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Resumen. El oil whirl consiste en una inestabilidad de la pelicula lubricante del cojinete hidrodindmico
debido a una pérdida de su capacidad de carga en condiciones de baja solicitacién. Estd inestabilidad
produce una vibracién sub-sincrénica a la mitad de la velocidad de rotacién del eje. Cuando la rotacién
alcanza el doble de la frecuencia natural, la frecuencia de vibracidon permanece constante y cercana al
valor de la primera frecuencia de resonancia. Este dltimo fendmeno se denomina oil whip y resulta perju-
dicial para la vida qtil del rotor. En este trabajo se analiza el comportamiento de un rotor unidimensional
elastico a partir del Método de Elementos Finitos. Se analizan casos de la literatura con discos y masas
desbalanceadas para determinar sus efectos en la inestabilidad del eje. Se comparan también los resulta-
dos obtenidos a partir de utilizar modelos dindmicos lineales y no lineales para la representacion de los
cojinetes hidrodinamicos.

Keywords: Lubrication, Vibraciones, Resonance, Journal Bearings.

Abstract. Oil whirl consists of an instability of the lubricating film of the hydrodynamic bearing due to
a loss of its load capacity under low load conditions. This instability produces a sub-synchronous vibra-
tion at half the shaft rotation speed. When the rotation reaches twice the natural frequency, the vibration
frequency remains constant and close to the value of the first resonance frequency. This last phenomenon
is called oil whip and is detrimental to rotor life. In this work, the behavior of a one-dimensional elastic
rotor is analyzed using the Finite Element Method. Literature cases with unbalanced discs and masses
are analyzed to determine their effects on shaft instability. The results obtained from using linear and
nonlinear dynamic models for the representation of the hydrodynamic bearings are also compared.
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1. INTRODUCCION

Los cojinetes hidrodinamicos son componentes esenciales en la maquinaria rotativa. Su fun-
cion principal es facilitar el movimiento de un eje dentro de una carcasa fija, evitando el contac-
to directo entre ambas superficies mediante una pelicula lubricante (Fig. 1.a y b). El lubricante
contenido entre la superficie rotante y la que se encuentra estdtica, es desplazado por efecto vis-
coso hacia una region convergente generando una elevacion de la presion y evitando el contacto
entre ambos solidos. La capacidad portante del cojinete dependerd de parametros geométricos
como el largo b, el radio del rotor 7, el huelgo entre las superficies solidas ¢, la viscosidad del
lubricante p y la velocidad de rotacion w, (Hamrock, 1994; Pinkus y B., 1961; Khonsari y E.R.,
2017).

Figura 1: Referencias geométricas de un cojinete hidrodinamico.

El estudio de la dindmica de ejes soportados en cojinetes hidrodindmicos resulta de interés
debido a la influencia que que tiene el acoplamiento de ambos elementos de maquina en el
comportamiento estable e inestable del eje. Este comportamiento esté estrictamente relacionado
con la elasticidad y amortiguacion que produce la pelicula lubricante (Friswell et al., 2010).
A su vez, el cojinete presenta sus propias regiones de comportamiento inestable que pueden
afectar a su funcionamiento. Es conocido que la interaccién entre el rotor y el cojinete generan
vibraciones atiin mayores a las esperadas por la vibracion de la viga eldstica (Muszynska, 1986).

Al analizar el comportamiento de la vibracién del eje a diferentes velocidades de funcio-
namiento, pueden caracterizarse tres fendmenos distintivos. En primer lugar, en la Fig. 2 se
observar la vibracién sincrénica (1x) correspondiente a la viga elastica la cudl presenta una
mayor amplitud en cercanias de la frecuencia natural de resonancia (w,). A su vez, la vibra-
cioén subsincrénica (=~ 0.5x) corresponde con la velocidad de precesion ¢», inestable del eje en
el cojinete hidrodindmico. Esta inestabilidad, depende principalmente de las caracteristicas del
cojinete utilizado, se denomina oil whirl y se produce debido a una pérdida de la capacidad por-
tante de la pelicula lubricante en condiciones de baja solicitacion. El oil whirl produce ademas
una vibracion sub-sincrénica a la mitad de la velocidad de rotacion del eje. Por otra parte, cuan-
do la velocidad de precesion inestable alcanza el valor de w,, (qﬁn = 0.5 wp = wy), la frecuencia
de vibracién permanece constante y cercana al valor de la primera frecuencia de resonancia de
la viga. Este ultimo fendmeno se denomina oil whip y resulta perjudicial para la vida util del
rotor (Muszynska, 1988; Ma et al., 2014).

