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Resumo

Este trabalho tem como objetivo identificar os parametros de um modelo de desgaste em
mancais hidrodindmicos, um dos problemas tipicos e inerentes ao funcionamento repetido de
madquinas rotativas, o qual pode ser acentuado em partidas e paradas ou durante a passagem pela
velocidade critica do rotor. Desta forma, € proposto um modelo matemdtico capaz de representar
este desgaste em termos de alguns de seus principais parametros, que para este trabalho sdo:
profundidade méxima e posicdo angular. O célculo da distribuicio de pressdo e,
consequentemente, das forgcas hidrodindmicas geradas pelo filme de dleo, € feito através do
método dos volumes finitos, adaptado para situagdes onde o filme de 6leo é descontinuo. Na
modelagem do sistema rotor-mancais, o0 modelo do rotor € representado pelo método cldssico dos
elementos finitos e os mancais sdo aproximados por coeficientes dindmicos de rigidez e
amortecimento, a fim de representar tais efeitos inerentes ao filme de 6leo. A identificacdo dos
parametros caracteristicos escolhidos para representar o desgaste € feita a partir da resposta
dindmica, em coordenadas direcionais, do sistema rotor-mancais no dominio da frequéncia. Esta
identificacdo € realizada através de um método de busca que visa minimizar uma funcao objetivo,
a qual, por sua vez, compara a resposta obtida numericamente com a resposta experimental
proveniente de uma bancada de testes instrumentada. Através da comparacdo com os dados
experimentais provenientes desta bancada, os resultados apresentados mostram que o modelo de
desgaste desenvolvido neste trabalho € capaz de representar, de forma satisfatéria, o
comportamento de um mancal desgastado, assim como a resposta do sistema rotativo na presenga
desse tipo de falha. Com relagdo ao processo de identificacdo, o método de busca empregado
mostra-se suficientemente robusto para identificar os parametros do desgaste real nas diferentes

configuragdes empregadas nos mancais montados na bancada de testes.

Palavras Chave: Mancais Hidrodinamicos, Falha por Desgaste, Identificacio de Parametros,

Dinamica de Rotores.

Xiii



Abstract

The present work aims to identify the wear parameters of hydrodynamic bearings, one of
the typical and inherent problems due to repeated use of rotating machineries, which can be
accentuated in starts and stops or during the passage through the critical speed of the rotor.
Thereby, a mathematical model capable of representing the wear in terms of its main parameters
is proposed, which in the present work are the maximum depth and the angular position. The
pressure distribution calculation and, consequently, the hydrodynamic forces generated by the oil
film are numerically obtained by the finite volume method, adapted for situations where the oil
film is discontinuous. In the rotor-bearing system modeling, the rotor model is represented by
classic finite element method and the bearings are approximated by dynamic coefficients of
stiffness and damping, in order to represent such inherent oil film effects. The identification of
the parameters chosen to represent the wear is taken from the dynamic response, in directional
coordinates, of the rotor-bearing system in the frequency domain. This identification is
accomplished through a search method that aims to minimize an objective function which, in
turn, compares the numerical response with the experimental response taken from an
instrumented test rig. The results show that the wear model developed in this work is able to
satisfactorily represent the behavior of a worn bearing, as well as the response of the rotating
system in the presence of this type of failure. With respect to the identification process, the search
method proves to be robust enough to identify the real wear parameters into the different

configurations employed in the bearings mounted on the test rig.

Key Words: Hydrodynamic Bearings, Failure by Wear, Parameter Identification, Rotordynamics.

XV



Lista de Ilustracoes

Figura 3.1: Configuracdo tipica de um sistema rotativo (Nelson e McVaugh (1976)). ................ 27
Figura 3.2: Elemento de disco (Mendes, 201 1)......ccouiiiiiiiiiiiiiiieeiceee et 29
Figura 3.3: Elemento de eixo (Mendes, 2011). ...ccooiiiiiiiiiiieieeeee et 31
Figura 3.4: Arranjo das matrizes de cada elemento na matriz global (Castro, 2007). .................. 34
Figura 3.5: Modelo matematico do mancal hidrodindmico..............eeevuveeriiieeniieiniieeniieeniieeeenn 35
Figura 3.6: Exemplo de um mancal com descontinuidade na folga diametral..............ccccccceeee. 36
Figura 3.7: Malha de vOIumEes fINILOS. .....cccueiiiiiiiiiiiiiieeteeteeee ettt 36
Figura 3.8: Representacdo esquematica do sistema de referéncia e das for¢as no mancal. .......... 40
Figura 3.9: Geometria do mancal com desgaste (Adaptado de Dufrane et al. (1983)). ................ 45
Figura 3.10: Movimento de precessao: (a) direta; (b) retrégrada (Mendes, 2011). ......cccccueeenneen. 48
Figura 4.1: Distribuicdo de press@o no plano central da dire¢do axial para uma razdo de

EXCENIIICIAAAE AE ET0,8. ..eeveeiiiiiiieeeeeeeee ettt e e e e e e sttt e e e e e s e s s s bateeeeesssessnsaaaeeas 59
Figura 4.2: Variacao do angulo de atitude com a razdo de excentricidade. ..........c.cccecveeerveennnenn. 59
Figura 4.3: Variagdo da razao de excentricidade com o numero de Sommerfeld. ....................... 59

Figura 4.4: Espessura do filme de 6leo: (a) para diferentes profundidades de desgaste e (b) para

diferentes posicoes angulares do deSZASLE (1 ). .eevveeeriieeriieeriieeiieeeireeerteeeeeeeieeesieeesebeeesaee e 61
Figura 4.5: Distribuic@o de pressdo para um mancal sem desgaste...........ccceevcvveerueeenieeerveeenneenn 62
Figura 4.6: Vista lateral da distribui¢io de pressdo para um mancal sem desgaste. ..................... 62

Figura 4.7: Distribui¢do de pressdo para um mancal com desgaste de profundidade d, =90zm e
7 0 e ettt ettt ettt e h bt e e bt e e e b e e e bt e e bt e e e aeeeeabeeenareeeaa 63

Figura 4.8: Vista lateral da distribuicio de pressdo para um mancal com desgaste de profundidade

Ay =90 € 7 =0t rioviiiiiiee s 63
Figura 4.9: Distribui¢do de pressdo para um mancal com desgaste de profundidade d, =50zm ¢

7 2 10% . et 63
Figura 4.10: Vista lateral da distribui¢do de pressao para um mancal com desgaste de

profundidade d, =504 € § =10°.....cccciriiiiiiiiiiiii 63

xXvii



Figura 4.11: Distribui¢@o de pressdo para um mancal com desgaste de profundidade d, =50zm e

Figura 4.12: Vista lateral da distribui¢do de pressdo para um mancal com desgaste de

profundidade d, =50pum € p = —10°. ccccciiiiiiiiiiiiiiiie e 64
Figura 4.13: Mancal sem a presenca do desgaste: (a) coeficientes de rigidez (K) e (b) coeficientes
de amoOrteCimeEnto (R). .ooouvvvviiiiiiiiieieeeie et e e e e e e e e e e e et r e e e e e e e e e naaaaraeas 65

Figura 4.14: Mancal com desgaste de profundidade de d, =10zm e y =0°: (a) coeficientes de

rigidez (K) e (b) coeficientes de amortecimento (R).........cccceiviiiiiiiiiiiiiniiiiiiiiceeceeeeen 65

Figura 4.15: Mancal com desgaste de profundidade de d, =10um e y = 20°: (a) coeficientes de

rigidez (K) e (b) coeficientes de amortecimento (R).........ccceeeviieriiiiniiiiniiiiniieeeeeee e 66

Figura 4.16: Mancal com desgaste de profundidade de d, =10um e y =—-20°: (a) coeficientes de

rigidez (K) e (b) coeficientes de amortecimento (R).........ccceeeviiiriiiiniiiiniieeniieeeieeeiee e 66
Figura 4.17: Fluxograma do algoritmo desenvolvido. .........ccoccveeeiiiieriiieeniiieeniieeniieesiee e 67
Figura 4.18: Modelo em elementos finitos dO TOLOT. .......cocuuiiiiiiiiriiieiiiieiiieeieeeee e 68
Figura 4.19: Elementos de viga dO €1XO0. ....cc.covveeiiiiriieniienieeieeeieeee ettt 68

Figura 4.20: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né do mancal e (b) n6 central, para o
MANCAL SEM AESZASIE. ....eeeeuiiieiiiieeiie ettt ettt e et e et e e setee ettt eentreeessaeesnseeesssaesssseeesnseeennseesnns 69
Figura 4.21: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né do mancal e (b) n central, para um

mancal com um desgaste de profundidade d, =20zm € y =0 ...cccceviiiiiiiiiiiiiiii, 69

Figura 4.22: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né do mancal e (b) n central, para um

mancal com um desgaste de profundidade d, =40zm € y =0 ...ccccoeviiiiiiiiiiiniii, 70

Figura 4.23: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né do mancal e (b) n6 central, para um

mancal com um desgaste de profundidade d, =40zm € y =—10°. ..o, 70

Figura 4.24: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né do mancal e (b) n6 central, para um

mancal com um desgaste de profundidade d, =404m € y =20°. ...cccoviiiiiiiiiniiiiicics 70
Figura 4.25: Resposta direcional do sistema rotativo para 0 Caso 1......ccccceeveveeriieeniieeenciieennenn. 74
Figura 4.26: Resposta direcional do sistema rotativo para 0 Caso 2. .......cccceeeevveercreeencieeenceeeennennn 74
Figura 4.27: Resposta direcional do sistema rotativo para 0 Caso 3........ccceceeveervieeneeecreennennee. 74

Xviii



Figura 4.28: Resposta direcional do sistema rotativo para 0 Caso 4. .........cceceeveervieeneeenieeneennnen. 74

Figura 4.29: Resposta direcional do sistema rotativo para 0 Caso S.......ccccceevveveeviieiniieenniieennneenn 75
Figura 4.30: Resposta direcional do sistema rotativo para 0 Caso 6. .........ccccceeveervieeneeeieeneenneen. 75
Figura 5.1: Bancada de testes eXperimental. ...........cocooiieriiiiiinieinierie et 78

Figura 5.2: Componentes do sistema: (a) um par mancal - munhao utilizado na montagem e (b)
acoplamento utilizado entre 0 €1X0 € O MOLOT....cc.utieruiiiiriiieeriieeeiteeeireeeiteesiteeebeeesbeeesbeeesreeenes 79
Figura 5.3: Sistema de escoamento e bombeamento do 6leo lubrificante...........ccocceeveeeieennennen. 80

Figura 5.4: Componentes do sistema: (a) célula de carga e termopar e (b) elemento de disco com

a Massa desbalanCeada. ...........oouiiuiiiiiiiiii e e 81
Figura 5.5: Esquema do rotor utilizado na bancada (dimensdes em mm)..........ceecueeerveeerveennnenn. 82
Figura 5.6: Posicionamento dos sensores de POSICAO. .....cccuueerureeriieeniieeniieenieeenieeenreeeeieeeseieeens 83
Figura 5.7: Esquema da aquisi¢ao e processamento dos dados...........ccceevvuveeniiieeniieiniieeniicennneen. 84
Figura 5.8: Programa de aquisic@0o em LabVieW®. .........cccceeviiiiiiiiiiniiieniieeniieeieeesiee e 85
Figura 5.9: Processo de alinhamento: (a) célula de carga e (b) caixa do mancal.............ccec...... 87

Figura 6.1: Resposta ao desbalanceamento devido a massa residual, na direcdo horizontal: (a)
AMPLITUAE € (D) TASE. .eneiiiiiiie ettt ettt et 90
Figura 6.2: Resposta ao desbalanceamento devido a massa residual, na direcdo vertical: (a)
AMPLItUAE € (D) TASE. 1ovviieeiiiieie et e e e e 90
Figura 6.3: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida e a massa residual, na
direcdo horizontal: (a) amplitude € (b) fase........ccueeiiiiiiiiiiii e 91
Figura 6.4: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida mais a massa residual, na
direcdo vertical: (a) amplitude € () faSe. ....coevieiriiieiieeieeee e 91
Figura 6.5: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, na dire¢ao
horizontal: () amplitude € (D) faSE.....c.eeiiiiiieiii e 92

Figura 6.6: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, na direcao

vertical: () amplitude € (D) TaSE. ...c.uiiiiiiieiieeiee e e e 92
Figura 6.7: Modelo em elementos finitos do rotor utilizado na bancada. ............cccceevvevervrennnnen.. 93
Figura 6.8: Elementos do modelo: (a) elementos de viga do eixo e (b) elementos de disco......... 94

Figura 6.9: Comparagdo das respostas ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5
gramas, na posicao da massa, direcao horizontal: (a) amplitude e (b) fase.......cccceeveveercrveennenns 94

XixX



Figura 6.10: Comparacdo das respostas ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5
gramas, na posi¢ao da massa, direcdo vertical: (a) amplitude e (b) fase........cccceevvevevievciiiiiennne 95
Figura 6.11: Comparacio das respostas ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5
gramas, no mancal 1, direcao horizontal: (a) amplitude e (b) fase........cccceevieriiiiiiiiiniiniiens 95
Figura 6.12: Comparacio das respostas ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5
gramas, no mancal 1, direcdo vertical: (a) amplitude € (D) fase.......ccoceeeeieriieiieniieierie e, 95
Figura 6.13: Comparacdo das respostas ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5
gramas, no mancal 2, direcao horizontal: (a) amplitude € (b) fase........cccceevieriiiiiiiniiiniiiiies 96
Figura 6.14: Comparacio das respostas ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5
gramas, no mancal 2, direcdo vertical: (a) amplitude € (D) fase.......coceeeieriieiieniiieieeeeeee 96
Figura 6.15: Comparacao do locus do eixo, evidenciando a faixa de rotacdo com o melhor ajuste:
(@ mancal 1 € (D) MANCAL 2 .........euuiiiiiieiie e e e e e et r e e e e e e anrraaeeas 97
Figura 6.16: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, nas
diregdes horizontal e vertical, para o Caso 1: (a) amplitude e (b) fase. ......ccccecvveveercieerienreenen. 100
Figura 6.17: Resposta direcional do sistema para 0 Caso 1. .....ccceeveeiiiniiiniiniienieeeeeieeee 100
Figura 6.18: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, nas
direcdes horizontal e vertical, para o Caso 2: (a) amplitude e (b) fase. .....cccccveevevvercieencieeenneen. 101
Figura 6.19: Resposta direcional do sistema para 0 Caso 2. .....c..cecueeveeriieenienieenienieenieeeeen 101
Figura 6.20: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, nas
dire¢des horizontal e vertical, para o Caso 3: (a) amplitude e (b) fase. ........ccoceerveeiiieiienennen. 102
Figura 6.21: Resposta direcional do sistema para 0 Caso 3. .......cccceevuerieneenenieneenienienecienens 102
Figura 6.22: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, nas
direcdes horizontal e vertical, para o Caso 4: (a) amplitude e (b) fase. .....cccccveeveveevciienieennnenn. 103
Figura 6.23: Resposta direcional do sistema para 0 Caso 4. .......cccceevueeienernenieneenienieneeienens 103
Figura 6.24: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, nas
direcdes horizontal e vertical, para o Caso 5: (a) amplitude e (b) fase. .....cccccveeevveercieencieeennnn. 104
Figura 6.25: Resposta direcional do sistema para 0 Caso 5. .....ccceevveerienieenienieenieneeniceeee 104
Figura 6.26: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, nas
direcdes horizontal e vertical, para o Caso 6: (a) amplitude e (b) fase. ......c.ccoceeeveenerceencnnen. 105

Figura 6.27: Resposta direcional do sistema para 0 Caso 6. .........cccceeveeriiieniinieenienieenieeeee 105

XX



Figura 7.1: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para 0 Caso 1. .....ccccceceerieenennne. 109

Figura 7.2: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para 0 Caso 2. ......ccccecveeruveenennne. 109
Figura 7.3: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para 0 Caso 3. ........ccceceeevieeuenne. 109
Figura 7.4: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para 0 Caso 4. ........cccecueevveeuenne. 109
Figura 7.5: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para 0 Caso 5. .....cccccecveevuveenenen. 110
Figura 7.6: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para 0 Caso 6. ........cceceeeruveeunennee. 110

Figura 7.7: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para o Caso 6 com as novas

7S (063 16 b TG [ a (S8 (0] ¥ Lo 1o TSRS 111
Figura A.1: Subdominio do dominio bidimensional.............cccccceceeriiriiinieniiiniceeeeeceee 132
Figura A.2: Estrutura bésica de uma malha bidimensional de volumes finitos.........c...ccccceueeee. 134

Figura B.1: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para o Caso 1 com as novas
A (e e T (G (o (0] - T 1o TSRS 136
Figura B.2: Reconstituicdo da resposta direcional do sistema para o Caso 3 com as novas
VElOCIAAAES A€ TOLACAD. ....eeiuiieiiiieiiiie ettt ettt e et e e st e e e sateeeabeesabeesnsaeessnseeennes 136
Figura B.3: Reconstitui¢do da resposta direcional do sistema para o Caso 4 com as novas
velocidades de TOTAGAO. ....c..ueeuiiriiiieeie ettt e e ee 136
Figura B.4: Reconstituicao da resposta direcional do sistema para o Caso 5 com as novas

VElOCIAAAES A€ TOLACAD. .. .eeiiiieiiiieiiiie ettt ettt et e e et e e st e et ee e sabeeesaeeeaseesnsseessnseeennnes 136

xxi



Lista de Tabelas

Tabela 4.1: Dados geométricos e operacionais do mancal utilizado por Hashimoto et al. (1986).58
Tabela 4.2: Dados geométricos e operacionais do mancal simulado. .........cccccoeceeriiiniiiicnncnen. 60
Tabela 4.3: Profundidade do desgaste e posicdo de equilibrio para os casos simulados. ............. 60

Tabela 4.4: Comparagdo dos resultados da simulacdo com diferentes nimero de pontos de

VEIOCIAAARS. ..o e 72
Tabela 4.5: Resultados da identificacdo dos pardmetros do desgaste. .........ccoceeevueeenieeeneeennnneen. 73
Tabela 6.1: Caracteristica do desgaste usinado NOS MANCAIS. ........cccvervveerierciieneerieeneeereenee e 99

Tabela 7.1: Resultados da identificacdo dos pardmetros do desgaste utilizando os dados
EXPETIIMEIITAIS. .. eeeueteeeiiieeetieeetteestteeetteesteeesabeeesateeesseeeesaseeessseessseesnsaeeassseesnsseesssaeesnseeennseesnnseens 108
Tabela 7.2: Comparagdo dos resultados obtidos com as diferentes velocidades de rota¢ao para o
SO B ettt ettt e h e e bt e et e e e bt e e et e e bt e e e bt e e eabeeeeabeeeeaaee s 111

Tabela B.1: Comparagdo dos resultados obtidos com as diferentes velocidades de rotacao. ..... 135

xxiii



Lista de Abreviaturas e Siglas

Letras Latinas

[A] - Matriz de transformagcio
A - Area da secdo transversal de um elemento de viga
b - Coeficientes introduzidos para simplificar a discretiza¢do da pressao

{b} - Componentes retrégadas (backward) da resposta direcional do sistema

b.e b, - Componentes real e imagindria da resposta retrograda do sistema
[C] - Matriz global de amortecimento
[C]éstrutural - Matriz de amortecimento estrutural

Cr - Folga radial do mancal

d - Operador de derivada total

dp - Profundidade maxima do desgaste

dq - Diametro externo de um elemento de disco
dgi - Diametro interno de um elemento de disco
de - Diametro externo de um elemento de viga
di - Diametro interno de um elemento de viga
D - Matriz diagonal de escala

e - Posicdo leste (east) no volume de controle

€ - Excentricidade do eixo no interior do mancal

e, e e, - Excentricidade do eixo no sistema de referéncia inercial Y e Z
E - Modulo de Young (mddulo de elasticidade) do material

f(x) - Funcdo a ser minimizada

{f} - Componentes diretas (forward) da resposta direcional do sistema

f.e fi, - Componentes real e imagindria da resposta direta do sistema

{F} - Vetor das forcas externas

XXV

[m?]

[m]

[m]
[m]
[m]
[m]
[m]

[m]
[m]

[N/m?]



