a¢iio de uma forga assincrona para o exemplo de aplicagio.




CAPITULO 5

CONCLUSOES E SUGESTOES

S.1.-Conclusdes

¢

As principais conclusdes extraidas deste trabalho sdo descritas a seguir:

As forgas de perturbagdo de origem mecéanica, que aparecem nas hidrounidades das centrais

hidrelétricas sob condigdes de operagdo de regime permanente podem ser resumidas nas seguintes:

¢

Forgas devido ao desequilibrio de massas rotativas as quais resultam de defeitos de
fabricagdo, montagem e operagdo. Estas forgas atuam com uma freqiiéncia igual aquela de
rotagdo do eixo da hidrounidade.

Forgas devido ao centramento defeituoso do eixo, que € uma conseqii€éncia da ndo
perpendicularidade entre o eixo mecénico e os flanges de acoplamento, articulagdo anular
ndo coaxial entre superficies, encaixes frouxos no eixo e a ovalizagdo dos mancais pelo
desgaste ndo uniforme. As freqiiéncias fundamentais de atuagdo destes sdo a rotagdo do
eixo e o dobro dela.

Forgas devido a fric¢do a seco nos mancais e outras(interferéncias). Estas forgas fazem
aparecer as vibragdes auto-excitadas no eixo da hidrounidade, como uma conseqiiéncia de
uma inadequada lubrificagdo nos mancais, grandes folgas entre o eixo e os mancais, €
quando houver interferéncias entre as partes rotativas e estaciondrias. As freqiiéncias de
atuagdo destes esta na faixa de duas a cinco vezes a rotagdo do eixo da hidrounidade.

Forgas devido ao atrito interno do material do eixo conhecida como o fendmeno de
histerese no eixo. Também estes produz vibragdes auto-excitadas, as quais s6 aparecem
quando a rotagdo do eixo excede a rotagdo critica e geralmente aparecem nas velocidade de
disparo das hidrounidades. A freqii€éncia de atuagé@o deste tipo de forga estd na faixa de duas
a cinco vezes a rotagdo normal do eixo.

Pode-se dizer que as forgas de origem mecénica tém freqiiéncias de atuagdo bem definidas.

As forgas de perturbagdo hidrodindmica que aparecem nas hidrounidades sob condigdes de

regime permanente € variada e atuam numa ampla faixa de freqiiéncias desde fragdes de Hz até 300Hz.

Estas forgas aparecem devido aos seguintes fatores: perturbagéo do fluxo pelo pobre acabamento das

diferentes partes da estrutura, operagéo inadequada da caixa espiral, posigdo incorreta dos componentes

de um com relagdo a um outro, separagédo da camada limite das superficies percorridas pelo fluxo e
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conseqiientemente a formagéo de vdrtices, esteira de vortices, distribui¢do de fluxo ndo uniforme sobre
o rotor e nas diferentes passagens da hidrounidade, operagdo das unidades sob condigdes de cavitagdo.

¢ As forgas de perturbagdo de origem elétrica sob condigdes de regime permanente aparecem
nas hidrounidades(gerador) como conseqiiéncia de: variagdo do impulso magnético, entreferro desigual
entre o rotor e estator do gerador, curto-circuito do enrolamento do rotor e das barras coletoras do
gerador, e pelo funcionamento assimétrico do gerador. As freqiiéncias de atuagdo destes sdo a rotagdo
do eixo e o dobro dela.

¢ Também tem-se as forgas de perturbagdo que aparecem provocadas pela vibragdo excessiva
da hidrounidade produzindo um aumento nas diferentes folgas e pelo fenomeno de ressonancia que
pode acontecer ndo somente na freqiiéncia natural do eixo sendo também nas freqiiéncias naturais dos
diferentes componentes da instalagdo de poténcia (tampa da turbina, tubulagdo de 6leo, conduto
for¢ado, etc.).