Las matrices elementales utilizadas para discretizar el dominio unidimensional fueron pu-
blicadas por Nelson y McVaugh (1976) junto con una formulacién para moldear el conjunto
rotor-cojinete incluyendo discos y desbalanceos. Esta formulaciéon puede realizarse para una
terna de ejes de referencia fijos o rotantes en conjunto con el eje considerando el efecto de la
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Figura 2: Cascada del espectro de la vibracién del rotor (Muszynska, 1986).

inercia, de los momentos giroscopicos. Por otro lado, los cojinetes hidrodindmicos son conside-
rados como un elemento resorte-amortiguador de forma que la formulacién global del problema
es lineal.

Para determinar el comportamiento dindmico del conjunto rotor-cojinete, Birembaut y Peig-
ney (1980) utilizan un método de perturbacion y un modelo por diferencias finitas que permite
determinar el campo de presiones de la pelicula lubricante para calcular los coeficientes eldsti-
cos y de amortiguamiento para diferentes condiciones de operacion lo que permite linealizar el
sistema dindmico. Por su parte, el rotor es analizado como una viga flexible utilizando el Mé-
todo de Elementos Finitos. Posteriormente, al rotor se le adicionan discos que aportan masa y
efectos giroscopicos al sistema. Los autores analizan el comportamiento resonante del sistema
rotor-discos-cojinete de forma numérica y experimental obteniendo gran concordancia entre los
ambos resultados.

La representacion de los cojinetes a partir de la solucién analitica de Ocvirk es una de las
alternativas mds utilizadas en los modelos no lineales. Esta formulacién permite una mejor
representacion del comportamiento dindmico del sistema a costa de un mayor costo de cdlculo.
de Castro et al. (2008) utiliza un modelo no lineal basado en la solucion analitica para cojinetes
infinitamente cortos para representar la fuerza hidrodindmica del cojinete y valida los resultados
obtenidos a partir de ensayos experimentales. El trabajo hace foco en mostrar el efecto de las
masas de desbalanceo y de la direccion del eje (posicion horizontal o vertical) en el umbral de
entrada en inestabilidad. Otro ejemplo de un estudio no lineal es el trabajo publicado por Ma
et al. (2014) donde se muestran los efectos de dos condiciones de carga a partir de excitaciones
producidas por el desbalanceo para determinar las frecuencias de resonancia y las respuestas
considerando a los cojinetes a partir de la teoria del cojinete infinitamente corto. En este caso se
hace uso de un modelo de masas concentradas obteniéndose una muy buena concordancia con
lo publicado previamente en la bibliografia (Friswell et al., 2010).

Sobre la base de los trabajos encontrados en la literatura, en este trabajo se utiliza el rotor
propuesto por Birembaut y Peigney (1980) para realizar la validacién de un eje flexible con
discos y masas desbalanceadas y posteriormente analizar la trayectoria recorrida por el eje a
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partir de utilizar modelos dindmicos lineales y no lineales para la representacion de los cojinetes
hidrodindmicos. A continuacién, se presenta el modelo numérico utilizado para representar la
interaccion entre el eje y los cojinetes, seguido de una descripcion detallada de los métodos
empleados para analizar las condiciones dindmicas del sistema.

2. MODELO NUMERICO

Para realizar el estudio de las velocidades de resonancia se realiza una discretizaciéon median-
te el Método de Elementos Finitos de la viga flexible. El modelo es simplificado considerando
las siguientes suposiciones: El rotor puede considerarse como un elemento unidimensional con
area constante, el movimiento en direccion axial esta restringido, el comportamiento del ma-
terial es lineal e is6tropo y se considera valida la teoria de Euler-Bernoulli en todo el dominio
(Ma et al., 2014; Ochsner y Merkel, 2018; Friswell et al., 2010).