{F,} - Amplitude das forcas externas aplicadas ao sistema
{Feq} - Peso proprio do rotor
F.e F; - Amplitudes da forca de desbalanceamento

F., - Funcdo objetivo

F% . Fungio objetivo em escala logaritmica
F, - Forca hidrodinamica radial

F, - Forca hidrodindmica tangencial

Fy - Forca hidrodindmica na dire¢do y

s
N
1

For¢a hidrodindmica na direcdo z

FE; - Vetor que contém os valores experimentais da resposta do sistema

Fx - Vetor que contém os valores numéricos da resposta do sistema

g - Aceleracdo da gravidade

G - Gradiente de f no ponto x

[G] - Matriz global giroscopica

[Gp] - Matriz giroscépica de um elemento de disco
[Gg] - Matriz giroscopica de um elemento de viga
h - Espessura do filme de fluido lubrificante

h, - Espessura do filme de fluido lubrificante para um mancal sem desgaste

H - Matriz Hessiana (a matriz simétrica das segundas derivadas) de f(x)
Iyy € Is, - Momentos de inércia radiais de um elemento de disco

lix - Momento de inércia polar de um elemento de disco

Iyy e I,, - Momentos de inércia de area de um elemento de viga

K - Coeficientes equivalente de rigidez dos mancais

[K] - Matriz global de rigidez

[Kg] - Matriz e rigidez de um elemento de viga

Lp - Espessura de um elemento de disco

Lg - Comprimento de um elemento de viga

L, e L, - Limite inferior e superior dos pardmetros de busca

XXVi

Z

[m/s”]

[m]
[m]

[kg.m’]
[kg.mz]
[m*]

[N/m]

[m]
[m]



[M] - Matriz global de massa

mp - Massa de um elemento de disco [kg]
[Mp] - Matriz de massa de um elemento de disco
[Mpr] - Matriz de inercia de rotagdo de um elemento de disco

[Mpr] - Matriz de inercia de translacdo de um elemento de disco
[Mg] - Matriz de massa de um elemento de viga

[Mgr] - Matriz de inercia de rota¢do de um elemento de viga
[Mgr] - Matriz de inercia de translagdo de um elemento de viga
n - Posicdo norte (north) no volume de controle

np - Numero de nds nos quais estdo sendo avaliadas as respostas do sistema

P - Pressao [Pa]
{p} - Vetor da resposta do sistema em coordenadas direcionais
{q} - Vetor das coordenadas generalizadas

q(s) - Funcdo que aproxima f(x) em torno de s

{qo} - Amplitude das respostas do sistema

q, - Carregamento distribuido no elemento de viga [kg/sz]
qy € q, - Fluxos de fluido por unidade de largura em cada diregéo [m?/s]
R - Coeficientes equivalentes de amortecimento dos mancais [N.s/m]
R - Funcio de dissipagio [J]
s - Posi¢do sul (south) no volume de controle

s - Passo de teste

t - Tempo [s]
T - Energia cinética [J]
[TA] - Matriz de transformacao

U - Velocidade linear na dire¢do X [m/s]
U - Energia de deformagdo [J]
VeW - Translagdes da secdo transversal do rotor nas direcoes Y e Z [m]

w - Posicdo oeste (west) no volume de controle
X,yez - Sistema de coordenadas rotacional ou mével [m]

XXVil



X,YeZ - Sistema de coordenadas fixo ou inercial [m]

X, - Vetor com os pardmetros minimizadores

Y..€ Yim - Componentes real e imagindria da resposta do sistema na direcio
Y

z,.€ Zi,, - Componentes real e imaginaria da resposta do sistema na dire¢do Z

Letras Gregas

a- € B - Coeficientes de proporcionalidade do amortecimento estrutural

B, - Fator devido ao erro aleatdrio

p. - Fator devido ao erro sistematico

B e I' - Deslocamentos angulares da secdo transversal do rotor em torno de Y e Z [rad]
y - Posicado angular do desgaste [rad]
0 - Operador de derivada parcial

0, - Pelicula adicional de 6leo na regido com desgaste [m]

A - Escalar positivo

AF, - Variagado da for¢a hidrodinamica na dire¢ao X [N]
AF, - Variacdo da for¢a hodrodindmica na dire¢do Y [N]
Ax - Distancia entre pontos da malha na direcao X [m]
Ay - Distancia entre pontos da malha na direcdo Y [m]
AX - Variacgdo da posi¢do de equilibrio na dire¢do X [m]
AY - Variacdo da posicdo de equilibrio na direcdo Y [m]
Ax - Variagdo na velocidade da posi¢do de equilibrio na dire¢dao X [m/s]
Ay - Variagdo na velocidade da posicao de equilibrio na direcao Y [m/s]
& - Excentricidade adimensional entre o eixo e o mancal [m]
¢ - Excentricidade da massa desbalanceada [m]
n - Valor da massa desbalanceada [kg]

XXViii



6 - Coordenada circunferencial do mancal no sistema inercial [rad]

6., - Coordenada circunferencial do mancal no sistema movel [rad]
6. e 6, - Posigdo de inicio e fim do desgaste [rad]
i - Viscosidade Absoluta [Pa.s]
& - Coeficiente de queda de pressdo

p - Massa especifica do material [kg/m?]
o - Angulo de rotagao prépria do rotor [rad]
¢ - Angulo de atitude (4ngulo da posi¢do de equilibrio do eixo) [rad]
v - Fase onde o desbalanceamento estd sendo aplicado [rad]
o - Velocidade de rotacdo do rotor ou rotagcdo de precessao [rad/s]
Q) - Velocidade de rotac@o propria do rotor ou spin do rotor [rad/s]
Superescritos

+ Valor da propriedade imediatamente apds o ponto analisado

- Valor da propriedade imediatamente antes o ponto analisado

(e, w) Propriedade avaliada na fronteira leste (e) e oeste (w) do volume de controle
(n, s) Propriedade avaliada na fronteira norte (n) e sul (s) do volume de controle
Subescritos

i Posic¢ao de um né da malha na dire¢do de Y ou né de um elemento de viga

] Posi¢do de um né da malha na dire¢do de X ou né de um elemento de viga
k Referente a k-ésima coordenada generalizada

Abreviacoes

XXixX



CAPES
CFD
CNPq
FAPESP
FEM

FRD

FVM
LAMAR
UNICAMP

Coordenacdo de Aperfeicoamento de Pessoal de Nivel Superior
Computational Fluid Dynamic — Dinamica dos fluidos computacional
Conselho Nacional de Desenvolvimento Cientifico e Tecnoldgico
Fundagao de Amparo a Pesquisa do Estado de Sao Paulo

Faculdade de Engenharia Mecénica

Resposta em frequéncia direcional

Finite Volume Method — Método dos volumes finitos

Laboratério de Maquinas Rotativas

Universidade Estadual de Campinas

XXX



Sumario

1. INTRODUGAQ ..ceeerereersessnsssessssesssssssssssassssssessessesssssssssessassasssssessessassssssessassassssssessessases 1
2. REVISAO BIBLIOGRAFICA 7
2.1 MANCAIS HIDRODINAMICOS ....cccciutiiiieeitiiieeeeiitieeeeeiteeeeeeteeeeeeaseeeeeessaeeeeeassseeseassssseaasseseeennsees 7
2.2 DESGASTE EM MANCAIS HIDRODINAMICOS: MODELOS E IDENTIFICACAO .....ccccoovvvivrrvveeeennen. 12
2.3 DESENVOLVIMENTO DA DINAMICA DE ROTORES E MODELAGEM DO ROTOR PELO METODO
DOS ELEMENTOS FINITOS ......oiiiiiiiiiii ittt ettt e e ettt e e e eaaae e e seaaeeeeenasaeaesasaeaeeenssaeeeanns 14
2.4 COORDENADAS DIRECIONAIS: SEPARACAO DOS MODOS DE PRECESSAO NO DOMINIO DA
| 224200 6) 23 (@1 V- 17
2.5 IDENTIFICACAO E DIAGNOSE DE FALHAS ....uutieieeeieeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee e eee e e e e e e e e e eeeeeeeeeeeeeeeens 20
3. DESENVOLVIMENTO TEORICO E MODELAGEM NUMERICA 25
3.1 SISTEMA ROTATIVO ..cooiiiiieteeeee ettt ettt e e e e ettt e e e e e e e e eeaasbbaeaeaeeeeeesnsssraeaeeaens 26
3.1.1 Equacionamento e Modelagem do ROtOT ..........cooviiiiiiiiiniiiiiiceiceeeecee e 26
3.1.1.1 EIEMENTOS A€ AISCO..uueiiiiiiieeirieeeeeeeeeeeteeeee e e eeeeee e et e ee et e e e e e e e eesaraaeeeeeeeeeesaarnneeeeeeeeans 29
3.1.1.2 EIEMENtOS A€ VIZA ...eeeuiieiieiieiieeiie ettt ettt ettt ettt et e bt e s bt e st eeate et eabe e bt e sbeesaeeeneeeneean 30
3.1.1.3 Matrizes lobais dO €IXO0 ....cccuierciiiiriieiiieeiiieeeiteete et e eite e et e steeestteessbeeesabeesbaesseeeenseeenns 33
3.1.2 Mancais hidrodinAmICOS. ........eceeiuiieeeiiiiiieeeeieeeeeeieeeeeeaeeeeeetaeeeeesareeeeesraeeeesasseeeeenns 34
3.1.2.1 Modelagem de mancais com descontinuidades gEOmMELriCas ..........cceerevrerrveerireerreeennieennns 35
3.1.2.2 Forgas hidrodindmicas e coeficientes equivalentes............ccoceereerieesieesieeneenienie e 40
3.1.3 Excitagc@o por desbalanceamento.............oocueeeriieeriieeniieeriieerieeeiiee e e siaeesaeeesaee e 41
3.1.4 Solugao do Sistema no Dominio da Frequéncia............cceecvveeviieniiiennieenieenieeeieeens 41
3.3 MODELO DO DESGASTE.......uuutitiiiieeeieieciitieeeeeeeeeeeciiatteeeeeeeeeeesrraaeeeeaaeeeasssasseesaeeeeasassrsrseeeeeens 44
3.3 RESPOSTA DIRECIONAL DO SISTEMA .......cuuttieiieeieiiiirteeeeeeeeeeeeitrreeeeeeeeseeesrsrseeesesesssessssrsseseeens 47
3.4 BUSCA E IDENTIFICACAO DOS PARAMETROS DO DESGASTE .......cvoviiiiiiiieeeeciieeeeeciiee e 51
4. RESULTADOS NUMERICOS 57
4.1 PRIMEIRA AVALIACAO DO MODELO COM DADOS EXPERIMENTAIS DA LITERATURA .............. 58
4.2 ESPESSURA DO FILME DE OLEO PARA MANCAIS DESGASTADOS ......uveveteeeseeeeeereeeseeseesesseens 60
4.3 DISTRIBUICAO DE PRESSAO PARA UM FILME DE OLEO DESCONTINUO ... 62
4.4 COEFICIENTES DE RIGIDEZ E AMORTECIMENTO PARA MANCAIS HIDRODINAMICOS................ 64
4.5 RESPOSTA DIRECIONAL DO SISTEMA ROTOR-MANCALIS .....cccceiiiiiiiriiieeeeeeeeeccirereeeeeeeeeeeannnees 67
4.6 IDENTIFICACAO DOS PARAMETROS DO DESGASTE........cccoeiuiiieeiiiieeeeeieeeeeeieeeeeeeiveeeeeeeareeeeens 71
5. DESCRI(;AO DO BANCO DE TESTES E PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL.. 77
5.1 DESCRICAO DA BANCADA EXPERIMENTAL ......ccooiiuiiiiiieeeeeeeeciirteeeeeeeeeeeenrarreeeeeeeeesnnnsreseeeaens 77
5.2 INSTRUMENTACAO DO APARATO EXPERIMENTAL .....cccvviieiieieiiirieeeeeeeeeeeininreeeeeeeeeeeennnrreseeeeens 82

XXX1



5.3 ALINHAMENTO DO ROTOR ....eoieeieitieeeee e e et e e e e e e e e e e e eeeaaeeeeeeeeeae s 85

5.4 PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL .....ccuvtteitteeseteeesireeeeseeessseessssaesssessseeessseesssseessssessssesssssessnns 87
6. RESULTADOS EXPERIMENTAIS E AJUSTE DO MODELO 89
6.1 CALIBRACAO E AJUSTE DO MODELO .......uuiiiiiiiiiieeeieieeeeiieeeeeeiteeeeeetaeeeeeeaseeeeeesasseeeeessaeseanns 89
6.2 SISTEMAS COM DIFERENTES CONFIGURACOES DE DESGASTE NOS MANCAIS HIDRODINAMICOS
...................................................................................................................................................... 98
7. IDENTIFICACAO DOS PARAMETROS DO DESGASTE ....ucuerneereeneenessessessenssens 107
8. CONCLUSOES, COMENTARIOS E DESDOBRAMENTOS DO TRABALHO...... 113
8.1 CONCLUSOES E COMENTARIOS ......cccuttietireeteeesreeessreeessseeessseeassseesssseessseesssesssssesssssessssseesnes 113
8.2 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS ......uvtiiiiiiiiieeeiiiiieeeeiiieeeeeiteeeeetaeeeeseveeeessnnneeeenns 115
REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS 117
APENDICE A —- METODO DOS VOLUMES FINITOS ......ccovouemsunsrmssssssasssssssssssssasssasnss 129
APENDICE B — IDENTIFICACAO DOS PAIEAMETROS DO DESGASTE COM
DIFERENTES VELOCIDADES DE ROTACAO 135

XXXil



1. INTRODUCAO

Até o inicio do século XVII, apesar de muito tempo depois da invenc¢do dos primeiros
maquindrios, a atividade produtiva era em sua grande maioria artesanal e manual (por isso o
termo manufatura), no méximo com o emprego de algumas maquinas simples. Foi entdao, durante
o século XVIII, que ocorreu uma revolu¢do que mudou para sempre a forma do homem trabalhar,
pensar, produzir, e sua relacdo com a miquina. Essa revolucdo teve origem na Inglaterra e logo se
espalhou para o resto do mundo. Esse fato histérico ficou conhecido como "Revolucdo

Industrial".

A Revolucdo Industrial foi um divisor de dguas na histéria e muitos dos aspectos da vida
cotidiana da época foram, de alguma forma, influenciados por esse processo. Além disso,
também representou um grande marco na engenharia, devido aos inimeros avangos cientificos e
tecnoldgicos conquistados. Com o progresso no setor industrial da época, surgiu a necessidade de
substituir o trabalho bragal pelos maquindrios, estimulando o desenvolvimento e a criacdo de

evoluidas maquinas de tecelagem, moagem, a vapor, tornos, furadeiras, dentre outras.

Neste cendrio de grande desenvolvimento tecnoldgico, verificou-se que, durante a
realizacdo dos projetos, também houve a necessidade de elaborar novos elementos mecanicos que
pudessem desenvolver fungdes especificas em determinada mdquina. Desta forma, surgiram
vérios dos elementos de maquinas que sdo empregados até hoje, como por exemplo, os mancais.
Desde entdo, o estudo sobre as caracteristicas dinamicas de varios componentes mecanicos vem
sendo impulsionado pela necessidade de diminuicdo dos efeitos vibracionais dos mesmos no

sistema, bem como reducao de fadiga superficial e desgaste nas regides de contato.

Dentro desse contexto, o estudo de madquinas rotativas desperta o interesse de muitos
pesquisadores da drea de mdquinas e estruturas, em vista da quantidade significativa de
fendmenos tipicos que ocorrem durante sua operacao. Esse tipo de sistema rotativo representa a

maior e mais importante classe de maquindrio, utilizada para o transporte de meios fluidos,


http://pt.wikipedia.org/wiki/Artesanato
http://pt.wikipedia.org/wiki/Manufatura

usinagem e conformacio de metais, geracdo de energia, propulsdao naval e aerondutica, dentre
tantas outras aplicagdes. A existéncia de um componente rotativo apoiado em mancais e
transmitindo poténcia cria uma familia de problemas, encontrados nas mais diversas maquinas:
compressores, bombas, motores, turbinas de grande e pequeno porte. Como esses equipamentos,
muitas vezes, sdo parte integrante de plantas de producio ou centrais de geracdo de energia, uma
parada imprevista pode acarretar em grande perda financeira, interferindo em todo planejamento
econdmico do pais.

A matriz de energia elétrica brasileira é composta, predominantemente, por energia
hidroelétrica, ficando o restante distribuido entre outras fontes de geracdo, como a edlica, solar e
térmica. Desta forma, como as unidades geradoras de energia sdo formadas, em sua grande
maioria, por turbinas e turbo-geradores, o setor energético brasileiro depende fortemente de
sistemas designados por maquinas rotativas. Sendo assim, muitos dos processos de obtencdo e
distribuicdo de energia dependem do conhecimento dos fendmenos tipicos que ocorrem na

operacdo desses sistemas.

Nessa perspectiva, evidencia-se a importancia do conhecimento sobre o comportamento
dos mais diversos tipos de maquinas rotativas, que compdem o parque produtivo e atuam como
gerador nacional. Deste modo, cresce a necessidade do pais desenvolver competéncias para
atender a demanda em pesquisa e desenvolvimento relacionados aos fendmenos presentes nessas
maquinas, principalmente em relagdo aos componentes de interface entre partes fixas e moveis,

como se configuram os mancais hidrodinamicos.

A andlise dinamica de mdquinas rotativas € uma tarefa complexa, pois envolve diversos
parametros a serem analisados. Diante disso, a andlise ndo deve levar em conta apenas o
comportamento dindmico do rotor, pois é necessdrio analisar sua interacdo com os demais
componentes do mesmo sistema, como os mancais, a fundag¢do e os acoplamentos. Esse tipo de
andlise possibilita prever problemas durante o funcionamento desses equipamentos. Vdarios
modelos matematicos t€m sido desenvolvidos para simular as condi¢des de trabalho de sistemas

rotativos e avaliar seu comportamento em operagao.
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Em um sistema rotor-mancais-fundacgdo, a vibragdo aplicada pelo rotor aos mancais induz
um movimento da estrutura de suporte que interage com 0OS mancais que, por sua Vvez,
retransmitem o movimento ao rotor. Dessa forma, os mancais exercem uma funcdo importante
nesse sistema, sendo responsaveis pela sustentacdo da maquina e por transmitir forcas entre o
rotor e a fundagdo. Por esse motivo, para uma anélise dindmica do sistema rotativo completo, faz-
se necessdrio conhecer as caracteristicas dindmicas dos mancais, compreendendo os principais
fenomenos relacionados a esse componente, e permitindo a predicao de mau funcionamento, ou

ainda, uma manuteng¢ao preditiva adequada.

Portanto, a proposta de uma metodologia para o projeto, o desenvolvimento e o posterior
monitoramento de mancais hidrodinAmicos, otimizando seu desempenho, envolvendo pesquisa e
entendimento dos fendmenos associados a lubrificagdo hidrodindmica, vem diretamente ao
encontro a esta demanda. Formulacdes lineares para os mancais de suporte do sistema, em fungdo
das forcas de sustentacdo, assim como das condi¢des de operacdo destes mancais, devem ser
abordados e analisados, permitindo ajuste local dos parametros criticos destes elementos, melhor
controle sobre a resposta dindmica do sistema, ou ainda, deteccdo e predicdo de falhas destes

componentes.

A operagdo de um rotor, por um longo periodo de tempo, dentro do casquilho de um
mancal, assim como as numerosas partidas e paradas a que o sistema esta sujeito, podem resultar
em contato direto entre o eixo e o mancal, induzindo a alta friccdo no contato lubrificado e,
consequentemente, o desgaste do revestimento. O padrdao de desgaste, em muitos casos, estende-
se uniformemente por todo comprimento axial do mancal. Em outras situagdes, o padrdo de
desgaste ndo é uniformemente distribuido, mas sim descontinuo ao longo do comprimento axial,
uma vez que o eixo pode operar em uma condicdo extrema de flexdo no interior do mancal
durante a passagem pela ressonancia. Este desgaste faz com que ocorram descontinuidades ou
alteracdes geométricas no mancal, o que acarreta uma mudancga na folga radial e, portanto, pode

exercer uma influéncia nas caracteristicas dinamicas do mancal e do préprio rotor.

Diante de todo este cendrio, este projeto tem por objetivo analisar e diagnosticar a
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influéncia que o desgaste em mancais hidrodindmicos causa na resposta direcional do sistema
rotativo. Desta forma, a proposta é desenvolver um modelo matemdtico capaz de representar o
desgaste em mancais hidrodindmicos, e identificd-lo, em termos de seus principais parimetros, a
partir da resposta dindmica do sistema rotor-mancais. A andlise é realizada considerando uma
fundacdo rigida, buscando desta forma, focar somente no efeito da anisotropia oriunda dos

mancais, assim como a sensibilidade do sistema rotativo a este efeito.

A identificacdo do desgaste € feita utilizando um método de busca de pardmetros, que
permite minimizar uma fungdo objetivo, a qual consiste na comparacao entre as respostas em
frequéncia direcionais obtidas por simula¢do numérica, com aquelas obtidas através de medi¢oes

experimentais.

Sendo assim, em termos gerais, a tese deste trabalho consiste na viabilidade de um modelo
para identificacdo dos parametros de falha por desgaste em mancais lubrificados. Para tanto,
parte-se da hipdtese de que a resposta direcional do sistema € suficientemente sensivel ao efeito

anisotropico introduzido pelo desgaste.

O contetido deste trabalho inicia-se no Capitulo 2 com uma revisdo bibliogréfica sobre o
histérico da modelagem de mancais hidrodindmicos e sistemas rotativos. Nessa revisdo da
literatura analisa-se, primeiramente, como o estudo da tribologia evoluiu com o tempo e como as
diferentes pesquisas estdo relacionadas. Na sequéncia, sdo apresentados os estudos mais
relevantes no ambito dos modelos e métodos de identificagdo do desgaste presente nos mancais
hidrodinamicos. Ainda nesse capitulo, uma énfase especial é dada ao desenvolvimento da
dindmica de rotores, mostrando os detalhes da evolu¢do da modelagem do sistema rotativo,
principalmente no que diz respeito ao modelo do rotor pelo método dos elementos finitos.
Também € apresentado um breve histérico sobre o estudo da resposta dindmica em coordenadas
direcionais do sistema no dominio da frequéncia. Por fim, sdo apresentados os principais
progressos obtidos no desenvolvimento de métodos e técnicas de identificacdo e diagnose de

falhas.



No Capitulo 3, sdo apresentados os principais aspectos da teoria na qual o trabalho é
fundamentado. Na primeira parte do capitulo explica-se a modelagem do sistema rotativo
completo, incluindo a modelagem tanto do rotor como a dos mancais. Também ¢ apresentado o
modelo de excitacdo por desbalanceamento, assim como a solu¢do do sistema completo no
dominio da frequéncia. Em seguida, mostra-se a modelagem do desgaste e seus parametros
caracteristicos, mostrando de que forma a introduc@o do desgaste altera as caracteristicas estaticas
e dindmicas do mancal. A terceira parte do Capitulo 3 consiste no cdlculo da resposta em
frequéncia direcional do sistema rotativo. Nesta andlise, a resposta do sistema rotor-mancais €
analisada em coordenadas direcionais. Finalizando o capitulo, t€ém-se os detalhes do emprego de
uma técnica de busca e identificacdo para que, a partir da resposta experimental do sistema, os

parametros do desgaste presente no mancal possam ser identificados.