¢ As condigdes de operagdo transitéria da hidrounidade acontecem durante a partida,
sincroniza¢dio na rede elétrica, curto-circuito do gerador, carga e descarga do gerador, frenagem do
sistema, condi¢des de disparo da unidade, e chaveamento automéatico da unidade. Todos estes regimes
ocorrem freqiientemente durante a operagdo de uma instalagdo hidrelétrica. E sob estas condigdes da
analise das forgas de perturbagdo que aparecem temos que suas freqiiéncias de atuagdo residem dentro
de uma ampla faixa desde 0,5Hz até 300Hz.

¢ A grande variedade de forgas de perturbagdo que aparecem numa turbina hidrdulica de uma
instalagdo hidrelétrica e conseqiientemente as vibragdes que originam nela sdo complexas, dificultando a
identificagdo da causa de vibragdo da hidrounidade.

¢ No modelamento matematico do sistema mecénico turbina-gerador através do método de
elementos finitos, pode-se dizer que para obter com grande exatiddo as primeiras freqii€éncias naturais
do sistema, o nimero de elementos finitos usados na descrigdo do sistema ndo precisa ser grande como
tem sido mostrado na tabela 4.2.

¢ As freqiiéncias naturais do sistema turbina-gerador que correspondem aos modos de
precessdo inversa, sdo muito menos sensiveis daquelas freqiiéncias naturais que correspondem aos
modos de precessdo direta como tem sido observado nas Fig.4.15, e Fig.4.16.

¢ Como é bem sabido as velocidades de rotagdo das turbinas hidrdulicas sdo baixas em
relagdo as turbinas a vapor. Porém as freqiiéncias naturais do sistema ndo mudam apreciavelmente com

a rotag¢ao delas o qual € verificado através do programa usado no presente trabalho(Fig.4.9).
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5.2.-Sugestdes para Futuros Trabalhos
Neste sentido, dentro da 4rea da dindmica de maquinas hidraulicas de centrais hidrelétricas,
pode-se indicar os seguintes topicos como uma continuagdo do presente trabalho:
¢ Desenvolver trabalhos experimentais em campo, procurando identificar melhor os diferentes
pardmetros de projeto e sua influéncia no sistema com relagéo as excitagdes vibracionais.
¢ Realizar trabalhos experimentais mais aprofundados sobre as forgas de perturbagdo de
origem mecanica, hidraulica, e elétrica que aparecem no sistema turbina-gerador durante os regimes
transitorios de operagdo.
¢ Desenvolver modelos matematicos que nos permitam simular o comportamento dindmico
do sistema nos regimes transitorios.
¢ Desenvolver modelos matematicos que além de considerar os graus de liberdade e deflex@o
do eixo como no programa usado, considerem o eixo submetido a torgdo para nos aproximar melhor

das condigGes reais de operagdo do sistema turbina-gerador.
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APENDICE

A equagdo do trabalho virtual sobre o eixo nos mancais em relagdo ao sistema de

referéncia ndo inércial R(x,y,z) é:

Considerando que kxz=kzx=0

Zz

u,w coordenadas do centro C do eixo no sistema R, (fixo)

L] * . - ~
u ,w coordenadas do centro C do eixo no sistema R (ndo fixo)

W = —k_, (u” cos(Qt) + w' sen(Qt))(q Jcos(Qt)+q,” sen(Qt))
—k,,(—u"sen(Qt) + w" cos(Qt))(— q, sen(Qt) +q,° cos(Qt))

ou

W = - (k.. cos'(@0) ke, sen’(@0)u” + <00 o, ko,

= [(k" sen’(Qt) + k ,, cos? (Qt))w' + ﬂ(—zz-gltl(k“ -k, )u']q“,'

Esta equagdo mostra que no sistema R, a equagdo do trabalho virtual tem uma forma

mais extensa, do que no sistema R, (sistema inércial).
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® As matrizes correspondentes a equagdo (45) do capitulo 4 sdo:

EJ
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