Ly
Az T Azg ] AZg |
My
Eje rotante Wo | [ |
( loR, B
Cojinete Cojinete
Inicial Discos Final

Figura 3: Esquema de la geometria del sistema rotor-cojinetes.

El modelo matemético para el sistema rotor-cojinete queda descripto por la Ec. (1) en funcién
de los vectores posicién X, velocidad X y aceleracién X. La matriz Ky, corresponde a la rigidez
de la viga elastica, asi como Mt y Mg se corresponden con las matrices de masa en traslacién
y en rotacion respectivamente. Las matrices Ky, y Cy, consideran el aporte de los cojinetes
hidrodindmicos a la matriz de rigidez y amortiguamiento del sistema. Finalmente, la matriz G
considera los efectos giroscopicos que dependen de la velocidad angular wj, del eje. La carga
externa o la fuerza ejercida por una masa de desbalanceo se adiciona a través del término F.
Este sistema de ecuaciones se resuelve a partir del método de integracion temporal Newmark.

(Mt + Mg)X + (Cp, + wp,G)X + (K + K)X = F(t) (1)

Los modelos a partir de los cuales se considera la contribucion de los cojinetes al sistema se
describen en las subsecciones a continuacion.

2.1. Modelo lineal para cojinetes cortos.

El comportamiento dindmico de los cojinetes hidrodindmicos puede abordarse desde una mi-
rada simplificada considerando su efecto a través de constantes eldsticas y de amortiguamiento.
El valor de estas constantes dependerdn de los pardmetros de funcionamiento del rotor y de las
propiedades fisicas del lubricante Szeri (2011). En el caso de cojinetes de corta longitud (Rela-
cion b/ D < 0,5), la solucion propuesta por Ocvirk (1952) otorga una muy buena aproximacion
y permite calcular la capacidad portante generada por la pelicula lubricante.

A partir de asumir, pequefios desplazamientos del eje rotante respecto de un punto de equili-
brio, el desarrollo mostrado en las Ecs. (2) y (3) permite linealizar las fuerzas producidas por la
pelicula de fluido y obtener las siguientes relaciones:
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donde se desprecian los diferenciales de orden superior y se definen a los coeficientes eldsticos
y de amortiguamiento que permiten linealizar al cojinete hidrodindmico como:

oF; OF;

Kij = — i = T 4)

De esta forma, el sistema linealizado para las fuerzas hidrodindmicas queda de la siguiente
manera:

FX1 KXle KXle CX X CX X Y Y
= — X — 1ot 22 1 X = K X — CpX 5
|: FXz :| |: KX2X1 KX2X2 C’X2X1 CX2X2 b b ( )

Dado que el valor de la fuerza hidrodindmica de la pelicula de fluido es un resultado anali-
tico, los coeficientes se obtienen a partir de realizar la derivacion de la expresion para I, y F,
correspondiente a la solucion de Ocvirk. Estos coeficientes luego deben ser adicionados en las
posiciones de la matriz global que se correspondan con los nodos de la malla en los cuales estén
colocados los cojinetes.

2.2. Modelo no lineal para cojinetes cortos (ISJB).

Para el anélisis no lineal es necesario considerar los cojinetes como contribuciones al vector
de fuerzas externas F y no como aportes a la matriz de rigidez y amortiguamiento. La fuerza
hidrodindmica que soporta al eje es considerada a partir de la solucién de Ocvirk para cojinetes
infinitamente cortos (Infinite Short Journal Bearing - 1SJB). El valor de esta fuerza es depen-
diente del valor de la posicion y de la velocidad del centro de masa del rotor respecto de la
carcasa. Este acoplamiento se resuelve de forma no monolitica calculando en primer lugar la
capacidad de carga de la pelicula lubricante en un tiempo dado F; y a continuacidn la posicién
resultante para el paso de tiempo siguiente X, ;. La velocidad del rotor debe descomponerse en
las direcciones radiales () y tangenciales (gfﬁ) de forma de contribuir correctamente a los térmi-
nos de la Ecuacién de Reynolds referidos al squeeze generado entre ambas superficies sélidas
en movimiento relativo.
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2.3. Modelo no lineal para cojinetes reales.