O Capitulo 4 apresenta os resultados numéricos mostrando como o desgaste influencia as
principais caracteristicas dos mancais lubrificados, assim como a resposta dindmica do sistema
rotativo como um todo. O modelo de desgaste utilizado é validado com resultados oriundos da
literatura e, entdo, € mostrada a forma como a espessura do filme de dleo, a distribuicdo de
pressdo e os coeficientes dinamicos de rigidez e amortecimento dos mancais hidrodindmicos sdo
afetados com o surgimento do desgaste. Com relagdo ao sistema rotativo completo, ¢ mostrada a
resposta dindmica de um sistema rotor-mancais em coordenadas direcionais, a fim de ilustrar
como o surgimento do desgaste no mancal modifica a resposta de todo o sistema. O capitulo
encerra-se com a identificacdo dos parametros do desgaste, utilizando, neste caso, uma resposta

experimental simulada, com o intuito de avaliar o método de busca para sua posterior utilizacao.

No Capitulo 5, uma atencdo especial € dada a bancada de testes utilizada para a obtencao
dos resultados experimentais do trabalho. No inicio t€ém-se uma descricdo completa da bancada
de testes e seus componentes, mostrando sua capacidade de realizar testes com diferentes
montagens e configuracdes de rotores. Entdo, sdo apresentados os detalhes da instrumentacio
necessdria para aquisicdo dos dados pertinentes ao trabalho. Além disso, € feita uma breve
descricdo do procedimento utilizado para o alinhamento do rotor presente na bancada, de forma a

garantir o perfeito funcionamento do sistema. Por fim, sio mostrados os detalhes do
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procedimento experimental adotado para a obtencdo e posterior andlise dos dados oriundos da

bancada de testes.

O Capitulo 6 apresenta os resultados experimentais pertinentes ao trabalho. Primeiramente,
faz-se uma calibracdo e ajuste do modelo por elementos finitos do rotor, através da comparacao
entre a resposta ao desbalanceamento simulada e a resposta obtida na bancada de testes com um
valor conhecido de desbalanceamento. Na sequéncia, o capitulo apresenta uma série de resultados
da resposta ao desbalanceamento do rotor para sistemas com diferentes configuracdes de desgaste

nos mancais hidrodindmicos.

No Capitulo 7, € feita a identificacdo dos parametros de falha por desgaste escolhidos para
este trabalho. Esta identificacio € feita a partir da resposta direcional experimental do sistema
rotor-mancais, obtida com os diferentes padrdes de desgaste. Esta identificacdo consiste no ajuste
da resposta medida experimentalmente com a resposta obtida utilizando o modelo numérico

implementado.

Finalizando, o Capitulo 8, por sua vez, apresenta as conclusdes e os comentdrios finais
sobre os resultados obtidos, além de sugestdes para que trabalhos futuros possam dar
continuidade ao estudo do tema, buscando sempre aproximar os modelos do comportamento real

do sistema através da inclusdo de novos efeitos e consideragdes.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Mancais Hidrodinamicos

Os fendmenos relacionados a lubrificacdo hidrodindmica despertam o interesse de
estudiosos e pesquisadores desde os primérdios do funcionamento das primeiras maquinas
construidas pelo homem. Os estudos iniciais relacionados a esse tema sdo datados do inicio de
1880. Nesta época, trés diferentes trabalhos, com poucos anos de diferenca, e elaborados de
maneira independente, entenderam e comecaram a explicar o mecanismo da lubrificacio
hidrodindmica: N.P. Petrov (1836-1920), B. Tower (1845-1904) e O. Reynolds (1842-1912). Em
comum, estes autores tiveram a percep¢ao de que o processo de lubrificagdo ndo ocorria devido a
interacdo mecanica entre duas superficies sélidas, como se acreditava, mas sim devido as

caracteristicas dindmicas do filme de fluido que os separava.

A fundamentagdo dos primeiros aspectos relacionados a lubrificag¢do iniciou-se com o russo
Nicolai Petrov, cujo principal interesse estava relacionado a drea de atrito. Petrov (1982)
mostrou, entre outras coisas, que a propriedade mais importante do fluido com respeito ao atrito
ndo € a densidade, como se pensava na €poca, mas sim a sua viscosidade. Além disso, Petrov
postulou que a natureza do atrito em mancais lubrificados hidrodinaimicamente ndo € resultado da

fric¢do de duas superficies s6lidas, mas provém do cisalhamento viscoso do filme de dleo.

Apesar do avanco da pesquisa, Petrov falhou ao tentar estender seus estudos para a
capacidade de carga do mancal. Essa descoberta foi realizada pelo britanico Beauchamp Tower,
que comegou suas andlises devido a uma quase obsessdo em estudar a friccdo entre partes
metdlicas e fluidas. A famosa série de experimentos que permitiu a descoberta da presenca de
pressdes hidrodinamicas no filme fluido foi feita entre 1883-1884. Ao invés de utilizar banho de
6leo, Tower decidiu utilizar um procedimento inovador. Nessa escolha, utilizou um furo de 0,5

polegada no centro do mancal para testar o efeito de colocar um ponto de suprimento de 6leo no



local. Ao iniciar a rotagdo, Tower notou que o dleo estava sendo bombeado para fora do mancal.
Para conter o escoamento, inicialmente utilizou uma rolha de corti¢a, e posteriormente uma de

madeira, colocando-as no furo, porém ambas foram ejetadas.

Como conclusdo a respeito dos fatos, Tower entendeu que o filme de dleo estava separando
a bucha do mancal e o fluido estava sob alta pressdao. Tower entdo instalou um grupo de
medidores de pressdao na superficie do mancal e obteve o mapa com as diferentes pressdes, que
foram integradas sobre a superficie do mancal, resultando na carga aplicada sobre o mesmo,

dados estes publicados em duas partes (1883-1885).

O conceito da lubrificagdo hidrodindmica havia surgido, mas ambos, Petrov e Tower,
chegaram aos seus resultados de maneira experimental, faltando, desta forma, uma relagcdo
matematica tedrica que ajudasse a prever o comportamento dos mancais. Isto foi conseguido por
Osborne Reynolds. Durante uma reunido da Associa¢do Britanica para o Avanco da Ciéncia, em
1884, Reynolds publicou sua equacdo diferencial que explicava a natureza da lubrificagdo. O
trabalho publicado por Reynolds apresentou muitos conceitos novos para o nivel de
conhecimento dos pesquisadores da época, tais como: folga radial, relacdo com o fendomeno de
cavitacdo nas partes divergentes dos mancais, além do préprio conceito de mancais infinitamente

longos.

O desafio da engenharia da lubrificacdo nos anos seguintes foi o de tentar resolver a
equacdo de Reynolds, a qual consiste em uma equacdo diferencial parcial, nao-homogénea, com
coeficientes varidveis e de dificil resolucdo analitica, podendo ser resolvida somente para alguns
casos especiais. Em 1904, Sommerfeld publicou uma solu¢do analitica para a equagdo de
Reynolds, aplicada a mancais longos. Esta solugdo foi obtida integrando a Equacao de Reynolds
a partir de novas condi¢des de contorno, considerando, para tanto, a inexisténcia de perdas de

Oleo nas extremidades do mancal.

Ainda no inicio do século XX, duas outras importantes descobertas em relacdo aos mancais
radiais, ambas com relagdo a dinamica e estabilidade, foram obtidas. A primeira foi feita por
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Stodola (1925), quando concluiu que o mancal ndo € um suporte rigido, mas que representa um
conjunto de molas e amortecedores cujas caracteristicas afetam o comportamento do rotor. A
outra descoberta foi com relagdo a instabilidade fluido-induzida por Newkirk e Taylor (1925),
que estudaram a vibrac@o que nao poderia ser atribuida ao desbalanceamento ou ao atrito interno,
sendo isso feito através do desligamento do 6leo para o mancal, percebendo que a instabilidade
cessava. Este fato acabou criando uma nova drea para a lubrificacdo hidrodindmica, e nao
somente para os mancais em geral, mas também para outras maquinas que se utilizavam de

lubrificantes.

O periodo seguinte, de 1925 a 1945, foi marcado por um pequeno desenvolvimento na drea
devido a fatores mundiais que abalaram todo o planeta, como o periodo entre a Primeira Guerra
Mundial e o fim da Segunda Guerra Mundial, a Grande Depressao, que s6 terminou apos 1945, e
o periodo ditatorial vivido pelos paises europeus, o que resultou numa fase de trevas na cié€ncia.
Ap0s esse periodo de estagnacgdo, a Tribologia renasceu devido, principalmente, a dois fatores; o
advento de modernos computadores que ampliaram as possibilidades de trabalho e o inicio da era

das pesquisas espaciais.

Antes do avango trazido pelo surgimento de novas tecnologias, uma importante
contribuicdo tedrica foi dada por Ocvirk em 1952. Embora na época ja existisse uma solugdo para
o mancal longo, a aplicagdo desses mancais ainda apresentava algumas restricoes. Com 1isso,
houve a necessidade de estudar e analisar o comportamento hidrodindmico em mancais curtos.
Desta forma, Ocvirk propds uma solu¢do da equacdo de Reynolds para aplicacdo em mancais
curtos, no qual € considerado o termo de perdas nas extremidades. No entanto, essa solucdo
negligencia o termo que leva em conta o fluxo circunferencial do mancal, por considerar o

mesmo pequeno quando comparado ao fluxo na dire¢do axial do eixo (fluxo de perda).

O uso dos computadores permitiu que, em pouquissimo tempo, um grande espectro de
solucdes para a Equacdo de Reynolds fosse desenvolvido para inimeros tipos de mancais, tanto a
gds como aqueles que utilizam 6leo como lubrificante. A mais importante contribuicdo da

informadtica, nesse campo, foi o fato de que, dentro de cinco anos, a solu¢do para mancais finitos

9



foi estabelecida, tempo esse considerado extremamente curto quando comparado ao tempo dos
iniciantes da Tribologia. Os primeiros trabalhos utilizando este tipo de abordagem foram

conduzidos por Pinkus (1956, 1958 e 1959).

Com relagdo a dinamica do filme de 6leo, Lund (1964) publicou um método para o célculo
de coeficientes dindmicos de rigidez e amortecimento linearizados, a serem introduzidos na
equacdo de movimento matricial do sistema rotativo. Hashimoto et al. (1987) fizeram uma
andlise linearizada da estabilidade para um rotor rigido horizontal suportado por dois mancais
hidrodinamicos simétricos e idénticos. Foram demonstradas as curvas caracteristicas para

coeficientes dindmicos de rigidez e amortecimento dos mancais.

Ainda no que diz respeito a dinamica, Capone (1986) apresentou um procedimento para
avaliacdo da for¢a hidrodindmica num mancal cilindrico, montado em um rotor rigido, simétrico
e horizontal. Capone (1991) aperfeicoou o método anteriormente proposto em 1986, propondo
uma solu¢c@o numérica para as equagdes de movimento, incluindo as for¢as hidrodindmicas ndo-
lineares nos mancais. Mais tarde, Capone et al. (1994) propuseram uma solu¢do analitica
aproximada para a distribuicao de pressdo do filme de 6leo em um mancal de comprimento finito.
Cavalca e Lima (1998) desenvolveram um procedimento analitico que possibilita a andlise do
comportamento dindmico de rotores montados sobre mancais hidrodindmicos segmentados. Hua
et al. (2004) fizeram um estudo experimental dos coeficientes dindmicos de um mancal
hidrodinamico, propondo um método de identificacdo destes coeficientes. Zhao et al. (2005)
estudaram modelos ndo-lineares, e concluiram que o modelo linear é inadequado para condi¢des
de excitacdo com forcas elevadas. Okabe e Cavalca (2006) apresentaram uma solucio analitica
do mancal segmentado baseada no modelo de mancal cilindrico de Capone (1991), incluindo os

efeitos de inércia e de pré-carga dos segmentos.

Com relagdo aos trabalhos numéricos sobre a distribuicdo de pressio em mancais
hidrodinamicos, pode-se dizer que se t€ém limitado, na maioria das vezes, a utilizar os métodos
das diferencas finitas ou dos elementos finitos. Objetivamente, ndo ha vantagens ou desvantagens

na escolha de um método ou outro, pois todos atendem a finalidade de encontrar a solucdo da
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equacgdo conservativa em um dominio discretizado. No entanto, as diferencas se tornam evidentes
quando se avaliam as caracteristicas ligadas as condi¢des de utilizac@o e facilidade de aplicacao.
Trabalhos como os conduzidos por Colin (1971) e Singhal (1981) mostram a aplicabilidade do
método de diferencas finitas em problemas de fluidodinamica e lubrificagdo. De maneira

semelhante tem-se a abordagem por elementos finitos, porém neste caso, a aplicacdo € mais

complexa do ponto de vista matemaético.

A utilizagao do Método dos Volumes Finitos, ou FVM (Finite Volume Method), € menos
usual na drea de tribologia, provavelmente devido a pouca difusio da técnica entre os
pesquisadores da mecanica dos sélidos. Uma das principais referéncias sobre o método foi
publicada por Patankar (1980), com abordagens simples e diretas, trazendo os principais
conceitos do método. Ainda na linha mais conceitual do método, outra referéncia € o trabalho de
Maliska (2004), com ampla abordagem computacional e dos problemas que envolvem o
desenvolvimento de programas computacionais para CFD (Computational Fluid Dynamic). Este

supre praticamente todos os aspectos bdasicos para aqueles que querem desenvolver seus

primeiros modelos utilizando o método.

Alguns dos trabalhos mais relevantes com FVM aplicado a mancais hidrodindmicos foram
conduzidos por Castelli e Pirvics (1968), que realizaram uma revisdo sobre os métodos
numéricos para mancais € propuseram algumas solugdes e estudos. Ja Athavale e Przekwas
(1992) sugeriram uma solugdo para a obtencdo dos coeficientes dindmicos de selos e mancais
com a utilizacdo do método. E mais recentemente, Arghir et al. (2001) trabalharam com a solucao
por volumes baseados em triangulos para o problema de filme de 6leo em mancais. Em outro
trabalho posterior, Arghir et al (2002) propuseram uma solucdo para problemas de

descontinuidade no filme de 6leo para mancais cilindricos.

Recentemente, Machado (2011) apresentou um estudo sobre o efeito de descontinuidades
geométricas no comportamento dindmico de mancais hidrodindmicos multilobulares. As
descontinuidades foram introduzidas na forma de ranhuras axiais. Verificou-se que a insercao

dessas ranhuras axiais resulta em uma alteragdo na folga radial do mancal, afetando de forma
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significativa seus coeficientes dindmicos equivalentes de rigidez e amortecimento.

Ap6s os grandes desenvolvimentos sofridos pela teoria da Lubrificagdo Hidrodinamica,
chega-se a um ponto no qual a escolha de um mancal exige o conhecimento e o estudo de varios
fatores, fazendo com que inumeras dreas de pesquisa fossem abertas dentro deste tema,

confirmando assim a Tribologia como ciéncia.

2.2 Desgaste em Mancais Hidrodinamicos: Modelos e Identificacao

A operagdo de um rotor, por um longo periodo de tempo, dentro do casquilho de um
mancal, assim como as numerosas partidas e paradas a que este eixo estd sujeito, pode resultar
em contato direto entre o eixo e o mancal, induzindo a alta friccdo no contato lubrificado e,

consequentemente, ao desgaste do revestimento.

O aparecimento e desenvolvimento do desgaste em mancais hidrodindmicos durante
numerosos ciclos partida/parada de maquinas rotativas foram estudados experimentalmente por
Mokhtar (1977). O desgaste que ocorreu foi facilmente perceptivel, e as mudancas localizadas na
folga diametral, no acabamento superficial e na circularidade do mancal foram medidas apds
diferentes ciclos de operacdo terem sido completados. Um estudo sobre a localiza¢do do desgaste
nos mancais mostrou que este era inteiramente causado pelo movimento de deslizamento que
ocorreu durante a partida, e que o processo de parada ndo contribuiu significativamente para o

processo de desgaste.

Alguns anos depois, Dufrane et al. (1983) investigaram o desgaste de mancais em turbinas
a vapor, fazendo medi¢des durante periodos de tempo predeterminados para determinar a
extensao e a natureza do desgaste. Estabeleceram dois modelos de geometria de desgaste para uso
em uma andlise mais aprofundada do efeito de desgaste em lubrificacdo hidrodindmica. Ambos

os modelos tém uma geometria nao circular. O primeiro modelo proposto é baseado no conceito
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de que o eixo deixa sua ‘impressao’ no mancal e o segundo modelo ¢ baseado na hipotese de um

desgaste abrasivo com um arco maior que o didmetro do mancal.

Ainda na década de 80, Hashimoto et al. (1986), tedrica e experimentalmente investigaram
os efeitos das mudancas geométricas devido ao desgaste na lubrificagdo hidrodindmica de
mancais em ambos os regimes laminar e turbulento. J4 na década seguinte, Kumar e Mishra
(1996) examinaram os efeitos do desgaste em mancais na estabilidade de um eixo rigido
suportado por dois mancais, em regime turbulento e com um modelo ndo circular de desgaste.
Posteriormente, Ligterink e de Gee (1996) analisaram e mediram o desgaste em mancais
hidrodinamicos, onde foi feita uma distincdo entre condi¢des de contato estaciondrio € ndo

estaciondario.

No ambito dos trabalhos mais recentes, Bouyer et al. (2007) investigaram o comportamento
de mancais de dois 16bulos submetidos a numerosos ciclos de partida e parada. O objetivo do
trabalho foi, primeiramente, apresentar os dados experimentais obtidos para um mancal lobular
submetido a numerosos ciclos partida/parada e, posteriormente, fazer uma comparagao entre os
dados medidos e os resultados numéricos obtidos sob a hipétese de um regime termo-

hidrodinamico do filme de 6leo.

Papadopoulos et al. (2008) apresentaram um método de identificacdo tedrica para o
desgaste em mancais hidrodindmicos por meio de medidas da resposta do rotor em um
determinado ponto (geralmente o ponto médio do rotor). Foi utilizada a técnica de minimos
quadrados para a identificacdo, sendo a funcdo objetivo a diferenca entre os valores medidos e os
calculados para este ponto pré-definido. Nikolakopoulos e Papadopoulos (2008) apresentaram um
modelo analitico, a fim de encontrar a relacdo entre a forca de atrito, os angulos de

desalinhamento e a profundidade do desgaste.

No mesmo ano, Wu et al. (2008) monitoraram experimentalmente as condi¢des de atrito
nos mancais hidrodindmicos com um sistema nomeado pelos autores como “On-Line Visual

Ferrograph”. Concluiram que os mecanismos predominantes de desgaste eram o ‘micro-plowing’
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e ‘micro-cutting’ induzidos pela rugosidade inicial das superficies na fase de partida do rotor.

Trés anos mais tarde, Gertzos et al. (2011) desenvolveram uma metodologia para identificar
a profundidade do desgaste em mancais hidrodindmicos. O método desenvolvido é baseado em
medicOes de caracteristicas bdsicas do mancal para certas condicdes de operacdo para, desta
forma, obter uma identificacio em tempo real (online) do desgaste. Esta identificacdo foi
realizada através de uma detec¢do grafica de forma a identificar a profundidade do desgaste

associada com as medidas das caracteristicas dindmicas.

Por fim, Chasalevris et al. (2013) apresentam uma investigacao a respeito do surgimento de
componentes harmonicas adicionais na resposta transiente de um rotor continuo montado sobre
mancais hidrodindmicos desgastados. Foi verificado que estas harmoOnicas sdo mais sensiveis ao
desgaste especialmente na frequéncia assincrona de 1/2X e durante a passagem através da
ressonancia. As componentes de 3/2X e 5/2X também foram detectadas devido a presenca do

desgaste.

2.3 Desenvolvimento da Dinamica de Rotores e Modelagem do Rotor pelo Método dos
Elementos Finitos

O interesse e o estudo dos fendmenos relacionados com a dindmica de rotores ja € um tema
consolidado no meio académico. Ainda no século XIX, muitos pesquisadores despendiam horas
observando e analisando o que ocorria durante a operacdo de uma mdéquina rotativa. Um dos
primeiros estudos relacionado a dindmica de rotores foi feito por Rankine (1869). Este autor
previu que, além de uma certa velocidade de rotagdo o eixo € consideravelmente fletido e tem um
movimento de rotagdo em torno desta forma fletida. Definiu esta velocidade como a velocidade
critica de precessio do eixo. No entanto, seu modelo ndo era adequado, pois previa que

velocidades acima desta velocidade critica ndo poderiam ser alcancadas.

Em 1883, Laval construiu uma turbina de um estigio que, posteriormente, recebeu seu
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nome, para aplicagdes maritimas, e obteve sucesso em faixas de operagdo de até 42.000 rotacdes
por minuto. O seu objetivo era a auto-centragem do disco acima da velocidade critica, um
fendmeno que ele intuitivamente reconheceu. Primeiramente, ele usou um rotor rigido, mas em

seguida, usou um rotor flexivel e mostrou que era possivel operar acima da velocidade critica.

Ja em 1895, surgiram as investigagdes fundamentais de Dunkerley e Foppl. Com estes
estudos, tornou-se conhecido que um eixo possui diversas velocidades criticas e que, sob certas
circunstancias, estas podem ser coincidentes com as frequéncias naturais de um eixo ndo-rotativo.
Com a finalidade de calcular as velocidades criticas de eixos cilindricos com varios discos e
mancais, a teoria de Reynolds foi aplicada e o rotor Jeffcott foi, entdo, introduzido por Foppl
(1895). O efeito giroscOopico também foi considerado, juntamente com sua dependéncia da
velocidade. A solugdo requerida da equacdo da frequéncia, aquela época, somente foi possivel
para modelos simples. Dunkerley (1895) descobriu, como resultado de numerosas medicdes, a
relacdo conhecida atualmente como Southwell, pela qual a primeira velocidade critica pode ser

calculada, mesmo para sistemas complexos.

No inicio do século XX, Jeffcott (1919), mesmo sem o conhecimento dos trabalhos de
Dunkerley e Foppl, confirmou as previsdes de ambos os autores além de explicar a ciéncia da
dinamica dos rotores em uma forma gréfica, ainda utilizada atualmente e, por esta razdo, o rotor

introduzido por Foppl (1895) posteriormente recebeu seu nome.

Continuando com o avanco da ciéncia da dinamica de rotores, Stodola (1910) apresentou
um procedimento grafico para o célculo de velocidades criticas, o qual foi largamente utilizado
até o advento da computacdo digital, sendo substituido pelo método da matriz de transferéncia de

Myklestad (1944) e Prohl (1945).

A partir da década de 60, diversos pesquisadores da drea t€ém estudado a utilizacdo de
métodos numéricos para a modelagem de sistemas rotativos. Dentre estes métodos, o método dos
elementos finitos, introduzido por Archer (1963), foi o que ganhou maior destaque e aceitacio

entre os pesquisadores.
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Os primeiros trabalhos na drea foram de Ruhl (1970) e de Ruhl e Booker (1972), os quais
utilizaram um modelo de elementos finitos de um sistema turbo-rotor a fim de estudar a
estabilidade e a resposta desbalanceada. O elemento finito de Ruhl incluia a energia de flexdo
eldstica e a energia cinética de translacdo. Aproximadamente no mesmo periodo, Thorkildsen
(1972) desenvolveu um elemento mais geral que o de Ruhl ao incluir a inércia de rotacdo e
momentos giroscopicos. Polk (1974) apresentou um estudo sobre a frequéncia natural de rotacao
e andlise da velocidade critica, utilizando um elemento finito de viga de Rayleigh. Em uma
adi¢do ao artigo de Polk, foi apresentado o desenvolvimento de um elemento de viga de
Timoshenko, mas ndo foram apresentados resultados numéricos. Diana et al. (1975) publicaram
resultados de uma anélise por elementos finitos de um eixo rotativo, possuindo um elemento
similar ao de Ruhl. Ainda no mesmo ano, Dimaragonas (1975) apresentou uma formulagdo geral
para um elemento com os efeitos de inércia translacional, inércia rotacional, momentos

giroscopicos, flexdo e amortecimento interno.

Gasch (1976) publicou um artigo que evoluia a partir do modelo de Dimaragonas, incluindo
os efeitos de excentricidade distribuida. Nelson e McVaugh (1976) também apresentaram um
estudo que utilizava um elemento de viga de Rayleigh de eixo rotativo, similar ao de Polk. Em
adicdo, as equacdes do elemento foram desenvolvidas tanto no sistema de referéncia fixo quanto
no sistema movel rotacional, considerando a carga axial, os momentos giroscopicos, a inércia de
translacdo e de rotacdo, além da rigidez a flexdo. Este trabalho também apresentou um elemento
de disco rigido, e foi generalizado, por Zorzi e Nelson (1977), pela inclusdo de amortecimento
interno viscoso e histerético, como apresentado anteriormente por Dimaragonas e por Gasch.
Finalmente, Zorzi e Nelson (1980) apresentaram um trabalho que considerava o torque,
desenvolvendo ainda as equagdes de movimento do elemento nos sistemas de referéncia fixo e
movel. Ainda no mesmo ano, Nelson (1980) adicionou deformacgdo por cisalhamento transversal
a teoria de viga de Rayleigh para desenvolver um elemento de viga de Timoshenko. Este trabalho
comparou os resultados obtidos com as solugdes cldssicas de forma fechada de sistemas
continuos, como os apresentados por Dym e Shames (1973) e por Eshlemans e Eubanks (1969)

em seus estudos da velocidade critica de um rotor continuo.
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Os métodos numéricos geralmente sdo utilizados para a determinacdo do comportamento
estdtico ou dindmico dos componentes do sistema (Krdamer, 1993; Lallane e Ferraris, 1998). Por
sua vez, o método dos elementos finitos € amplamente aplicado a andlise de dindmica de rotores,
incluindo outros efeitos aos modelos, para mais precisamente representar um sistema real e,

portanto, proporcionar um estudo tedrico confidvel dos sistemas em questao.

Neste contexto, Tuckmantel (2010) elaborou em seu trabalho uma integracio de sistemas
rotor - mancais hidrodinamicos - estrutura de suporte para resolu¢do numérica do modelo
completo do sistema rotativo. O autor desenvolveu um pacote computacional com a modelagem
dos principais componentes do sistema, a fim de calcular sua resposta dindmica no dominio da

frequéncia, tendo como objetivo robustez, flexibilidade, confiabilidade e usabilidade do pacote.

Com todo o desenvolvimento em modelagem dos elementos constituintes de uma méaquina
rotativa, assim como o avancgo tecnoldgico proporcionado com o advento dos computadores, a
dindmica de rotores encontra-se em um estagio em que, cada vez mais, os modelos numéricos sao
capazes de representar os fendmenos tipicos observados durante o funcionamento dos mais
diversos tipos de sistemas rotativos, permitindo assim, um aumento da capacidade de projeto e

monitoramento de sistemas cada vez mais complexos.

2.4 Coordenadas Direcionais: Separacao dos Modos de Precessio no Dominio da
Frequéncia

Em 1982, Nordmann desenvolveu um método que combina técnicas experimentais e
analiticas de identificacdo dos parametros modais (autovalores e autovetores) para estudar o
comportamento dinamico de méquinas rotativas, € como a mudanca destes parametros influencia
a dindmica do sistema rotativo. A importancia de se considerar esses efeitos se da pelo fato de
estes serem os principais causadores do giro assincrono e do aparecimento do modo retrégrado de
precessdao do rotor. Desta forma, as tensOes de tracdo e compressdao nas fibras do eixo variam

constantemente no tempo, podendo causar falha por fadiga.
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Em 1991, Lee desenvolveu a teoria basica da andlise modal direcional para maquinas
rotativas e comparou-a com a andlise modal classica. Com a utilizacdo da notagdo complexa, foi
possivel ndo somente distinguir com facilidade os modos direto e retrégrado, mas também
separd-los no dominio da frequéncia, facilitando a identificacio dos parametros modais, e
possibilitando a andlise do grau de anisotropia do sistema. Além disso, o esfor¢o para
identificacdo dos parametros modais adjuntos é menor em algumas condi¢des, fazendo-se
necessario apenas uma coluna ou uma linha da matriz de resposta em frequéncia, no caso de
sistemas dinamicos com todas as matrizes auto-adjuntas ou hermitianas (matrizes que se igualam
ao conjugado da transposta das mesmas). Este fato representa um grande avanco, quando
comparado a andlise modal cldssica, onde o esfor¢co para identificacdo dos parametros modais €
considerédvel, devido ao acoplamento das funcdes de resposta em frequéncia, principalmente no
caso de sistemas dindmicos que apresentam matrizes nao-hermitianas, o caso mais representativo

da realidade.

Para demonstrar a diferenca entre a andlise modal cldssica e a complexa, Lee realiza
simulacdes de um rotor rigido suportado por mancais isotrépicos, como primeiro exemplo, e
mancais anisotrépicos, como segundo exemplo. Nas simulacdes, o autor apresenta os resultados
através dos diagramas de Nyquist e Co-quad. Os resultados da andlise modal cldssica mostram a
sobreposicdo dos modos direto e retrogrado. Os primeiros modos direto e retrégrado sdo iguais,
pois sdo associados com o movimento de translacdo simples do rotor. Os segundos modos sdo
diferentes, porém ndo podem ser distinguidos pelos graficos apresentados pelo autor. Ja os
graficos obtidos pela anédlise direcional mostraram que o método permite a clara separacdo dos

segundos modos direto e retrégrado.

No segundo exemplo, a andlise modal cldssica novamente mostra a sobreposicdo entre os
modos, e ndo se sabe se a causa da separacdo dos modos é devido a anisotropia do sistema ou
devido ao efeito giroscépico. Ja a andlise modal direcional mostra, mais uma vez, a clara
separagdo entre os modos diretos e retrégrados. E possivel também observar o grau de anisotropia
indicado nas pequenas distor¢cOes dos diagramas de Nyquist. Neste caso as distor¢des sao
pequenas, logo o grau de anisotropia € pequeno.
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Com o conhecimento de como separar totalmente os modos diretos e retrogrados no
dominio da frequéncia, Kessler e Kim (1998) usaram varidveis direcionais para representar
vetores girantes que descrevem modos naturais e respostas forcadas em mdquinas rotativas. Desta
forma, mostraram que os vetores girantes, direto e retrégrado, combinados podem representar o
movimento do rotor e as forcas planares, permitindo associar uma direcdo a uma fun¢do de
resposta em frequéncia (funcio de resposta em frequéncia direcional) e separar os modos diretos

e retrogrados no dominio da frequéncia.

Os autores simularam a resposta de um sistema rotativo simples, composto por um rotor
rigido e simétrico apoiado em mancais flexiveis. Na apresentacdo dos resultados, os autores
utilizaram diagramas de termos da matriz de resposta em frequéncia pelo método cldssico em
funcdo da frequéncia, comparando-os com o diagrama de termos da matriz de resposta em
frequéncia direcional. Os resultados mostraram que o modelo apresenta dois picos de frequéncia.
O diagrama dos termos da matriz de resposta em frequéncia direcional separa claramente os
modos, mostrando que o movimento direto do rotor € responsdvel pelo segundo modo e o

movimento retrogrado € responsavel pelo primeiro.

Seis anos mais tarde, Mesquita (2004) estudou metodologias de identificacio de modos
operacionais e modos naturais de mdquinas rotativas, focando nos modos operacionais mistos,
onde algumas estagdes do rotor desenvolvem movimento de precessdao direta, e outras,
movimento de precessdo retrograda. Seus modelos sdo validados a partir de técnicas de andlise

modal tradicional e complexa.

Outros trabalhos recentes aplicaram a andlise direcional na dindmica de rotores. Cavalca e
Okabe (2010) investigaram os efeitos da fundacdo e dos mancais hidrodindmicos no
comportamento dindmico de uma méquina rotativa. A andlise modal direcional do sistema rotor-
mancais-fundacdo foi utilizada para determinar a funcio resposta em frequéncia direcional, na
qual foram observados os efeitos dos parametros testados sobre os modos diretos e retrogrados do
rotor. Os resultados das simulagdes foram verificados experimentalmente em um banco de testes.

Santana et al. (2010) avaliaram a influéncia do grau de anisotropia dos mancais de geometria fixa
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sobre o modo retrégado do rotor. Para um melhor entendimento da resposta do sistema, duas

geometrias diferentes de mancais (cilindrica e eliptica), foram utilizadas.

Como pdde ser observado, a andlise em coordenadas direcionais tornou-se uma ferramenta
essencial no estudo da dindmica de rotores, pois proporciona um maior detalhamento e
entendimento de alguns fendmenos tipicos encontrados em sistemas rotativos. Além disso, a
facilidade e a diminui¢do do esforco para identificacdo dos parametros modais faz com que este

tipo de andlise seja cada vez mais acessivel ao meio cientifico.

2.5 Identificacao e Diagnose de Falhas

A aplicagdo de sistemas de monitoramento de falhas em maquinas rotativas é extremamente
importante e estratégica, pois permite detectar o surgimento de uma falha, acompanhar o
desenvolvimento da mesma e, consequentemente, programar coerentemente a manutengdo

corretiva evitando-se a ocorréncia de paradas inesperadas nessas maquinas.

Os termos identificacdo e diagnose de falhas podem ser entendidos como deteccdo de
comportamentos indesejdveis e anormalidades no sistema, através de medicdes de respostas
dindmicas. Duas principais abordagens podem ser usadas neste processo (Bachschmid et al.,
2002). A primeira baseia-se em uma andlise qualitativa de um operador. Neste caso, destacam-se
os seguintes métodos: matriz de sintomas de falhas, drvores de sintomas de falhas, regras “se-
entdo”, logica fuzzy e redes neurais artificiais. A segunda abordagem ¢ quantitativa e chamada de
identificacdo de falhas baseada em modelos. Neste caso, um modelo teérico/numérico do sistema
€ usado para criar uma correlacio de sintoma-falha. A identificacdo da falha, neste caso, pode ser

realizada por diferentes abordagens baseadas em modelos:

e Estimativa de pardmetros (quando a falha afeta um parametro constante do sistema);

e Estimativa de estado (quando a falha afeta o estado do sistema);
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e Equagdes de paridade (quando a falha afeta varidveis de entrada imensurdveis, os
parametros sao constantes e é apenas possivel fazer a comparagao das varidveis de saida

do sistema e do modelo).

Ao utilizar métodos baseados em modelos, pode-se trabalhar com uma tnica solugdo para o
problema (fun¢do mono-objetiva), ou ainda, com um conjunto de solu¢gdes 6timas (funcdes multi-
objetivas). Para a otimizacdo de funcdes simples objetivo (funcdo mono-objetiva), a meta é
encontrar a melhor solucdo disponivel, chamada de 6timo global, ou pelo menos uma boa
aproximacao desta solucdo. Para muitos problemas complexos de otimizacdo em engenharia, as
formulacdes multi-objetivo constituem modelos mais realisticos, como pode ser visto em Deb

(2001).

Nesse contexto, Pederiva (1992) propds uma técnica para a identificagdo de parametros de
um sistema rotativo com base na andlise de correlacdo entre os sinais medidos, através da
equacdo matricial de Ljapunov. Este trabalho estudou o problema da identificacdo usando apenas
as varidveis de saida do sistema, ou seja, as forcas de excitacdo sdo consideradas varidveis
desconhecidas. A principal dificuldade deste método refere-se a medi¢do de um grande nimero

de sinais, o que nem sempre € uma tarefa facil para os casos praticos.

Dando sequéncia as investigagcdes, Chiarello e Pederiva (1999) desenvolveram um processo
de controle e diagnéstico de falhas com base em funcdes de paridade, que sdo determinadas a
partir da equacdo matricial de Ljapunov. Por meio de um processo de transformacdo de
coordenadas, foi possivel obter as funcdes de paridade robustas para variagdes de certos
parametros. Cada funcdo de paridade tem sensibilidade para um parametro ou conjunto de
parametros que permitem, através de uma andlise l6gica, a determinagcdo da ocorréncia de uma

falha e também a sua localizagdo.

No ambito dos trabalhos mais recentes, Bachschmid et al. (2002) apresentam um método de
identificacdo baseado em modelo para multiplas falhas em sistemas rotativos. O método requer a
defini¢cdo dos modelos dos elementos que compdem o sistema, ou seja, 0 rotor, 0S mancais € a
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fundagdo, assim como os modelos das falhas, os quais podem ser representados por componentes
harmonicas de forcas ou momentos equivalentes do sistema. A identificacdo das multiplas falhas
¢ feita através de um ajuste por minimos quadrados no dominio da frequéncia, por meio da
minimizacdo de um residuo multidimensional das vibracdes em alguns planos de medicdo na
madquina, e as vibragdes calculadas devido as falhas que atuam no sistema. Os resultados desta
andlise demonstraram que a identificacdo simultdnea de uma ou duas falhas é mais robusta com

relacdo aos erros de modelagem.

Seguindo esta mesma linha, Pennacchi et al. (2007) apresentam um melhoramento a
respeito das técnicas de identificagdo baseadas na ponderacdo do método dos minimos quadrados,
através da introducdo de um método mais robusto, o M-estimate, que permite definir
automaticamente os pesos. Este método € geral e pode ser aplicado a todos os problemas de

regressao ou estimativa, nao necessariamente relacionados com a dindmica de rotores.

No ano seguinte, Pennacchi (2008) descreve, de forma detalhada, a teoria necessdria,
introduzindo vérios conceitos de estatistica, para a aplicacdo de estimagdo robusta. Os algoritmos
necessdrios (baseado no método dos minimos quadrados ponderados), também sdo descritos.
Entdo, sdo introduzidos os diferentes tipos de ‘“M-estimate” propostos na literatura. Suas
performances, no que diz respeito a aplicagcdes mecanicas, sdo avaliadas por meio de uma andlise

tedrica e de alguns exemplos numéricos simples.

Métodos baseados em modelos, geralmente, aplicam técnicas de minimizacdo de erros,
como os minimos quadrados, para estimar (ou identificar) a falha. Entretanto, técnicas heuristicas

de busca também podem ser aplicadas.

Neste contexto, Assis e Steffen (2002) desenvolveram uma metodologia geral baseada na
otimizag¢do hibrida para identificar esses parametros em rotores flexiveis. No trabalho, técnicas de
identificacdo baseadas na resposta ao desbalanceamento em rotores flexiveis sdo utilizadas para
estimar parametros desconhecidos nos mancais. Os autores aplicaram um programa de
otimizacdo, composto de um método cldssico, algoritmo genético e simulated annealing, no qual
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a funcdo objetivo € otimizada através de algoritmos numéricos consagrados, que sdo entradas dos

métodos posteriores.

Outro importante trabalho foi desenvolvido por Tapia et al. (2004). Os autores compararam
o método de minimos quadrados e algoritmos genéticos no ajuste de componentes aplicados a
madquinas rotativas, com a aplicacdo destes métodos de ajuste na resposta dos sistemas rotativos

em funcionamento.

No mesmo ano, Castro et al. (2004) propuseram um método de otimizacdo baseado em
Algoritmo Genético para ajuste de deslocamentos do rotor sustentado por um mancal
hidrodinamico modelado pelas equacdes de forcas propostas por Capone (1986 e 1991). J4 no
ano seguinte, Castro e Cavalca (2005) propuseram um problema multi-objetivo aplicado a este
método de otimizacdo. Anos mais tarde, Castro (2007) apresenta uma técnica que permite a
calibracdo de modelos matematicos para a aplicacdo em sistemas rotativos. O método baseia-se
na aplicagdo de uma busca meta-heuristica hibrida, que emprega algoritmo genético e simulated
annealing. Os autores concluiram que o método € eficiente para a identificagdo do

desbalanceamento presente no rotor.

Por fim, Sanches e Pederiva (2010, 2013) trabalharam em um método de deteccao de falhas
baseado em correlagdo, aplicando filtros para os sinais medidos, a fim de reduzir o nimero de
varidveis medidas. A pesquisa deu énfase na deteccdo do empenamento do eixo associada ao

desbalanceamento. Resultados simulados demonstraram a viabilidade do método.

Tendo em vista o cendrio apresentado, o presente trabalho tem como objetivo dar
continuidade a andlise da influéncia do desgaste em mancais hidrodinAmicos na resposta do
sistema rotativo. Sendo assim, é proposta a identificagcdo de alguns parametros caracteristicos
deste desgaste, a partir da resposta dinamica do sistema rotor-mancais no dominio da frequéncia.
Esta identificacdo € realizada através de um método de busca que visa minimizar uma fun¢do
objetivo, a qual, por sua vez, compara a resposta obtida numericamente com a resposta

experimental proveniente de uma bancada de testes instrumentada.
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Para este propdsito, o trabalho desenvolvido anteriormente por Machado (2011) ¢é
considerado como ponto de partida para esta andlise. Este trabalho apresenta um estudo sobre o
efeito de algumas descontinuidades geométricas no comportamento dindmico de mancais
hidrodindmicos multilobulares. As descontinuidades foram introduzidas na forma de ranhuras
axiais. Verificou-se que a inser¢do dessas ranhuras axiais, assim como no caso do desgaste,
resulta em uma alteracdo na folga radial do mancal, afetando de forma significativa seus
coeficientes dindmicos equivalentes de rigidez e amortecimento. A altera¢do nos coeficientes, por
sua vez, provoca uma altera¢do no grau de anisotropia introduzida no sistema pelos mancais, o

que influencia a resposta em frequéncia direcional do sistema rotativo.

O célculo da distribuicdo de pressdao e, consequentemente, das forcas hidrodindmicas
geradas pelo filme de dleo, € feito através do método dos volumes finitos, adaptado para
situagdes onde o filme de dleo é descontinuo (Machado e Cavalca (2011)). O modelo do desgaste

utilizado é uma adaptacdo do modelo proposto por Dufrane et al. (1983).

Na modelagem do sistema rotor-mancais o modelo do rotor € representado através do
método classico dos elementos finitos e os mancais sdo aproximados por coeficientes dinamicos
de rigidez e amortecimento, a fim de representar tais efeitos inerentes ao filme de dleo,

respeitando o grau de linearidade dos mesmos nas respectivas faixas de operagao do rotor.

A resposta em frequéncia do sistema rotor-mancais em coordenadas direcionais € utilizada
para a constru¢do da fungdo objetivo devido ao fato de que esta resposta é influenciada pela
anisotropia do sistema, a qual tende a aumentar na presenca do desgaste, através de uma

contribuicao mais expressiva da componente retrégada na resposta dindmica do sistema.
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3. DESENVOLVIMENTO TEORICO E MODELAGEM NUMERICA

A modelagem dos mais diversos tipos de mdquinas e sistemas mecanicos € um tema de
pesquisa recorrente no meio cientifico. Sendo assim, estudos relacionados a este tema visam
obter modelos matemdticos que possam representar, de maneira satisfatéria, o comportamento
dindmico real dessas mdquinas e, com isso, estabelecer as condi¢des operacionais padrdes,
garantindo o bom funcionamento e, também, o monitoramento para antever eventuais falhas.
Sabe-se ainda que a ocorréncia de eventos inesperados nesse tipo de mdquina representa um

grande risco para seus operadores, além da consideravel perda financeira associada.

Neste capitulo € apresentada a teoria e a metodologia utilizadas no trabalho. A teoria
empregada pode ser dividida basicamente em quatro partes. A primeira parte, se¢do 3.1, refere-se
a modelagem do sistema rotativo completo. Isto inclui a modelagem tanto do rotor como a dos
mancais. O rotor, modelado por elementos finitos, € representado matematicamente por matrizes
de massa, rigidez e amortecimento. Com rela¢do aos mancais, o filme de dleo € representado por
coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento, calculados a partir da distribuicdo de
pressao obtida através da equacdo de Reynolds. Por fim, € apresentado o modelo de excitagcao por

desbalanceamento, assim como a solucdo do sistema completo no dominio da frequéncia.

A sec¢do 3.2 trata da modelagem do desgaste e seus parametros caracteristicos. O modelo
utilizado neste trabalho € uma adaptacdo de uma das geometrias propostas por Dufrane et al.
(1983). Este modelo foi validado posteriormente, de maneira experimental, por Hashimoto et al.
(1986). Esta secao mostra de que forma a introducdo do desgaste altera a folga radial do mancal,

e consequentemente, altera suas caracteristicas estaticas e dinamicas.