De igual manera que en la situacion anterior, este modelo considera los cojinetes como con-
tribuciones al vector de fuerzas F. Sin embargo, en este caso se utiliza un coédigo desarrollado a
partir del Método de Volimenes Finitos para calcular el campo de presiones de la pelicula lubri-
cante en cojinetes de longitud finita. El modelo desarrollado, denominado dynCav (Palavecino
etal., 2024), describe el comportamiento de la pelicula lubricante en el dominio resolviendo una
ecuacion difusiva para el campo de presiones y una ecuacion de transporte para la fraccién vapor
de lubricante producida por la cavitacién. El lubricante es considerado como un medio continuo
utilizando las hipétesis cldsicas del flujo de lubricacion (Szeri, 2011). El cédigo dynCav por
lo tanto permite obtener el valor de cada coeficiente independizdndose de las limitaciones de
la solucién de Ocvirk que considera cojinetes de longitud infinitamente corta lo que permite
estudiar la dindmica de un cojinete real. Esta herramienta permite considerar la influencia de la
presencia de cavitacién vaporosa o gaseosa, de efectos térmicos asi como también del uso de
texturas superficiales en la dindmica del muiidn.

3. RESULTADOS

A partir del modelado numérico del conjunto rotor-cojinete se obtienen los desplazamientos
que realiza el centro de masa del eje en cada uno de los casos propuestos. Esta comparacion de
los recorridos realizados permite conocer como es el comportamiento dindmico bajo cada una
de las suposiciones realizadas. En todos los casos se hace uso del rotor propuesto por Birembaut
y Peigney (1980). La Fig. 3 muestra un esquema del eje y los discos que conforman el rotor. La
viga es considera como un elemento flexible. Los pardmetros geométricos y de funcionamiento
se muestran en la Tabla 1.

Tal como se comento, los cojinetes hidrodindmicos se resuelven a partir de un modelo lineal
(simplificando como elementos masa-resorte-amortiguador) y de dos modelos no lineales (a
partir de la solucion de Ocvirk y de un modelo numérico de Volumenes Finitos).

Parametro Valor Parametro Valor
rp [mm] 20.056 F... [N] 518

c [pm)] 59 L, [m] 0.8

b [mm] 24 E [GPa] 210

i [mPa.s] 29 R, [mm] 20

mjp [kg] 2.29 wp [s71] 314.15
Iy g [m?] 0.0511 14 [m*] 0.102
AZ; [m] 0.2 Munbe [Kg.M] 0.00012

Tabla 1: Pardmetros del conjunte eje-cojinetes utilizado (Birembaut y Peigney, 1980).

3.1. Validacion de resultados

La validacion de los resultados se realiza a partir del estudio de velocidades criticas que esta
reportado en la bibliografia (Birembaut y Peigney, 1980). En la Fig. 4 se muestra el diagrama de
Campbell correspondiente al rotor en estudio. Este diagrama representa el espectro de respues-
tas del sistema como una funcién de la velocidad de rotacion. Este estudio se realiza a partir
de linealizar el sistema para velocidades comprendidas entre las 300 y 5700 RPM. La primera
velocidad critica obtenida es aproximadamente 2630 RPM (280 rad/s).
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Figura 4: Diagrama de Campbell para el rotor analizado por Birembaut y Peigney (1980).

40 ‘ 40

——  Lineal No lineal(dynCav)
No lineal(ISJB) 30| No lineal(ISJB)

30

2

10

—

Amplitud|zm)]
Amplitud|zm)]

Y Y

IMAMAMAMAMAMAAMY o

-10

-20 -20 i

0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0
Tiempols| Tiempols|

(@ (b)

Figura 5: Comparacion del desplazamiento en X e Y de la trayectoria entre: a) modelo Lineal y No
lineal (ISJB), b) cédigo dynCav y solucién ISJB.

3.2. Dinamica del transitorio de funcionamiento

La dindmica del eje se calcul6 con cada uno de los métodos propuestos para un tiempo de
1 segundo utilizando 40 elementos lineales y un paso de tiempo At = 1 x 107°. En la Fig. 5a
se muestra la variacioén de posicién en las coordenadas X e Y (Fig. 1.a) del centro de masa del
eje rotante para Z = 0 (posicion coincidente con el cojinete inicial). Se observa que debido a
que ambas formulaciones surgen a partir de la misma teoria, los dos modelos oscilan alrededor
de la misma posicién de equilibrio siendo el caso no lineal el que presenta una 6rbita de mayor
amplitud. La Fig. 5b muestra la diferencia en la amplitud del desplazamiento y en la posicién de
equilibrio utilizando la expresion analitica para determinar la capacidad de carga en cojinetes
cortos y el codigo dynCav.