A terceira parte, secdo 3.3, consiste no cdlculo da resposta em frequéncia direcional do
sistema rotativo. Neste caso, a resposta do sistema rotor-mancais € analisada em coordenadas
direcionais. A resposta fisica do rotor, no plano transversal ao eixo, é relacionada com as

componentes diretas e retrégradas da resposta do sistema, evidenciando desta forma, os efeitos da
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anisotropia oriunda dos mancais.

Finalizando o capitulo, a secdo 3.4 trata do emprego de uma técnica de busca e
identificacdo para que, a partir da resposta direcional experimental do sistema rotor-mancais, os
parametros do desgaste presente no mancal possam ser identificados. A identificacdo serd feita
através da comparacdo entre a resposta medida (experimentalmente) e a resposta obtida

utilizando o modelo numérico implementado.

3.1 Sistema Rotativo

O foco desta sec@o estd no equacionamento e na posterior modelagem do sistema rotativo,
por elementos finitos, através de um conjunto de discos rigidos e segmentos de eixo com massa e
elasticidade distribuidas, e dos mancais hidrodindmicos, cuja representagdo ocorre a partir de
seus coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento. A andlise € feita considerando uma

estrutura rigida, buscando desta forma, destacar o efeito da anisotropia oriunda dos mancais.

3.1.1 Equacionamento e Modelagem do Rotor

Uma configuracdo tipica de um sistema rotativo, a qual inclui discos, elementos de eixo e
mancais, € ilustrada a seguir (Figura 3.1), juntamente com ambos os sistemas de coordenadas

utilizados para a descri¢gdo do movimento do sistema.

O sistema de referéncia da Figura 3.1, XYZ, € o referencial inercial adotado para o modelo,
sendo X o eixo axial, enquanto Y e Z sdo os eixos transversais horizontal e vertical,
respectivamente. O sistema de referéncia xyz € o referencial rotacional, referencial movel, e é
definido em relacdo ao referencial inercial pela rotacio @t ao redor do eixo X, com w
denotando a velocidade de rotacdo do rotor (rotagdo de precessdao), ja que os eixos X e X sdo

colineares e coincidentes com a linha de centro do rotor ndo-deformado.
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Para pequenas deformacdes transversais os deslocamentos angulares (B, I') sdo
aproximadamente colineares com os eixos (Y, Z), respectivamente, e, portanto, o angulo de

rotacdo propria ¢, para uma velocidade constante do sistema e deformagdo torsional

negligencidvel, é Qt onde  denota a velocidade de rotacdo prépria do rotor.

Figura 3.1: Configuracio tipica de um sistema rotativo (Nelson e McVaugh (1976)).

Neste trabalho, o0 modelo dindmico foi obtido utilizando-se o método dos elementos finitos.
Neste método, um sistema continuo € aproximado por elementos finitos considerados,
individualmente, continuos e, os quais sdo conectados entre si através de nds. Assim, o
deslocamento de qualquer ponto do sistema € expresso em funcdo dos deslocamentos de um

conjunto finito de nds, aplicando-se uma fungio de interpolagio. E possivel, entdo, realizar o
célculo da energia cinética (Ty), energia de deformacdo (I~Jk) e funcdo de dissipagdo (ﬁk) de

cada elemento k, em fun¢@o dos deslocamentos dos nés em suas fronteiras. Portanto, para uma

estrutura com N elementos, a soma das energias de cada elemento determina a energia estrutural

global.
N - N _ ~ N _
T=>T, U=>U, R=>R, (3.1)
k=l k=1 k=1

A energia cinética, a energia de deformacdo e a energia de dissipacao globais sdo:

27



) ) ~ 1 ~ 1. .
T=—{a/'M] {a} U=_la)' [K] {a} R=—4a)'[c] g (3.2)
Onde [M], [C] e [K] s@0 as matrizes de massa, amortecimento e rigidez, respectivamente.

{q} é o vetor que contém as coordenadas generalizadas.

Com a aplicacdo da equacdo de Lagrange (Equacdo 3.3), é possivel obter a equacdo de
movimento do sistema completo. Esta metodologia foi utilizada por diversos autores na literatura,

como Lallane e Ferraris (1998).

d(oT) 6T oU ©6R
+ = qu9 parak: 1525 ~'~7N (33)

- . - + .
dt\ aq, oq, 0q, 0q,

Sendo gk a k-ésima coordenada generalizada e Fy a for¢a generalizada atuando na direcao

da k-ésima coordenada generalizada.
A equacgdo de movimento do sistema completo €, portanto:
MFdj+(c]+elG]fa)+ [KHa} = {F) (3.4)

Onde [G] € a matriz que inclui o efeito giroscopico e {F} € o vetor que contém as forgas

externas, como a forca de desbalanceamento.
A matriz [C] é composta pelo amortecimento estrutural do rotor € o amortecimento

proveniente dos mancais. O amortecimento estrutural ¢ modelado, neste trabalho, de forma

proporcional as matrizes de massa e de rigidez:

[Cluers = 0 - [M]+Bc. - [K] (3.5)
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Na modelagem por elementos finitos foram utilizadas as matrizes apresentadas em Nelson e
McVaugh (1976) para elementos do tipo Euler-Bernoulli. As matrizes sdo obtidas a partir da
aplicagdo da Equacdo de Lagrange (Equagdo (3.3)) aos elementos de viga e de disco que

compdem o €eixo.

A deformacdo do centro da secdo transversal de um elemento € definida pelas translacdes
V(X,t) e W(X,t), nas direcoes Y e Z, em relacdo ao referencial fixo XYZ. A orientagao do
elemento € fornecida pelas rotagdes B(X,t) e I'(X,t) em torno dos eixos Y e Z, respectivamente.

De forma que o vetor de coordenadas generalizadas, conforme a Figura 3.1, é dado por:

a=Vi W, B L) (3.6)

3.1.1.1 Elementos de disco

Os discos sdao considerados corpos rigidos delgados (pequena razdao Lp/dg), sendo

modelados por apenas um nd, conforme Figura 3.2.

Figura 3.2: Elemento de disco (Mendes, 2011).

Portanto, para um elemento de disco, o desenvolvimento da Equagdo de Lagrange fornece a

seguinte equacdo de movimento ndo amortecida:

[Mp, [ }+ Q[Gp, Rai = {F} (3.7
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A matriz de massa é obtida a partir da soma de duas matrizes: a matriz de inércia de

translacdo e a matriz de inércia de rotagdo:

[MD]= [MDT]+[MDR] (3.8)

Sendo que {F} sdo as forcas externas, [Mpr] a matriz de inércia de translacdo do disco e

[Mpr] a matriz de inércia de rotacdo do disco. De acordo Nelson e McVaugh (1976):

m, 0 0 O 00 0 O
[M]_OmDOO [M]OOOO 10
Tlo 0 00 PRl 0 1, 0 G2

0O 0 00 0 0 0 I,

A matriz [Gp] € a matriz giroscopica, definida por Nelson e McVaugh (1976) como:
0 0 O 0
ENE . 3.10
looo 0 -1, (3-10)
0 0 I, O
sendo:
_ _ np 3 (2 2 2

Ly =%(d§+d?n)

Onde mp € a massa do disco, Igy € Ig, s80 0s momentos de inércia radiais e Igx 0 momento

de inércia polar, dg o diametro externo do disco, dg; 0 didmetro interno e Lp a espessura do disco.

3.1.1.2 Elementos de viga
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O eixo é modelado a partir de elementos de viga (contendo dois nés cada elemento) com
massa continua e secao transversal constante, Figura 3.3. As translagdes e rotacdes dos elementos
de viga sdo calculadas a partir das coordenadas generalizadas dos extremos dos elementos,

utilizando-se func¢des de forma.

Figura 3.3: Elemento de eixo (Mendes, 2011).

Aplicando a Equagdo de Lagrange para um elemento de viga entre os nds i € j, obtém-se:

[ME]{2;}+Q[GE}{2;}+[KE]{3;} = {F} (3.11)

A matriz de massa do elemento de viga [Mg] também é composta por dois componentes: a
matriz de massa cldssica de um elemento de viga [Mgr] e a matriz de massa de um elemento de
viga que contém a influéncia do efeito inercial rotacional [Mgr] (Nelson e McVaugh (1976)),

conforme Equacgao (3.12).
[ME]= [MET]+[MER] (3.12)

E as matrizes, segundo Nelson e McVaugh (1976), sao:
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[ 156 }
0 156 sim.
0 —22L, 412
AL, | 22L, 0 0 413
M., ]= 9420e. " ’ R .
0 54  -13L, 0 0 156
0 13L, -3 0 0 221, 412
—13L, 0 0 32 -22L, O 0 412
[ 36 B}
0 36 sim.
0 -3L, 412
a |3L, 0 0 4L}
M= 4goeLe 1-36 0 0 -3L, 36 (3.14)
0 -36 3Le 0 0 36
0 -3L, -L\ 0 0 3L, 4
3L, 0 0 L 3L, 0 0 4L]
- ]
36 0 anti.sim.
3L, O 0
(0 i L s
240L, | O 36 -3L, O 0
-36 0 0 -3L, 36 0
-3L, O 0 L> 3L, 0 0
0 -3L, - Le2 0 0 3L, 4Le2 0|
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0 —6L, 4L’
EI, |[6L, 0 0 4L;

K, J=—%2.| " ‘ 1
I ] L' |-12 0 0 -6L, 12 (3.16)
0 -12 6L, 0 0 12
0 -6L, 2L> 0 0 6L, 4L’
6L, 0 0 2L -6L, 0 0 4L])
sendo:
1 T
Iyy_IZZ_ade
onde:

L. = comprimento do elemento [m]

A = area da se¢ao transversal do elemento [m?]

p = massa especifica do material [kg/m?]

d. = didmetro do elemento [m]

E = modulo de Young (modulo de elasticidade) [N/m?]

S . 4
1,, = momento de inércia de area [m"]

3.1.1.3 Matrizes globais do eixo

As matrizes de cada elemento sdo agrupadas em matrizes globais, que contém todos os
graus de liberdade do modelo, conforme a Figura 3.4, utilizadas na equagdo de movimento do
sistema rotativo (Equacao (3.4)). Neste agrupamento, os termos das matrizes correspondentes aos
graus de liberdade de um n6 do elemento de eixo, sdo somados aos correspondentes graus de

liberdade de um dos nds da matriz elementar do elemento sucessivo.
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Mg 1 Mg 2 Mé3 | Mid | Mdé& | NdG | g n

No 1

Elemento de eixo entre os

| —* ndsZed

N 2

N 3

Elermento de disco nond &

N n

Figura 3.4: Arranjo das matrizes de cada elemento na matriz global (Castro, 2007).
3.1.2 Mancais hidrodinamicos

Com relacdo aos mancais hidrodinamicos, modela-se o filme de 6leo considerando a
rotacao do eixo, o carregamento devido ao peso proprio do rotor, e as caracteristicas geométricas
do mancal, que definem a expressao para a espessura do filme de lubrificante. Esta espessura, por
sua vez, é responsavel pelo campo de pressoes e forcas hidrodindmicas de sustentacdo geradas. O
filme de O6leo é, entdo, representado por coeficientes linearizados equivalentes de rigidez e
amortecimento (Figura 3.5), uma vez que esta linearizacdo pode atender razoavelmente parte das
aplicacdes préticas de sistemas rotativos, dentro de determinados intervalos de velocidade de

rotacao.
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YW Fixo
&f%%

Figura 3.5: Modelo matematico do mancal hidrodinamico.
3.1.2.1 Modelagem de mancais com descontinuidades geométricas

A base da teoria da lubrificagdo hidrodindmica € a Equacdo de Reynolds, cuja solugdo
fornece a distribuicao de pressdo no fluido lubrificante. Este campo de pressdo € a informacgao
necessdria para a resolucdo da maioria dos problemas na andlise de mancais hidrodinamicos,
sendo que as forcas hidrodinamicas de sustentacdo sdo obtidas a partir da integracdo desse campo

de pressao.

Desta forma, determinadas as forcas hidrodindmicas, € possivel calcular numericamente os
coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento do mancal, coeficientes esses que compdem

as matrizes de rigidez e de amortecimento do sistema completo.

O método utilizado, neste projeto, para resolu¢do da equagcdo de Reynolds e obtencdo da
distribuicdo de pressdao é o Método dos Volumes Finitos. Os detalhes e principais conceitos do
método foram apresentados em Machado (2011) e sdo reproduzidos no Apéndice A deste

trabalho.

Para analisar o efeito do desgaste, este ¢ modelado de forma a incluir uma descontinuidade
na folga radial do mancal, e, consequentemente, no filme de 6leo. A seguir, € mostrado, de forma

resumida, o procedimento para a solucao numérica da equacao de Reynolds para lubrificagdo no
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caso especifico em que a espessura do filme de 6leo € descontinua. Este procedimento foi
introduzido por Arghir et al. (2002) em uma dimensao, e posteriormente expandido em Machado
(2011), para duas dimensdes. A abordagem ¢ feita através da discretizagdo da malha em volumes

finitos. Para mais detalhes do procedimento ver Machado (2011).

Pjwl P e

» ) X Pi,-i+1
X Y Lb

Y

i+1,]

Figura 3.6: Exemplo de um mancal com

descontinuidade na folga diametral. Figura 3.7: Malha de volumes finitos.

Para esta abordagem, considerando o balango de fluxos de fluido lubrificante em cada
volume de controle, a equagdo de Reynolds deve ser escrita em fun¢do dos mesmos. Os fluxos de
fluido lubrificante ocorrem em um mancal devido ao cisalhamento do fluido, causado pelo
movimento do eixo em relacdo ao mancal, arrastando o 6leo lubrificante, e devido aos gradientes

de pressao.

Considerando o sistema de coordenadas Y e X da Figura 3.7, tem-se que os fluxos de

fluido por unidade de comprimento, em cada uma das direcdes, sdo dados por:

h® op h® oP
qy:Eh_ o ¢ dx :__6_ (3.17)
2  12uoy 121 0x

Onde h € a espessura do filme de 6leo, u € a viscosidade absoluta do lubrificante, U € a

velocidade periférica do eixo e P € a pressao hidrodinamica gerada no fluido.
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A equacdo da continuidade para o fluido presente na folga do mancal é da seguinte forma:

o4, oq, oh
A, A (3.18)
oy oOx ot

Substituindo os termos da Equacdo (3.17) na Equacdo (3.18), obtém-se a equacdo de

Reynolds.

0 (,s%P +i(hsaﬁ):6ﬂua—h+12ya—h (3.19)
oy dy ) 0Ox Ox oy ot

Na vizinhanca préxima do filme de 6leo de espessura descontinua, a pressdo tem variacoes
muito rapidas e bruscas. A pratica usual para descrever a rdpida variagdo da pressdo no modelo
tedrico € escrever a equacdo de Bernoulli generalizada, imediatamente antes e depois da

descontinuidade.

(3.20)

AR I |
2 2 2

O coeficiente de queda de pressdo ndo-nulo & tende a levar em conta uma perda adicional

da energia devido aos efeitos viscosos e constituem uma contribuicdo suplementar da andlise.
Para a solu¢@o numérica, partimos da Equacgdo (3.18), reescrevendo os termos para um volume (i,

J) como mostrado na Figura 3.7:
€ w n N dh
(qi,j ~ i )AX +(qi.j —q;; )Ay = EAYA‘X (3.21)

onde:
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. i h ) Piej—Pij Uhfj " | h Y Pij_Pivj Uhiwj
4G =775 — —t—— 9=~ v T
" Ru) Yiani =iy 2 Ru) iy =Yian; 2

(3.22)
q_n, = _{h_SJn —Pir‘]j _Pi’j q_s, = _[h_Sjs —Pi'j _Pis’j
" ] 124 ) X 00 =X " I 2u) X=X
Para que haja continuidade de fluxo, tem-se que, em cada volume de controle:
qie—l,j = qiTJY qi:' = qi\:,l,j qil,lj—l = qis,j qir,lj = qis,j+1 (3.23)
A fim de simplificar a equagdo, sdo introduzidas duas novas varidveis:
_(h3e__h3e_ e Y | ()]
be _ i-1,j — i-1,j bw — i.j — i.j (324)

i-1,j = i,j
Xi2~ Xi Ax /2 X~ X /2] Ax /2

Substituindo as relagdes (3.22) na primeira relacdo de (3.23), e introduzindo as novas

variaveis (3.24), tem-se:

& & (&
bi—l,jPi—l,j_bi—l,j it ijtilj

P ;=bP;-b P} +%(h§3 —h{, ) (3.25)

Como dito anteriormente, o campo de pressdo na interface das descontinuidades deve ser
descontinuo, e para descrever a rdpida variacdo da pressao no modelo tedérico de lubrificacao,
escreve-se a equagao de Bernoulli generalizada (Equacao (3.20)) imediatamente antes e depois da
descontinuidade, ou seja, nas posi¢des norte, sul, leste e oeste de cada volume de controle. Nessa
andlise, como a espessura do filme de 6leo é muito fina, o coeficiente & é muito pequeno,

podendo ser desprezado. Sendo assim, para o lado oeste do volume de controle:
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POV? p(VE, )

Pie—l,j = Plvj +Ai—1/2,j - i-1/2, = 5 5 (3.26)
Levando P, ; da Equagdo (3.26) na Equagdo (3.25) e isolando P, chega-se em:
U
b Py +biP =bi AL, +| (b —h]
Pw _ i— ]J i,j 1J i-1,j% ti-1/2,j l:z ( i- ]J)j| (3.27)
K ( 1e Lj +bw )
O procedimento para se obter a pressdo nas demais bordas, P, P}, e P, é idéntico ao

utilizado para encontrar P,

Antes de desenvolver as equacdes referentes as bordas de cada volume, sdo introduzidas

novas varidaveis a fim de simplificar as manipulacdes algébricas.

~ bfl]bW ~ be bﬁ”
Ti-l,j . W T1+1J ﬁ
b, ;+b;; bi;+bi,;
(3.28)
r'f _ b:lJ 1bis,j 71: _ bn blsj+1
MR 4b T b
i,j-1 ij i,j+1

Com essas novas variaveis e, tendo encontrado as expressoes para a pressao em cada uma

das bordas do volume de controle, o proximo passo € encontrar uma expressao para a pressao no

centro de cada volume, P, ;. Partindo das Equagdes (3.21) e (3.22), e utilizando as expressdes

para a pressdo de cada uma das bordas (P, PY;, P, e P):

P - Pi,j+1 (Tl J+1AY)+ RJ 1(T11 LAY)"' P, |(T1+1JAX)+ P_ IJ(TI IJAX) S
. (T, +T, Jay + (T, + T, ax

i,j+1

(3.29)
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3.1.2.2 Forgas hidrodinimicas e coeficientes equivalentes

Os valores de P,; (Equagdo (3.29), para todos os pontos da malha discretizada, sdo

numericamente integrados para obtencdo das componentes radial F; e tangencial F; das forcas
hidrodindmicas. Estas forcas sdo decompostas no sistema inercial Y-Z do mancal (Fy e F,),

utilizando o angulo de atitude ¢ (Figura 3.8).

ey
s
Mz

I
—
I

(3.30)

P, ;cos 6, (dy)(4x) _ {Fy}:{—ﬁ seng+F COS¢}
F

F. cos¢+F, sen¢g

fles
s
Mz

._
I
—_
—
I
—_

P, jsen 0. (Ay)(Ax)

Linha que une
os centros Oe C z
Direcdo
/ Tangencial

4

Direcédo
Radial

Figura 3.8: Representacio esquematica do sistema de referéncia e das forcas no mancal.

Para o célculo dos coeficientes dindmicos do mancal, as for¢as nao lineares sdo expandidas
em serie de Taylor, utilizando apenas os termos de primeira ordem, e as expressoes diferenciais
sdo aproximadas por diferencas finitas, utilizando a formulag¢do centrada, conforme Equacgdes

(3.31) e (3.32).

Coeficiente de Rigidez (K)):
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K = AFy - Fy+419 _FyfAy
VoA 24y
AFZ FZ+A2 _szﬁi
sz = N~ ~
Ay 24y

Coeficientes de Amortecimento (R ):

R = AF, ~ Fooy —Fy
Yo Ay 24y
AF | )

Z .z

R, = ~
Y Ay 24y

3.1.3 Excitacao por desbalanceamento

K = AF, ~ Foy—F g
YAz 242
JE E (3.31)
_ z z+47 ~ Lz-A%
Az 247
R = AF, ~ Foy—F g
yZ . .
Az 24z
AE E (3.32)
R = z . _z+A2 —lz—Az
Az 24z

Com relacdo aos termos de forca de excitacdo externa, estes podem incluir massa

{F}={E.}cos 2t + {E }sin 2t = 2°n&

desbalanceada, forcas eletromagnéticas, forcas de conexdo e outros efeitos externos. Contudo, o
desbalanceamento é conhecido como sendo uma das causas mais comuns de vibragdo em
maquinas e estd presente, em maior ou menor grau, em praticamente todas as miquinas rotativas.

E considerada, ainda, a mais significativa fonte de excita¢do de rotores:

cos(2t +y)

sin (2t +y)

0 (3.33)

0

Na Equacio (3.33), 1 € o valor da massa desbalanceada, & é a excentricidade desta massa e

conforme a Equacdo (3.33).

3.1.4 Solucao do Sistema no Dominio da Frequéncia
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Com o modelo de cada componente do sistema rotativo, é possivel obter as equagdes
globais do sistema. As matrizes de cada elemento sdo agrupadas em uma matriz global e suas
posicdes nas matrizes globais estdo relacionadas aos graus de liberdade de cada um dos nos.
Retomando a Equacdo (3.4), que € a equagdo dindmica global do sistema, apresentada novamente

a seguir, consideram-se todos os graus de liberdade do sistema rotativo com N nds.
MKaj+(cl+ [G]faj+[KKa}= {F) (3.4)

{Q}: {Vl VV] Bl 1_{ Vz Wz Bz ]_'2 VN WN BN FN }T (3.34)

A Equacao 3.4 é dependente do tempo t. [M], [C], [G] e [K] sdo as matrizes globais de

massa, amortecimento, giroscopica e de rigidez; {F} € o vetor de todas as forcas externas atuantes
no sistema. Como dito anteriormente, o agrupamento das matrizes elementares na matriz global é
realizado através da superposicdo dessas matrizes. As for¢cas atuam nos GDL correspondentes ao

no6 onde estd aplicada.

O sistema € resolvido, neste caso, somente para a primeira harmonica, como ocorre na
excitagdo por desbalanceamento. Considerando-se o vetor deslocamento do sistema q(t) e as

forcas de excitacao F(t) variando de forma senoidal com o tempo, tem-se:

fa()}=1q, ") = {q, Je?'e”

()= (R )7 = e e

(3.35)

em que {go} € ¢ sdo as amplitudes e fases das respostas do sistema e {F,} e ¢ sdo as amplitudes

e fases das forgas de excitacdo, respectivamente.

Ap6s substituir as primeira e segunda derivadas de q(t), com relacdo ao tempo, na Equacao

(3.4), obtém-se a equacdo de movimento no dominio da frequéncia,
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(- 2*M]+ j(cl+ 2c)+ K], } = E } (3.36)

A solugdo do sistema de equacdes lineares resulta no vetor de amplitudes dos

deslocamentos.

A solugdo das reacdes em cada um dos ndés do rotor para a determinacio dos carregamentos
nos mancais € realizada pela Equacdo (3.37), a qual também € determinada pela solu¢do de um

sistema de equacdes lineares.

[Klia}=1E., | (3.37)

A matriz de rigidez global [K] apresentada na Equacgdo (3.37) considera os mancais
apoiados, restringindo os graus de liberdade de translacdo desses nos. O vetor de forcas
equivalentes devido as forcas e momentos externos que, para maioria dos casos, € o peso proprio

do rotor, para um elemento de viga, é:

0
q.L/2
—-q,L*/12
£, )= 0 (3.38)

g 0
q.L/2
q,L* /12
0

O vetor de forcas equivalentes € dado para os nds i € j do elemento de viga. O carregamento

linearmente distribuido no elemento de viga, q,, € definido em func¢do da massa especifica p , da

aceleracdo da gravidade g e dos didmetros externo (d.) e interno (d;):
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d, = %(di ~d?) (3.39)

Esse mesmo vetor de forcas equivalentes, para um elemento de disco rigido, em fun¢do do

carregamento ¢, (Equagdo (3.39)) é dado na Equacio (3.40), ainda multiplicada pela espessura

do disco (L ).
0
q,L
)= . (3.40)
0
3.3 Modelo do Desgaste

O modelo de desgaste escolhido para este projeto € baseado na geometria proposta por
Dufrane et al. (1983). Os autores estabeleceram dois modelos de geometria de desgaste. Estes
modelos tem uma geometria ndo circular. O primeiro modelo é baseado no conceito de que o eixo
deixa sua ‘impressdao’ no mancal e o segundo modelo ¢ baseado na hipdtese de um desgaste
abrasivo com um arco maior que o didmetro do mancal. Os autores comparam os resultados
obtidos pelos modelos com resultados experimentais, e, para os casos analisados, o segundo
modelo obteve uma melhor concordancia. Desde entdo, grande parte dos trabalhos publicados
nesta drea tém utilizado este modelo. Por este motivo, foi decidido utilizar a hipétese de um
desgaste abrasivo no presente trabalho, com algumas contribui¢des especificas em relagdo ao
modelo original de Dufrane et al. (1983), a saber: o posicionamento angular do desgaste €
considerado um pardmetro varidvel e a modelagem do desgaste é numérica, como mostrado

anteriormente, utilizando o método dos volumes finitos para a solu¢ao da Equacdo de Reynolds.

Um esquema do mancal com desgaste € mostrado na Figura 3.9. Este padrdo de desgaste
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introduz uma pelicula adicional de 6leo com espessura o, (0) na regido delimitada pelos angulos

0. ¢e0.

Regiio com Desgaste = dy
5 (6)
P
Sentido positivo de 7/

Figura 3.9: Geometria do mancal com desgaste (Adaptado de Dufrane et al. (1983)).

De acordo com este modelo, o desgaste tem a espessura uniforme na direcao axial e esta
localizado simetricamente na parte inferior do mancal, ou seja, simetricamente em relacdo ao
eixo Z. Analisando casos praticos de desgaste em mancais durante a operacdo em maquinas reais,
decidiu-se por modelar este desgaste deslocado para o quarto quadrante (no qual se encontra o
centro do eixo, Oj, na Figura 3.9), uma vez que, em geral, este é o quadrante da posi¢cao de
equilibrio do eixo no interior do mancal, proximo de onde deve ocorrer a separacdao das
superficies do eixo e do mancal. Sendo assim, o0 modelo de Dufrane et al. (1983) foi modificado
de forma a incluir este parametro, ou seja, o desgaste ndo mais serd necessariamente simétrico ao
eixo Z. O centro da extensdo angular do desgaste pode estar deslocado de uma quantidade

angular em relagdo ao eixo vertical, denotado por y .

Sendo assim, a espessura do filme lubrificante na presenca do desgaste torna-se:
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h(6)=h,(6)+5,(6) (3.41)

Onde, no sistema mével de referéncia, denotado por 6, , tém-se:
h,(6)=Cr+¢&-cos(6,) (3.42)
5,(0)=d, —Cr-(1+cos (6, +9¢)) (3.43)

Sendo dy a profundidade maxima do desgaste, Cr a folga radial do mancal e ¢ € a

excentricidade do eixo.

Sabendo que:
e, = ¢ sen(g) (3.44)
e, =—€:cos(y)
A Equacdo (3.42) torna-se:
h,(8)=Cr—e,-cos(8, +¢)+ e, -sen(@, +¢) (3.45)
Para o sistema de referéncia inercial (Y, Z), associado a € na Figura 3.9, tem-se:
0,=0—-¢—1n/2 (3.46)

Reescrevendo as Equacdes (3.43) e (3.45) no sistema de referéncia (Y, Z), utilizando a

Equacao (3.46), chega-se em:

h,(0)=Cr—e, -cos(0—/2)+e, -sen(0—7/2) (3.47)
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5,(8)=d, —Cr-(1+cos(8-7/2)) (3.48)

Para as bordas do desgaste, tem-se que no inicio e no fim da regido com desgaste, regido

entre =6, e §=6,, a profundidade &, (19) € nula, ou seja, para os pontos extremos do desgaste:

5,(0)=d, —Cr-(1+cos(0-7/2))=0

cos(6-rx/2)=d,/C, -1 (3.49)

Como a funcdo cosseno t€m duas solugdes idénticas no arco trigonométrico e, incluindo o

deslocamento angular y, chega-se em:

0, = m/2+cos'(d, /Cr—1)+y

(3.50)
6, = m/2—cos™(d,/Cr—1)+y
Desta forma, a espessura de filme pode ser reescrita da seguinte forma:
h, 0<0<6, 6,<0<2rm
h(6) = (3.51)
h,+6;, 0, <0<6;

A Equacdo (3.51) para a espessura do filme de dleo foi inserida no modelo por volumes

finitos implementado para o célculo das caracteristicas estaticas e dindmicas dos mancais.

3.3 Resposta Direcional do Sistema

O movimento de rotacdo de um rotor pode apresentar duas componentes de precessdo. A
precessdo direta que ocorre no mesmo sentido da rotagdo do rotor, e a precessao retrograda que

ocorre no sentido oposto ao da rotagdao do rotor, Figura 3.10. Os modos, direto e retrogrado, de
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precessdo se associam ndo somente a orbita do rotor como também ao sentido desta. Esses modos

sdo obtidos através de uma anélise da resposta em frequéncia direcional do sistema.

AN @
@1Q® @@

(@) (b)
Figura 3.10: Movimento de precessio: (a) direta; (b) retrograda (Mendes, 2011).
Para fazer a andlise direcional da resposta em frequéncia do sistema rotativo, o sistema
rotor-mancais ¢ modelado em coordenadas direcionais. A resposta fisica do rotor, no plano yz
(perpendicular ao eixo do rotor), deve ser relacionada as componentes direta (forward) e

retrograda (backward) da resposta do sistema.

A resposta do sistema apresenta 0 mesmo comportamento da forca de excitacdo, e as

coordenadas perpendiculares podem ser descritas no plano complexo como vetores girantes:

¥} =1V +iym e € {2} =z, + jzi J*°" (3.52)

onde y, e z_ sdo as componentes reais, € y,, € z,, S0 as componentes imagindrias dos

e

vetores girantes. A Equacdo (3.52) pode ser desenvolvida como segue:

{Y} = {(yre + jYim)(COS Q t + jseng t)} =
{(yre cos 2t -y, sen@t)+ j(y, cosQ2t+y, sen2 t)}

(3.53)
{z}={(z,, + jz,, )(cos 2t + jsen2t)} =
{(zre cos 2t -z, senQt)+ j(z, cos2t+z sene2 t)}
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E importante ressaltar que a parte imagindria estd relacionada a rotacdo dos vetores girantes
{y} e {z}, enquanto a parte real corresponde as coordenadas fisicas que podem realmente ser

medidas. Portanto, a partir da parte real, pode-se escrever a resposta do sistema em coordenadas

complexas:

{q} = yre + ere

{Cl} = (yre cos2t-y, senf? t)+ j(zre cos 2t—z, sen2 t) (3.54)

Contudo, a mesma resposta do sistema pode ser representada pela soma de dois vetores

girantes, um direto e outro retrégrado:

{p}=1{f}+ (b} (3.55)

onde:

{f} = {fre + jfim }ej-Q‘ ¢ {b} = {bre + jbim }e_j-ol
{th={(f, + jf,, )(cos 2t + jsen2t)} =
{(fre cos2t—f, sen(2 t)+ j(fim cos2t+f sen2 t)}
.56
Ib}= [+ I, eos 21~ senc21) - o
{(bre cosf2t+b, sen? t)+ j(bim cos2t—z sens? t)}

{p} = (fre cos2t—f, sen2t+b_ cos2t+b, sen(2 t)+
+j(fim cos2t+f sen2t+b, cos2t—Db sen(2 t)

Fazendo a igualdade entre as partes reais e imagindrias das Equacdes (3.54) e (3.56), ou

seja, {q} = {p}, obtém-se:
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(yre cos2t— yimsen.Qt) = (fre cos2t—f senf2t+b _cosQ2t+ bimsen.Qt)

(Zre cost— zimsen.Qt) = (fim cost+f sent+b,_cosQt— bresen.Qt) (3.57)

Rearranjando os termos em cosQt € sen2t na Equagdo (3.57), a relagdo entre as

coordenadas fisicas e direcionais é obtida:

yre = fre + bre fre = (yre - Zim )/2
=f _+b, f = )2
Zre im + im im (Zre + ylm )/ (358)
- Yim = _fim + bim ou bre = (Zim + Yre )/2
- Zim = fre - bre bim == (yim - Zre )/2

O sistema de equagdes da Equacdo (3.58) permite a transformagdo das coordenadas fisicas
em y e z para as coordenadas direcionais diretas (f - forward) e retrogradas (b - backward),

conforme Lee (1991) e Cavalca e Okabe (2010).

Define-se uma matriz de transformacgao [A] , tal que:

{fb} ) [A]I{Z} ; {Z} ) [A]{fb} (359

Onde b €0 complexo conjugado de b.

A matriz de transformacgdo [A] € sua inversa sao expressas como:

1 1] o[22
[A]:L J, [A] {1/2 _j/z} (3.60)

As coordenadas angulares e de translacdo para cada um dos nds dos elementos de viga

podem ser transformadas, usando as seguintes relacdes:
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=Tl o) =T ] i) (3.61)

Onde os vetores {x,} e {p}, e as matrizes [T, ] e [TA ]_1 sdo:

y f
z, bi

=y i=1, (3.62)
B; 7_71

Bl ey e

Na Equacdo (3.62) y, e z, sdo os deslocamentos das coordenadas do i-€simo no, o,e S,
sdo as coordenadas angulares do 1-ésimo no, f, e b, sdo as coordenadas direcionais do i-ésimo

no, 7, e n; sdo as coordenadas angulares direcionais do i-€simo no.

3.4 Busca e Identificacao dos Parametros do Desgaste

Os parametros do desgaste no mancal a serem identificados sdo a profundidade e a posi¢ao
angular. Esta identificacdo € feita a partir da minimizacao de uma func¢do objetivo que compara a
resposta em frequéncia direcional do sistema rotativo, simulada através do modelo, com uma
resposta experimental. Neste processo de minimizagdo, os parametros de busca sdo aqueles que
melhor caracterizam o modelo de desgaste nos mancais lubrificados, através dos efeitos inerentes

ao mesmo sobre 0os modos direto e retrogrado do rotor.

Para a funcdo objetivo, inicialmente foi implementada uma funcdo cldssica de minimos

quadrados:
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F.=@E -F )& -F ) L <X <L (3.64)

mod

onde F; € um vetor que contém os valores experimentais da resposta em frequéncia direcional,

P

E; € o vetor correspondente com os valores previstos pelo modelo numérico para a resposta do

mod

sistema, L, € o limite inferior, L, € o limite superior e Xp € o vetor com os parametros

minimizadores a serem encontrados.

Observou-se que os métodos de busca, neste caso, tendem a ter uma grande dificuldade em
trabalhar com uma funcdo objetivo conforme a Equagado (3.64), principalmente devido a presenca
de uma grande quantidade de minimos locais na funcdo. Arruda (1992) constatou, apds varios
testes em exemplos similares ao problema abordado neste trabalho, que a utilizacdo da funcao
objetivo em escala logaritmica melhora a convergéncia dos procedimentos de busca envolvendo a
minimizacao de uma func¢do objetivo. Isso se deve ao fato de que, ao aplicar a funcdo logaritmica,
ha uma ponderagdo dos valores da fun¢do objetivo em toda a faixa de frequéncia, fazendo com
que ndo haja uma mudanga brusca dos valores nas proximidades da ressonancia. Sendo assim, a

funcdo objetivo proposta por Arruda (1992), utilizada neste trabalho, tem a seguinte forma:

K
Fivh = llog(Fy ) ~log(F " =3 log| ==+ || L <X, <L (3.65)

min
i 1 X

exp;

A resposta experimental, em um primeiro momento, foi obtida através da aplicacdo de uma
formulacao de ruido na resposta gerada pelo modelo numérico (Ferraz e Dos Santos (2001)). O
objetivo foi avaliar previamente a eficidcia do método de busca, antes dos testes experimentais. A

formulacdo de ruido utilizada € a dada por Ferraz e Dos Santos (2001):

F_ =K  +F_ -f rand[-11]+ /JZPF§ /np -, -rand[- L1] (3.66)
=1 '

sendo: F, e F,  as i-ésimas componentes da resposta experimental e da resposta simulada,
on

mod;
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respectivamente, para cada passo de iteracdo, np o nimero de nds nos quais estdo sendo avaliadas

as respostas em frequéncia direcionais, g, o fator devido ao erro aleatério e S, € o fator devido

a0 erro sistematico.

O problema de minimizacdo aqui abordado exige um método de busca ndo-linear que seja
suficientemente robusto, uma vez que a fungdo objetivo apresenta um elevado grau de
complexidade e, portanto, encontrar o minimo global ndo é uma tarefa trivial. O método
escolhido para este trabalho é baseado em um algoritmo com regido de confianca (Trust Region

Algorithm).

Para entender a abordagem da regido de confianca para a otimizacdo, considera-se o
problema de minimizacdo sem restricdes, minimizar f(x), onde a funcdo recebe vetores como
argumento e retorna um escalar. Suponha estar em um ponto x em espaco de dimensdo n e
desejar mover-se para um ponto onde a fun¢do tenha um valor inferior. A ideia bésica € a de
aproximar f por uma funcdo mais simples g, que razoavelmente reflete o comportamento da
funcdo f em uma vizinhanca N em torno do ponto x. Esta vizinhancga € a regido de confianca. Um
passo de teste s é computado através da minimizagdo (ou minimizacgdo aproximada) ao longo de

N. Este é o subproblema da regido de confianca:
min {q(5).5 eN} (3.67)

O ponto atual € atualizado para ser x+S se f(x+75) <f(x), caso contrdrio, o ponto atual

permanece inalterado e N, a regido de confiancga, é reduzida e o procedimento para o célculo do

passo de teste é repetido.

As questdes-chave na defini¢do de uma regido de confiancga especifica para minimizar f(x)
sdo como escolher e calcular a aproximagdo q (definida no atual ponto x), como escolher e
modificar a regido de confianca N, e como resolver de maneira satisfatéria o subproblema da

regido de confianga.
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No método da regido de confianga padrao (Moré e Sorensen (1983)), a aproximagdo
quadrética q € definida pelos dois primeiros termos da expansdo em série de Taylor para f em x e
a vizinhanca N geralmente tem forma esférica ou elipsoidal. Matematicamente, o subproblema da

regido de confianc¢a é normalmente definido como:
min {% §THs + §TG} de tal modo que || DS|<4 (3.68)

Onde G € o gradiente de f no ponto x, H representa a matriz Hessiana (a matriz simétrica
das segundas derivadas), D ¢ uma matriz diagonal de escala, A ¢ um escalar positivo, e || || é a
norma-2 da matriz. Existem bons algoritmos para resolver a Equacdo (3.68) (ver Moré e
Sorensen (1983)); tais algoritmos normalmente envolvem a computagdo de um sistema de

autovalores e autovetores completo e um processo de Newton aplicado a equagao:
———===0 (3.69)

Tais algoritmos proporcionam uma solucdo de alta precisdo para a Equacdo (3.68). No
entanto, demandam um tempo de processamento proporcional a vérias fatoragdes de H. Portanto,
para problemas de grande escala € necessdria uma abordagem diferente. Varias aproximacoes e
estratégias heuristicas, com base na Equacdo (3.68), foram propostas na literatura (Byrd et al.
(1988) e Steihaug (1983)). A abordagem de aproximac¢do usada aqui € restringir o subproblema
da regido de confianga a um subespaco bidimensional s (Byrd et al. (1988) e Branch e Coleman
(1999)). Uma vez que o subespago s foi calculado, o trabalho para resolver Equagdo (3.68) é
trivial, mesmo se informagdes completas com relagdo aos autovalores/autovetores sao necessarias
(uma vez que no subespaco, o problema é apenas bidimensional). O trabalho principal torna-se,

agora, a determinacao do subespaco.

O subespacgo bidimensional § € determinado com o auxilio de um processo de gradiente
conjugado pré-condicionado. Define-se S como o espago linear gerado por § e s,, em que §
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esta na direcdo do gradiente G, e S, em uma direcdo aproximada de Newton, isto é, uma solucio

de:

H-5, =-G (3.70)
Ou uma dire¢do de curvatura negativa:

~

5 H-5, <0 (3.71)

O fundamento da escolha de § é forgar a convergéncia global (através da dire¢ao mais
ingreme de descida ou dire¢do de curvatura negativa) e realizar rdpida convergéncia local (via o
passo Newton, quando existir).

Um esbo¢o de minimizacdo irrestrita, usando a ideia de regido de confianca, é agora

facilmente esquematizado:

1)  Formular o subproblema bidimensional da regido de confianca.
2)  Resolver a Equagdo (3.68) para determinar o passo S .
3) Sef(x+8)<f(x),entdo x=X+5.

4)  Ajuste A

Estes quatro passos sdo repetidos até que a convergéncia seja atingida. A dimensdo da
regido de confianga A ¢ ajustada de acordo com regras padrdes. Em particular, ¢ reduzida se o

passo s ndo é aceito, isto é, f(x+75)=>f(x). Recomenda-se Coleman e Verma (2001) ¢

Sorensen (1994) para uma discussdo mais detalhada sobre este método.
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4. RESULTADOS NUMERICOS

Modelos e técnicas de resolucdo numérica t€ém ganhado cada vez mais espaco no campo
das engenharias. Na maioria dos casos, estes modelos conseguem simular detalhadamente
fendmenos complexos das mais variadas areas da ciéncia. Isso faz com que projetos virtuais de
mdquinas e equipamentos sejam cada vez mais usuais €, o posterior monitoramento de seus
componentes seja feitos de maneira mais eficiente, sem a necessidade de interromper o seu

funcionamento.

Tendo em vista a importancia da modelagem e simulacdo numérica, neste capitulo sdao
apresentados alguns resultados numéricos mostrando como o desgaste influencia as principais
caracteristicas estdticas e dinamicas dos mancais lubrificados, assim como a resposta dindmica do
sistema rotativo. Na primeira se¢do faz-se uma valida¢do do modelo de desgaste proposto neste
trabalho com resultados experimentais oriundos da literatura. Esta validacdo é muito importante,
uma vez que traz um indicativo da consisténcia do modelo, para que entdo, possam ser

fundamentadas as posteriores andlises propostas neste capitulo.

Na secdo 4.2 € apresentada a forma como a espessura do filme de Oleo presente nos
mancais hidrodinamicos € afetada com o surgimento do desgaste. Vdrios casos sdo simulados
com diferentes configuracdes de mancais desgastados, onde também € mostrada a influéncia
deste desgaste na posi¢do de equilibrio do eixo no interior do mancal. J4 a se¢do 4.3 mostra a
distribuicdo de pressdo gerada em um filme de 6leo descontinuo, ou seja, um filme de 6leo de um
mancal desgastado. No que diz respeito as caracteristicas dinamicas dos mancais lubrificados, a
secdo 4.4 traz uma comparagdo dos coeficientes dindmicos de rigidez e amortecimento dos

mancais para diferentes parametros de desgaste.