Se observa que el uso del modelo numérico para estimar la capacidad portante de cojinetes
reales alcanza magnitudes de desplazamiento mayores lo cudl es consistente con lo esperado
debido a que el la teoria ISJB tiene a sobrestimar el campo de presiones cuando es usada en
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cojinetes reales. Esto es un indicio importante ya que la diferencia en un cojinete con una
relacion b/ D = 0.5 como el del caso de estudio alcanza valores de un 15 % en algunos puntos
de la amplitud de vibracion.

Como ultimo caso, se obtienen las trayectorias para tres velocidades de rotacién a modo de
reportar la influencia de la frecuencia de resonancia y del whirl/whip en la trayectoria. Como se
observa en Fig. 6, la trayectoria que corresponde con la frecuencia de resonancia (2630 RPM)
permanece orbitando alrededor de una posicion de equilibrio. A velocidades menores (0.5 w,,)
se observa que el eje tiende a converger a un punto de equilibrio, tal como ocurre en los casos
donde se utilizan los modelos basados en un eje rigido. Por ultimo, el caso a 5260 RPM co-
rresponde al doble de la velocidad de resonancia, velocidad en la cudl el sistema se inestabiliza
completamente y comienza a precesionar con una orbita mucho mayor. La velocidad de prece-
sion qb obtenida en este caso es de ~ 280 rad/s (2635 RPM). Esta velocidad es coincidente con la
velocidad reportada en la bibliografia para la ocurrencia del whip (Birembaut y Peigney, 1980)
lo cudl valida el c6digo desarrollado para la caracterizacion del comportamiento dindmico en
vigas eldsticas y la determinacion de este fendmeno resonante.

1.0

1315 RPM
2630 RPM
5260 RPM

Excentricidad Y [-]
(=)

Excentricidad X [-]

Figura 6: Trayectorias obtenidas segtin las RPM de funcionamiento.

4. CONCLUSIONES Y TRABAJO FUTURO

En este trabajo se realiz6 el estudio de la dindmica de ejes soportados por cojinetes hidro-
dindmicos considerando la elasticidad de la viga rotante, la amortiguacion interna, la presencia
de discos, de efectos giroscopicos y de masas de desbalanceo. Se realiz6 el calculo de las defor-
maciones de la viga a partir de un método de elementos finitos utilizando un modelo lineal que
simplifica los cojinetes hidrodindmicos como elementos masa-resorte-amortiguador. Luego se
hizo uso de un modelo no lineal que utilice la solucién analitica de Ocvirk (ISJB) para calcular
la capacidad portante. Posteriormente se realiz6 el acoplamiento del modelo eldstico con un c6-
digo que calcula la fluidodindmica de la pelicula lubricante a partir del Método de Volumenes
Finitos. De estos andlisis, se muestra la diferencia en las trayectorias obtenidas segun la forma
de modelar los cojinetes hidrodindmicos. Finalmente, se utiliza el modelo no lineal basado en la
solucién de cojinetes cortos para mostrar las trayectorias que recorre el centro de masa del rotor
cuando se encuentra a una velocidad por debajo, por encima o de igual magnitud a la frecuencia
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de resonancia.

Como trabajo futuro se estudiard el comportamiento de la rotodindmica ante la presencia de
rampas de velocidad y del efecto de las masas de desbalanceo en las inestabilidades presentadas
por alcanzar las velocidades de whirl y whip. A su vez, utilizar4 el acoplamiento del modelo de
viga eléstica con el c6digo dynCav para analizar la influencia del uso de texturas superficiales
en el munon. La introduccion de este texturado en la superficie rotante genera fluctuaciones
en un multiplo de la velocidad de rotacién igual a la cantidad de texturas, lo que adelanta la
resonancia a regimenes de funcionamiento mucho menos solicitados.
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