Com relacdo ao sistema rotativo completo, a se¢do 4.5 apresenta a resposta dinamica de um
sistema rotor-mancais em coordenadas direcionais, a fim de mostrar que o surgimento do

desgaste no mancal ndo afeta somente as caracteristicas deste componente, mas modifica a
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resposta de todo o sistema. Por fim, na secdo 4.6, a identificacdo dos parametros do desgaste é
feita de forma a verificar a eficicia do método de busca e identificacdo proposto para este
trabalho. Nesta tultima secdo, a resposta experimental é simulada acrescida de um ruido,
conforme descrito na secao 3.4 do capitulo anterior, com o intuito de avaliar o método para sua

posterior utilizacdo com dados experimentais provenientes de uma bancada de testes.

4.1 Primeira Avaliacao do Modelo com Dados Experimentais da Literatura

Esta se¢do aborda a avaliacdo do modelo de desgaste proposto para este trabalho. Para este
proposito, sdo utilizados os resultados experimentais obtidos por Hashimoto et al. (1986) em um
banco de testes instrumentado. Sendo assim, faz-se necessdria a utilizacdo de um mancal com as
mesmas caracteristicas daquele utilizado pelos pesquisadores no artigo em questdo. Os dados
geométricos e operacionais do mancal utilizado no aparato experimental, e que também sdo

utilizados para o cdlculo com modelo utilizado neste trabalho, sdo apresentados na Tabela 4.1.

Tabela 4.1: Dados geométricos e operacionais do mancal utilizado por Hashimoto et al. (1986).

o . Folga Profundidade Posicao . . Rotagao
Diametro szpflmento Radial Mixima do Angular do VlscI())mdade (rpm)
(mm) xial (mm) (um) | Desgaste d, (um) | Desgaste y (°) (Pa.s)
70 70 287 142 0 14x107 615

A avaliagdo do modelo numérico aqui desenvolvido € feita através da comparacdo dos
resultados de distribuicdo de pressdo (adimensionalizada); posicdo de equilibrio do eixo no
interior do mancal (I6cus do eixo), onde a razdo de excentricidades refere-se a razdo entre a
excentricidade do eixo e a folga radial do mancal; e capacidade de carga suportada pelo filme de
6leo (ntimero de Sommerfeld). Para facilitar a visualizacdo das comparacdes, os graficos dos
resultados obtidos por Hashimoto et al. (1986) foram reproduzidos neste trabalho, e estes foram
plotados juntamente com os resultados numéricos obtidos com o modelo proposto. As Figuras de

4.1 a 4.3 apresentam estas comparagoes.
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Figura 4.1: Distribuicao de pressido no plano central da direcio axial para uma excentricidade de £=0,8.
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Através da andlise das Figuras 4.1, 4.2 e 4.3 nota-se que hd uma boa concordancia entre 0s
resultados aqui obtidos e os resultados experimentais oriundos na literatura. Esta avaliacdo ¢ um
bom indicativo de que o modelo proposto neste trabalho pode representar de forma satisfatéria o
comportamento do mancal na presenca do desgaste e, portanto, que os resultados apresentados na

sequéncia do trabalho sdo consistentes para as posteriores discussoes.

4.2 Espessura do Filme de Oleo para Mancais Desgastados

Como dito anteriormente, para o mancal hidrodindmico, o aparecimento do desgaste
acarreta em uma mudanca em sua folga radial e, consequentemente, na espessura do filme de
Oleo presente neste mancal. Esta secdo traz algumas simulacdes numéricas do efeito deste
desgaste na espessura do filme fluido. Os dados geométricos e operacionais do mancal utilizado
sdo mostrados na Tabela 4.2 e se aproximam da condi¢do encontrada no banco de testes utilizado
na parte experimental deste trabalho. Para analisar o efeito do desgaste, foram simulados quatro

casos com diferentes valores de profundidade do desgaste, e com o valor de y =0. Além disso,
mais trés casos sao simulados para mostrar o efeito de diferentes valores de y ndo nulo. Estes
casos sdao mostrados na Tabela 4.3. A posicao de equilibrio encontrada (valores de excentricidade

(&) e Angulo de atitude (¢ )) em cada um dos casos, também é mostrada na Tabela 4.3.

Tabela 4.2: Dados geométricos e operacionais do mancal simulado.

Diametro | Comprimento Folga Carga | Viscosidade | Rotagdo
(mm) Axial (mm) | Radial (um)| (N) (Pa.s) (rpm)
30 20 90 18,9 | 1,044x10" 1000

Tabela 4.3: Profundidade do desgaste e posiciao de equilibrio para os casos simulados.
Caso 1 Caso2 | Caso3 | Caso4 | Caso5 | Caso6 | Caso7
0 20um 40pm 90um 40 um 40um 40pum
0 0 0 0 5° 10° -5°
0,156 0,200 0,321 0,910 0,342 0,360 0,297
78,34° | 4496° | 22,36° | 13,64° | 2520° | 2826 | 19,80°

< n R
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Na Tabela 4.3, percebe-se que com o aumento da profundidade do desgaste, mantendo
y =0, ha um aumento da razio de excentricidade e uma diminuicio do angulo de equilibrio (ou
angulo de atitude), ou seja, o eixo encontra uma posi¢do de equilibrio na parte inferior do mancal,
cada vez mais proxima ao centro geométrico do desgaste, conforme esperado. Em relagdao a
variacdo do valor de y, com o aumento deste angulo, h4 um aumento tanto da excentricidade
adimensional como do angulo de equilibrio, ou seja, o eixo se desloca na mesma direcao do

deslocamento de y.
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Figura 4.4: Espessura do filme de 6leo: (a) para diferentes profundidades de desgaste e (b) para
diferentes posicoes angulares do desgaste (7 ).

A Figura 4.4 mostra a variag@o da espessura do filme de 6leo conforme a profundidade do
desgaste aumenta (Figura 4.4a), e também a influéncia de y (Figura 4.4b), pardmetros estes
fundamentais para a caracteriza¢do do desgaste. No primeiro caso, para o mancal sem desgaste, a
espessura € suave em toda a circunferéncia. Conforme a profundidade do desgaste aumenta, a
espessura de filme ndo s6 aumenta, como também apresenta uma quebra de suavidade no ponto
de inicio do desgaste. Conforme indica o conjunto de Equagdes (3.51), o aumento da
profundidade acarreta, também, em um aumento do comprimento angular do desgaste, fazendo
com que este se inicie em uma posicdo angular cada vez mais préxima de € =180° (ver Figura

4.4a). Quando o valor de ¥ € ndo nulo, casos 5 a 7, nota-se que a espessura do filme de dleo

modifica-se no mesmo sentido de rotagdo de y .
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4.3 Distribuicdo de Pressao para um Filme de Oleo Descontinuo

A fim de exemplificar que as alteracdes, provocadas pela presenca do desgaste na espessura

de filme de Oleo, também acarretam mudangas em outras caracteristicas do mancal, as

distribuicdes de pressdo para quatro casos diferentes foram simuladas, e os resultados sdo

mostrados e analisados nesta secdo. No cdlculo da distribuicdo de pressdo, a convergéncia é dada

através do equilibrio das forcas externas com as forcas hidrodindmicas, ou seja, em todos os

casos, a carga externa aplicada € idéntica. Os dados geométricos e operacionais dos mancais

utilizados sdo os mesmos apresentados na Tabela 4.2, onde somente os parametros do desgaste

sdo aqui variados. Os resultados sdo apresentados sempre em dois graficos, o grafico da esquerda

traz a distribuicdo de pressdo na superficie do mancal (dire¢des axial e circunferencial) e o

grafico da direita traz a vista lateral, na linha média da direcdo axial, desta distribui¢do.

As Figuras 4.5 e 4.6 trazem a distribui¢do de pressao para o caso do mancal sem desgaste,

as Figuras 4.7 e 4.8 para o caso do desgaste com a profundidade mais severa, dg=90ume y =0,

as Figuras 4.9 e 4.10 para o caso em que a profundidade é préxima a metade da folga radial,

d, =50um, e y=10°, e as Figuras 4.11 e 4.12 para um caso com a mesma profundidade do

desgaste do caso anterior, d, =50m, mas com uma varia¢do na posic¢do angular deste desgaste,

y =—-10°.

- -
(—} 17
2

Pressao [Pa]
n

x 10

0
0.02

Comprimento Axial [m]

15 1 ! T T !

-
(=]

Pressio [Pa]

i

---------------------------------------------------------------------

400

300 ‘ : ‘ i ‘
0 50 }\UO 150 200 250 300 350 400

Angulo Clrounferendal /] Angulo Circunferencial [°]

Figura 4.5: Distribuicio de pressao para um mancal sem Figura 4.6: Vista lateral da distribuicio de

pressdao para um mancal sem desgaste.
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Figura 4.7: Distribuiciao de pressao para um mancal com pressdo para um mancal com desgaste de
desgaste de profundidade d, =90m e y =0. profundidade d, =90zm e y =0.

15

x 10

-
o
i

-
o
L
-
o

Pressao [Pa]
Pressio [Pa]

o

400

;l

100 0 50 100 150 200 250 300 350 400

Comprimento Axial[m] 0 0 ] . Angulo Circunferencial [°]
Angulo Circunferencial [°]

Figura 4.10: Vista lateral da distribuicao de
Figura 4.9: Distribuiciao de pressio para um mancal com pressao para um mancal com desgaste de
desgaste de profundidade d, =50m e y =10°. profundidade d, =50um e y =10°.

Das Figuras 4.7 a 4.10, nota-se que a presenca do desgaste faz com que surjam dois picos

de pressdo ao redor da circunferéncia do mancal. Pode-se inferir que, nas maiores profundidades

do desgaste, partes do filme de 6leo podem nido estar carregadas, e, consequentemente, podem

ndo contribuir para a sustentacdo do eixo. J4 nas Figuras 4.9 e 4.10, como o desgaste tem efeito

em uma regido de menor espessura do filme de 6leo, regido de maior valor de pressdo, o segundo

pico de pressdo apresenta um valor mais elevado quando comparado com casos em que O

desgaste é simétrico em relacdo ao eixo das ordenadas, no sistema de referéncia do mancal, ou

seja, quando y =0.
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Figura 4.11: Distribuicao de pressdo para um mancal
profundidade d, =50pm e y =—-10°.

com desgaste de profundidade d, =50zm e y =—10°

Nas Figuras 4.11 e 4.12, nota-se que a variacao da posi¢ao angular do desgaste fez com que
o primeiro pico de pressdo se reduzisse de forma significativa, uma vez que, neste caso, o
desgaste encontra-se nas proximidades deste pico de pressdo. Isso mostra que o deslocamento
angular do desgaste ndo somente desloca a distribuicdo de pressdo, mas altera também os valores

de pressdo, assim como a forma da distribui¢do como um todo.

4.4 Coeficientes de Rigidez e Amortecimento para Mancais Hidrodinamicos

Como mostrado nas secdes anteriores, o modelo utilizado € sensivel aos parametros
propostos para representar o desgaste em relacdo a espessura do filme de 6leo, a capacidade de
sustentacdo do mancal e a distribui¢do de pressdo, ou seja, em relacdo as caracteristicas estdticas
do mancal. Sendo assim, parte-se agora, para uma avaliacdo da sensibilidade do modelo
linearizado dos coeficientes dindmicos de rigidez e amortecimento dos mancais aos mesmos

parametros do desgaste analisados anteriormente.

Nas Figuras 4.13, 4.14, 4.15 e 4.16 s@o apresentados os coeficientes equivalentes de rigidez

e amortecimento para um mancal sem desgaste, € um mancal com um desgaste de profundidade
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d, =10gm, em trés diferentes situacdes de posicionamento angular deste desgaste, y =0°,

y=20° e y=-20°. Os gréficos da esquerda, denotados por (a), apresentam os coeficientes de
rigidez enquanto os graficos da direita, denotados por (b), mostram os coeficientes de
amortecimento. Os dados geométricos e operacionais para os mancais analisados sdo os mesmos
apresentados na Tabela 4.2, a dnica diferenca é que, agora, € considerada uma faixa de rotacio

variando entre 2 e S0Hz (120rpm e 3000rpm) com incrementos de 1Hz (60rpm).
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Rotacio [rpm] Rotacdo [rpm]
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Figura 4.13: Mancal sem a presenca do desgaste: (a) coeficientes de rigidez (K) e (b) coeficientes de
amortecimento (R).
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Figura 4.14: Mancal com desgaste de profundidade de d, =10zm e y =0°: (a) coeficientes de

rigidez (K) e (b) coeficientes de amortecimento (R).
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Figura 4.15: Mancal com desgaste de profundidade de d, =10zm e y = 20° : (a) coeficientes de

rigidez (K) e (b) coeficientes de amortecimento (R).
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Figura 4.16: Mancal com desgaste de profundidade de d, =10m e y =—20°: (a) coeficientes de

rigidez (K) e (b) coeficientes de amortecimento (R).

Das Figuras 4.13 a 4.16, nota-se que a presenga do desgaste altera as relagdes entre os
coeficientes de rigidez diretos e cruzados, especialmente em altas velocidades de rotagdo, em
ambas as dire¢cdes (Y e Z), ou seja, o desgaste aumenta o cardter anisotropico destes coeficientes
nas duas dire¢des. Assim como discutido na secdo anterior, para o caso da distribuicdo de
pressdo, a variagdo da posicdo angular do desgaste modifica todo o formato da curva dos
coeficientes de rigidez. Para os coeficientes de amortecimento, somente o coeficiente direto da

direcdo vertical tem uma variacdo significativa com a introducao do modelo do desgaste.

66



4.5 Resposta Direcional do Sistema Rotor-Mancais

Esta secdo trata da andlise da sensibilidade do modelo em coordenadas direcionais aos
parametros do desgaste. Esta andlise € feita através da comparacdo da resposta em frequéncia
direcional do sistema. Para isto, um modelo do sistema rotativo completo foi implementado,
utilizando o software Matlab R2012a, de forma a analisa-lo em um ambiente dedicado ao
problema estudado. A logistica das informagdes € relativamente complexa, uma vez que
diferentes configuracdes de rotores podem ser utilizadas, variando a posicdo e o ndmero de
mancais, assim como a posi¢ao e a quantidade de elementos de disco e de viga do rotor. O
modelo foi extensivamente testado e comparado com os programas de andlise de mdaquinas
rotativas, previamente desenvolvidos no Laboratério (Tuckmantel, 2010 e Mendes, 2011). A

Figura 4.17 apresenta um fluxograma das principais entradas e saidas do algoritmo.

Numero e dimensdes
dos elementos de eixo

| Dados do rotor | Propriedades dos materiais |
Posi¢do dos mancais

e massas adicionais

| Dados geométricos |
| Dados dos mancais ’_E | Dados operacionais I
| Dados do desgaste I

|

|

Entrada de Dados

| Matriz de massa

Montagem das
matrizes elementares

| Matriz de rigidez

‘l/ | Matriz de amortecimentol

Cilculo das reacdes
de apoio

Processo | Calculo dos coeficientes
iterativo equivalentes dos mancais

. v

Insercao dos coeficientes dos
mancais nas matrizes globais

v

Calculo da resposta em
frequéncia

‘l/ | Resposta em frequéncia |
| Saidas Graficas
| Resposta em frequéncia direcional |

Figura 4.17: Fluxograma do algoritmo desenvolvido.
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Para avaliar o modelo do sistema implementado, assim como analisar a influéncia que o
desgaste no mancal tem na resposta direcional do sistema rotativo, um rotor Laval sustentado por
dois mancais hidrodindmicos é utilizado, como esquematizado na Figura 4.18. O rotor é
constituido de um eixo de aco (E=210GPa e p=7800kg/m?*) composto de 20 elementos de viga de
secdo circular, um elemento de disco no centro do rotor e dois mancais hidrodindmicos idénticos
nos nos 3 e 19. A excitagdo aqui € dada por massa desbalanceada residual no elemento de disco,
no entanto, o modelo permite a aplica¢do de excitagcdes externas provenientes de outras fontes. A

massa desbalanceada residual é 7=0,005kg com & =0.005mm de excentricidade. As dimensdes

dos elementos de viga sdo apresentadas na Figura 4.19.

Excitacdo: Massa Desbalanceada

Mancal 1 . \l/ Mancal 2
ly ®
Joiee ==l

Figura 4.18: Modelo em elementos finitos do rotor.

. Didmetro Comprimento
Elementos de Viga

[mm] [Imm]
Elementos do eixo 12 25
Elementos do eixo
. i 30 10
na posicdo dos mancais
Disco rigido 95 48

Figura 4.19: Elementos de viga do eixo.

A comparagdo € feita para mancais em cinco diferentes condi¢des. As Figuras 4.20a, 4.21a,
4.22a, 4.23a e 4.24a representam a resposta para o n6 de um mancal, enquanto as Figuras 4.20b,
4.21b, 4.22b, 4.23b e 4.24b, a resposta para o né central do rotor. A primeira condi¢do € aquela
mostrada na Figura 4.20, onde o eixo € suportado por dois mancais idénticos € sem nenhum tipo

z

de desgaste. A segunda condi¢do € apresentada na Figura 4.21, onde, neste caso, o mancal 1

apresenta um desgaste de profundidade méxima d, =20zm, enquanto o mancal 2 ndo apresenta
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desgaste. A terceira condi¢do é mostrada na Figura 4.22, onde ambos os mancais sdo novamente
idénticos, mas neste caso, apresentam desgaste com uma profundidade maxima d,=40um.
Nestes trés casos, considerou-se que o desgaste estd simetricamente posicionado em relagdo ao
eixo Z, ou seja, y =0. Por fim, a quarta e a quinta condi¢des sdo mostradas nas Figuras 4.23 e
4.24, com ambos os mancais idénticos, com desgaste de profundidade méxima d,=40um,

porém, nestes casos, os deslocamentos angulares sao de y =—10° e y =20°, respectivamente.
Os dados geométricos e operacionais para os mancais analisados, novamente, sdo 0s mesmos
apresentados na Tabela 4.2, considerando, agora, uma faixa de rotacdo entre 1 e 50Hz com

incrementos de 1Hz a cada passo de solug@o do sistema.
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Figura 4.20: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né6 do mancal e (b) né central, para o mancal
sem desgaste.
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Figura 4.21: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né6 do mancal e (b) né central, para um mancal
com um desgaste de profundidade d, =20zm e y =0.
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Figura 4.22: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né6 do mancal e (b) né central, para um mancal
com um desgaste de profundidade d, =40um e y =0.
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Figura 4.23: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né6 do mancal e (b) né central, para um mancal
com um desgaste de profundidade d, = 40um e y = —10°.
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Figura 4.24: Resposta direcional do sistema rotativo: (a) né6 do mancal e (b) né central, para um mancal
com um desgaste de profundidade d, = 40um e y = 20°.
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Fazendo uma andlise comparativa das Figuras 4.20, 4.21 e 4.22, nota-se que, com a
introducdo do desgaste, a componente retrégrada da resposta do sistema aumenta de maneira
significativa na posi¢cdo do mancal. Também pode ser observado que mesmo na posi¢do do disco
ha um aumento desta componente retrogada. Este aumento na componente retrogada mostra que
o desgaste € responsdvel por introduzir um maior grau de anisotropia nos mancais, e,

consequentemente, no sistema como um todo. J4 com relacdo as Figuras 4.23 e 4.24 houve uma

pequena diminui¢do da componente retrégada quando o valor de y deslocou o centro do desgaste

no sentido anti-horario (Figura 4.24) e um aumento desta componente para um deslocamento no

sentido horério (Figura 4.23).

Vale ser lembrado que, dependendo das caracteristicas do desgaste, em algumas
frequéncias a componente retrégada pode se tornar maior que a componente direta no né do
mancal (ver Machado e Cavalca, 2012). Ao mesmo tempo, no né do disco a componente direta
pode ser dominante nestas frequéncias. Assim, diferentes condi¢des de precessdo podem ocorrer
simultaneamente ao longo de diferentes se¢des do eixo. Consequentemente, algumas segdes
podem estar em modos de precessdo direta e outras podem estar predominantemente em modos

retrogrados.

4.6 Identificacao dos Parametros do Desgaste

O ajuste dos parametros € feito utilizando o sistema mecanico da Figura 4.18. Neste ponto,
conforme dito anteriormente, a resposta experimental é simulada da seguinte forma: o algoritmo
desenvolvido calcula a resposta em frequéncia direcional do rotor e, uma vez obtida a resposta
simulada, a resposta experimental é estimada através da aplicacdo do modelo de ruido da
Equacdo (3.66). A identificacdo dos parametros do desgaste no mancal, que para o modelo
escolhido sdo a profundidade e a posicao angular, € feita a partir da minimizacdo de uma funcao
objetivo (Equacdo (3.65)) que compara a resposta em frequéncia direcional do sistema rotativo

simulada com a resposta experimental, conforme descrito no capitulo anterior, na sec¢do 3.4.
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O sistema simulado conta com um mancal desgastado, neste caso o Mancal 1 da Figura
4.18. As respostas, tanto simulada como experimental, sdo calculadas para o n6 do mancal
desgastado em diferentes velocidades de rotacdo. O ndmero de velocidades a ser usado foi
testado de forma a obter uma boa relagdo entre o tempo de processamento e a precisdo dos
parametros encontrados. A Tabela 4.4 mostra os valores encontrados para os testes no caso em
que foram utilizadas trés e sete velocidades. Para o caso de trés velocidades, utilizaram-se 20, 23

(frequéncia natural do sistema) e 26 Hz. Para o caso de sete velocidades, utilizaram-se 18.5, 20,

21.5, 23,245, 26, 27.5 Hz.

Tabela 4.4: Comparacio dos resultados da simulacio com diferentes niimero de pontos de velocidades.

Trés Velocidades Sete Velocidades
doin 20m 20m
Voo 0° 0°
B, 5% 5%
B, 1% 1%
doee 20,155 m 20,003 m
Ve 0,350° 0,042°
E... 5,012x10°° 6,986x107
Tempo Relativo de
Processamento ! 2.3

onde:

d,,,, € aprofundidade médxima do desgaste simulado;
Vim € @ posicao angular do desgaste simulado;

. € o erro aleatorio;

p. € o erro sistematico;

d,... €aprofundidade mdxima do desgaste encontrada;
Ve € aposicdo angular do desgaste encontrada;

E ., € o valor da func¢ao objetivo.

min

Como pode ser visto na Tabela 4.4, a precisdo obtida pelo método de busca, quando foram
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utilizadas trés velocidades de rotacdo, € suficiente para identificacdo dos pardmetros propostos
nestas condi¢des. Com relacdo ao tempo de processamento, nota-se que, para 0 caso com sete
velocidades, este tempo € 2,3 vezes maior quando comparado com o caso onde foram utilizadas
trés velocidades. Sendo assim, para que o tempo de processamento seja reduzido, serdo utilizadas

trés velocidades de rota¢ao nos caso analisados na sequéncia.

A fim de avaliar a eficicia do método de busca proposto, seis casos com diferentes
configuracdes de desgaste e com variacdes no ruido aplicado para as resposta experimental foram
testados. O objetivo € verificar se a partir de uma resposta experimental, onde os valores da
profundidade e da posi¢do angular do desgaste sdo previamente conhecidos, o método de busca
empregado serd capaz de identificar, através da utilizacdo do modelo implementado, os

parametros deste desgaste. A Tabela 4.5 mostra os resultados obtidos.

Tabela 4.5: Resultados da identificacio dos parametros do desgaste.

Caso 1 Caso 2 Caso 3 Caso 4 Caso 5 Caso 6
dogi 20m 20m 20m 40Lm 40Lm 40m
Vsim 0° 0° 10° 0° 10° -5°

B, 5% 10% 5% 5% 10% 5%

B, 1% 2% 1% 1% 1% 2%
do... 20,155um | 19,868um | 20,302um | 40,955um | 41,451um | 39,016,m
Y enc 0,350° —0,365° 10,041° 0,155° 9,685° —5,241°
E.. 5,012x10° | 2,708x10° | 2,857x107 | 2,145x10° | 1,121x107° | 8,723x107

Em todos os casos analisados, o método de busca mostrou-se satisfatoriamente robusto para
encontrar o valor dos parametros empregados. Como pode ser observado na Tabela 4.5, o método
apresentou boa precisdao, mesmo com o aumento dos erros aleatério e sistematico da formulagdo

de ruido. Para os casos em que a profundidade do desgaste foi de d, =20zm os resultados

z

obtidos foram muito promissores, mostrando que o modelo é sensivel mesmo para menores

profundidades do desgaste.

Por fim, as Figuras 4.25 a 4.30 apresentam a reconstituicdo das respostas em frequéncia
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direcionais (FRD) para todos os casos apresentados anteriormente na Tabela 4.5. Em todas as
figuras, sdo mostradas as FRDs tanto experimentais, que para os casos aqui analisados foram
obtidas com a aplicacdo do modelo de ruido, quanto aquelas obtidas com os valores encontrados
pelo método de busca. Os resultados apresentados sdo apenas para o n6 do Mancal 1, mancal que

apresenta o desgaste.
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Figura 4.25: Resposta direcional do sistema Figura 4.26: Resposta direcional do sistema
rotativo para o Caso 1. rotativo para o Caso 2.
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Figura 4.27: Resposta direcional do sistema Figura 4.28: Resposta direcional do sistema
rotativo para o Caso 3. rotativo para o Caso 4.
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Figura 4.29: Resposta direcional do sistema Figura 4.30: Resposta direcional do sistema
rotativo para o Caso 5. rotativo para o Caso 6.

Como pode ser observado nas Figuras 4.25 a 4.30, a resposta em frequéncia direcional
numérica, simulada com os parametros encontrados pelo método de busca, mostra uma boa
concordancia com a resposta obtida com o acréscimo do ruido, mostrando o potencial do método
em encontrar os parametros que ajustam a curva em uma faixa de frequéncias consideravel de

forma satisfatoria.
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5. DESCRICAO DO BANCO DE TESTES E PROCEDIMENTO
EXPERIMENTAL

No capitulo anterior foram apresentados os resultados obtidos através das simulacdes
computacionais com o modelo de lubrificagdo hidrodindmica e com o modelo de desgaste
desenvolvido neste trabalho, assim como as comparacdes, validagdes, discussdes e andlises

desses resultados.

Sendo assim, neste capitulo, € apresentada a bancada de testes utilizada para a obten¢do dos
resultados experimentais, juntamente com a instrumentacdo necessdria e a descricdo do
procedimento experimental adotado. A bancada foi construida no Laboratério de Madquinas

Rotativas da Faculdade de Engenharia Mecénica na Universidade de Campinas (UNICAMP).

A secdo 5.1 deste capitulo apresenta uma descricdo completa da bancada de testes e seus
componentes, mostrando as principais caracteristicas e cuidados tomados na construcdo desta
bancada, o que a torna robusta e a0 mesmo tempo flexivel, garantindo a capacidade de realizar
testes com diferentes montagens e configuracOes de rotores. J4 na secdo 5.2, € mostrada a
instrumentagdo necessdria para aquisi¢do dos dados pertinentes ao trabalho e de que forma estes
dados sdo adquiridos e processados no software utilizado. A se¢do 5.3 traz o procedimento
utilizado para o alinhamento do rotor e de seus componentes auxiliares na bancada, de forma a
garantir o bom funcionamento do sistema. Por fim, a se¢do 5.4 mostra, de forma detalhada, o

procedimento experimental adotado para a obtencdo e posterior andlise dos dados oriundos da

bancada de testes.

5.1 Descricao da Bancada Experimental

A Figura 5.1 apresenta os detalhes da bancada de teste com seus principais componentes. A

bancada é composta por uma base inercial de concreto apoiada ao piso (solo), a qual sustenta um
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segundo bloco de concreto, suportado por um conjunto de molas de alta rigidez e uma espuma de

poliuretano de alta densidade, proporcionando isolamento das vibragdes provenientes do piso.

Figura 5.1: Bancada de testes experimental.

Engastada ao bloco de concreto, encontra-se uma base de ago com rasgos em “T”, para a
fixacdo dos pilares da base metélica do rotor. Desta forma, a base metdlica permite diversas
formas de fixagdo, utilizando molas ou colunas e, deste modo, caracterizando diferentes
fundagdes (rigida ou flexivel). Para este trabalho, a andlise € feita considerando uma fundacio
rigida, de forma a manter o foco sobre o efeito da anisotropia oriunda dos mancais, e portanto,

sdo utilizadas as colunas mostradas na montagem apresentada na Figura 5.1.

A base metalica também prevé a fixacdo de diversos conjuntos de mancais, em diferentes
posicdes, para simular diversos tipos de rotores na mesma estrutura. Os mancais que sustentam o
rotor sdo feitos de bronze, uma vez que o eixo utilizado na bancada € feito de aco. Desta forma,
como o mancal é de um material mais macio, diminui-se consideravelmente o efeito de

‘riscamento’ devido ao atrito proveniente das partidas e paradas do sistema, principalmente no
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eixo.

Os mancais foram usinados na oficina mecénica da Faculdade de Engenharia Mecanica da
Unicamp e, posteriormente, o acabamento de sua parede interna foi realizado na empresa KS
Pistoes, localizada em Nova Odesa/SP. O acabamento da superficie de todos os mancais e a
usinagem do desgaste imposto nos mancais, a serem utilizados para a identificacdo dos
pardmetros da falha, foram realizados em mdquinas de precis@o disponiveis nesta empresa, pois o
parque produtivo da KS Pistdes possui os equipamentos necessdrios para garantir o grau de

tolerancia exigido para as andlises propostas no presente trabalho.

Os mancais possuem folga radial de 90um, espessura de 20mm e didmetro interno de
30mm. Devido a diferenca entre a folga do mancal e o didmetro do eixo, um munhdo € utilizado
para ajustar a folga radial desejada. O mancal também possui trés orificios, sendo: um orificio
central para a entrada de 6leo, e dois espacados de 90°, para os sensores de proximidade. Estes
mancais sao fixados na base metalica através de uma estrutura feita em aluminio. Esta estrutura é
feita de um material mais leve, o aluminio no caso, para minimizar os efeitos de inércia desta
peca nas medidas obtidas pelas células de carga. A Figura 5.2a apresenta um par mancal e

munhao utilizado na montagem do sistema rotativo.

(a) h (b)

Figura 5.2: Componentes do sistema: (a) um par mancal - munhio utilizado na montagem e (b)
acoplamento flexivel utilizado entre o eixo e 0 motor.
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O eixo do rotor € conectado ao motor elétrico WEG (3CV) através de um acoplamento
flexivel (Figura 5.2b). Este acoplamento € feito de um material flexivel (Neoprene), pois, desta
forma, consegue-se minimizar os efeitos de pequenos desalinhamentos e vibracdes, oriundas do
motor, no comportamento do sistema a ser analisado. O suporte do motor tem ajuste de altura,

inclinagdo e posicao lateral, e estd fixado diretamente no bloco de concreto da estrutura.

Uma bomba dosadora envia o 6leo de um reservatério para o sistema de alimentacdo dos
mancais. Antes de chegar aos mancais, o fluido passa através de um filtro, para retirada de
possiveis impurezas, € segue para um purgador. Este componente tem o objetivo de retirar
possiveis bolhas de ar presente no lubrificante, para que a alimentacdo de 6leo nos mancais
ocorra de forma continua, mantendo o mancal sempre “mergulhado” em 6leo, evitando, assim, a
ocorréncia de cavitagdo nas paredes do mancal. O 6leo que escoa pelas laterais dos mancais é
entdo recolhido e bombeado de volta ao reservatdrio. Os detalhes do sistema de escoamento e
bombeamento do 6leo lubrificante sdo mostrados na Figura 5.3. O 6leo utilizado € o AWS 32 da

Castrol (ISO VG 32).

Figura 5.3: Sistema de escoamento e bombeamento do é6leo lubrificante.

A temperatura do 6leo é monitorada em trés diferentes pontos do sistema de escoamento:
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um termopar, que faz a aquisi¢cdo da temperatura direto no reservatério de 6leo, e outros dois
termopares, que fazem a afericdo da temperatura diretamente na caixa de cada um dos mancais,
logo apds o Oleo escoar pelas laterais destes mancais (Figura 5.4a). A temperatura é monitorada
para que a viscosidade do 6leo lubrificante possa ser estimada de uma maneira satisfatdria, visto

que a viscosidade de um fluido esta diretamente relacionada com a sua temperatura.

Outro recurso muito importante do banco de testes utilizado € a sua capacidade de,
praticamente, desacoplar a medicao das forcas hidrodindmicas nas dire¢des vertical e horizontal.
Esta caracteristica torna-se possivel devido a utilizagdo de um mecanismo de ladminas similar a
um mecanismo “quatro barras”, desenvolvido por Dedini (1993). Os detalhes deste mecanismo

podem ser visto para uma dire¢cdo de um dos mancais na Figura 5.4a.

(b)

Figura 5.4: Componentes do sistema: (a) célula de carga e termopar e (b) elemento de disco com a
massa desbalanceada.

A montagem do rotor na bancada de testes € composta por um eixo de aco 1030, com
12mm de didmetro, 2 munhoes do mesmo material, com 30mm de didmetro externo € 20mm de
espessura, posicionados coincidentes aos mancais e uma massa, ou um disco de aco SAE 1020

cromado, posicionada no centro da distancia entre os mancais, com diametro de 94,82mm, 47mm

81



de espessura e massa de 2,34kg (Figura 5.4b). A Figura 5.5 mostra um esquema com OS

componentes € as dimensodes do rotor montado na bancada.

5 478 g
: . 351 o ;
s . . 152
30, 97
> o
- _
Mancal 2 Mancal 1

Motor

(M2) (M1)

Disco

Figura 5.5: Esquema do rotor utilizado na bancada (dimensoes em mm).

5.2 Instrumentacao do Aparato Experimental

z

A instrumentacdo da bancada de testes € composta por trés pares de sensores de
deslocamento, utilizados na medicao do deslocamento do rotor nas dire¢des horizontal e vertical,

sendo estes pares posicionados em cada um dos mancais e no disco central do rotor.

O deslocamento do disco € medido através de dois sensores de proximidade Bi5-M18-LiU
da “CE - Turck” com faixa de calibracdo de 2 a 4mm, e seu respectivo condicionador de sinal. J&
nos mancais foram utilizados, juntamente com seus respectivos condicionadores de sinal, quatro
sensores indutivos de proximidade da “Bently Nevada”, que trabalham submersos, e sua faixa de
calibracdo € de 0 a 1,5mm. Estes sensores sdo posicionados simetricamente a 45° das direcOes
horizontal e vertical. Os sensores sdo calibrados de acordo com o material do disco e dos
munhodes. A Figura 5.6 apresenta em detalhe as instalagdes dos sensores em um dos mancais € na

massa.
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Figura 5.6: Posicionamento dos sensores de posicio.

Os testes t€m inicio a partir de um sinal emitido ao motor. O motor elétrico de acionamento
do rotor € controlado por um inversor de frequéncias CFW-08 da marca “WEG”, conectado a
uma porta serial do microcomputador de aquisicdo de dados, que envia comandos para partida,
mudanca da frequéncia de rotacdo e parada para o motor. Para fazer a comunicacido entre o
software e o inversor de frequéncia, foi utilizado o médulo de comunicacdo serial XC8, também
da “WEG”. Na Figura 5.7 encontra-se uma visdo geral da instrumentagdo, assim como do

processo de aquisi¢do dos dados experimentais oriundos da bancada de testes.

Os sinais obtidos durante os experimentos sdo aferidos pelos seis sensores de proximidade
com seus respectivos condicionadores e passam por dois filtros, um para remover o ganho DC e
outro filtro analdgico anti-aliasing (Filtro Passa Baixa) com frequéncia de corte ajustdvel. Entao,
esses dados sdo aquisitados por uma placa de aquisi¢ao de sinais AT-MIO-16-E2 da National
Instruments® com 16 canais de entrada e 4 de saida (analégica/digital) por placa, 1 canal para o
triger analdgico/digital e um microprocessador de 12 bits. Estes sinais, por fim, sdo processados e

analisados no microcomputador. O software de gerenciamento foi feito na plataforma Labview®.
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Figura 5.7: Esquema da aquisicao e processamento dos dados.

A Figura 5.8 apresenta uma imagem da interface do programa em Labview® utilizado para
a aquisicdo da resposta ao desbalanceamento (Castro, 2007) para os experimentos realizados.
Conforme pode ser verificado na Figura 5.8, foi obtida a resposta ao desbalanceamento do rotor
para uma faixa de rotacdo de 10Hz a 74Hz, com passos de 0,5Hz. Para cada faixa de rotacgao, as
medi¢des foram realizadas utilizando 8192 pontos, frequéncia de amostragem de 2048 Hz e 10

médias.
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Figura 5.8: Programa de aquisicao em Labview®.

5.3 Alinhamento do Rotor

Uma das etapas mais importantes, e também uma das mais trabalhosas, de qualquer
processo experimental que envolva rotores € maquinas rotativas, é o alinhamento do rotor e da
montagem como um todo. No entanto, um processo de alinhamento realizado de maneira

criteriosa pode garantir resultados melhores e mais confidveis. Sendo assim, esta se¢@o traz uma
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descricdo do procedimento utilizado para o alinhamento do rotor com os demais componentes da

bancada de testes utilizada neste trabalho.

O procedimento de alinhamento evolve trés etapas diferentes e sucessivas, que, por sua vez,
sdo dependentes, pois para o sucesso de uma etapa € necessario que a anterior seja realizada de

maneira correta.

A primeira etapa consiste no alinhamento das células de carga, das caixas dos mancais e
dos préprios mancais. Esta etapa tem inicio com o alinhamento das estruturas onde estdo
conectadas as células de carga. O alinhamento € realizado com o auxilio de blocos padrdes que
sdo conectados nos encaixes da estrutura (ver detalhe na Figura 5.9a). Neste procedimento €
importante garantir a perpendicularidade entre as estruturas que conectam as células de carga nas
direcdes horizontal e vertical. Terminada esta fase, monta-se a caixa dos mancais. Para a fixacao
destas caixas na estrutura foi utilizado um torquimetro, a fim de garantir que os parafusos
tivessem sempre o mesmo aperto. Como o alinhamento das estruturas das células de carga foi
realizado de maneira satisfatéria na fase anterior, as caixas jd se encontram praticamente
alinhadas, restando apenas ajustes finos de alinhamento. Estes ajustes sdo realizados com a
utilizacdo de laminas de aluminio, mostradas na Figura 5.9b. O alinhamento é cuidadosamente
verificado com o uso de um relégio comparador de precisdo. Por dltimo, os mancais sao
montados nas caixas, € o alinhamento € novamente verificado em todas as direcdes. O ajuste fino,

para este caso, também € feito com o auxilio de laminas de aluminio.

Ap06s o alinhamento dos mancais, na segunda etapa tem-se o alinhamento do eixo do rotor
ainda desacoplado do motor. Para esta etapa, monta-se o0 eixo na posicado onde o mesmo ficard
apos estar acoplado com o motor, para posicionamento dos munhdes. Os munhdes sdo presos ao
eixo com a utilizacdo de um anel cOnico, para garantir que o aperto ocorra da forma mais
uniforme possivel. O relégio comparador é entdo posicionado em um trilho fixado a estrutura
metdlica da bancada, e o alinhamento € novamente aferido com o reldégio. Para melhor
alinhamento do rotor em relagdo aos mancais, sdo observados os valores obtidos nas células de

carga para as forcas nas duas direcdes, esperando-se ter carga nula na direc@o horizontal e a soma
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dos carregamentos nos mancais igual ao peso proprio do rotor na direcao vertical.

(b)

Figura 5.9: Processo de alinhamento: (a) célula de carga e (b) caixa do mancal.

Por fim, a dltima etapa trata do alinhamento do rotor com o motor. Primeiramente, alinha-
se a ponta do eixo do motor com a extremidade do eixo do rotor. Este alinhamento € feito
ajustando a posi¢do do motor através da movimentacao de seu suporte. Feito isso, rotor € motor
sdo acoplados e o alinhamento é novamente verificado, observando os valores obtidos nas células

de carga, procedimento andlogo ao descrito na etapa anterior.

5.4 Procedimento Experimental

O procedimento dos experimentos realizados neste trabalhado € dividido, basicamente, em
duas etapas. O objetivo da primeira etapa € o de calibrar e ajustar o modelo por elementos finitos

do rotor, modelo este descrito no Capitulo 3, se¢do 3.1. Este ajuste € feito da seguinte forma:

» Primeiramente, monta-se na bancada de testes o rotor Laval utilizando os mancais lisos,
sem apresentarem qualquer tipo de falha. Feito isso, o sistema é balanceado de forma

simples, em apenas um plano e em uma rotacdo proxima a frequéncia natural do rotor, para
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minimizar os efeitos de desbalanceamento residual do sistema, utilizando para isso, o

método dos coeficientes de influéncia (ou método da massa de triagem), Vance (1988).

Para a calibracao do modelo, deve-se obter uma resposta ao desbalanceamento com uma
massa conhecida. Desta forma, obteve-se inicialmente a resposta ao desbalanceamento

devido a propria massa residual que restou no sistema.

Em seguida, adicionou-se uma massa de desbalanceamento conhecida no rotor e obteve-se

novamente a resposta ao desbalanceamento.

Com o intuito de obter a resposta ao desbalanceamento devido apenas a massa
desbalanceada conhecida, os sinais medidos com a massa residual foram eliminados
(subtraidos) dos sinais medidos no teste com a massa desbalanceada conhecida. Esta
subtracdo € feita utilizando os vetores complexos da resposta temporal do sistema, antes da
transformac¢do da resposta para o dominio da frequéncia. A resposta temporal é aquisitada
através de um sinal (frigger), permitindo assim, uma referéncia de sua fase. Desta forma,

obteve-se a resposta para uma massa desbalanceada com valor conhecido.

Por fim, o modelo do rotor por elementos finitos € verificado, ou seja, a quantidade de
elementos do eixo, o valor do amortecimento interno do sistema, assim como a quantidade
de elementos de disco, sdo parametros ajustados para que a resposta ao desbalanceamento

simulada se aproxime daquela obtida na bancada.

Em uma segunda etapa, apds serem usinados os mancais com os padroes de desgaste

z

escolhidos, o rotor é novamente montado, desta vez com os mancais desgastados, para uma

avaliacdo experimental do sistema quando este possui falhas, como as citadas acima. Em todos os

casos analisados durante esta etapa, foi introduzido somente um mancal com desgaste no sistema,

o mancal denominado como (M2) na Figura 5.5, sendo que o outro mancal, denominado como

(M1) na Figura 5.5, foi mantido sem desgaste.
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6. RESULTADOS EXPERIMENTAIS E AJUSTE DO MODELO

No capitulo anterior, foram apresentadas as particularidades da bancada de testes utilizada
para a obtengcdo dos resultados experimentais deste trabalho, assim como os detalhes do
procedimento experimental a ser empregado para a obtencdo e posterior andlise dos dados

oriundos dessa bancada.

Em continuidade, este capitulo aborda a andlise dos resultados experimentais obtidos.
Primeiramente, na secdo 6.1, faz-se um ajuste do modelo por elementos finitos do rotor, através
da comparagdo entre a resposta ao desbalanceamento simulada e a obtida na bancada de testes,
conforme descrito na se¢do 5.4 do capitulo anterior. Na sequéncia, a secdo 6.2 apresenta 0s
resultados da resposta ao desbalanceamento do rotor para os sistemas com as diferentes

configuracdes de desgaste nos mancais hidrodinamicos.

6.1 Calibracao e Ajuste do Modelo

Para a posterior identificacdo dos parametros da falha por desgaste nos mancais
hidrodinamicos, faz-se necessario, primeiramente, calibrar o modelo de elementos finitos do rotor
para que a resposta simulada numericamente represente o comportamento real do sistema. Para
isso, deve-se obter, de forma experimental, uma resposta do sistema ao desbalanceamento com
uma massa conhecida. Desta forma, obteve-se inicialmente a resposta ao desbalanceamento
devido a prépria massa residual, ou seja, devido ao desbalanceamento residual do rotor. As
Figuras 6.1 e 6.2 apresentam a resposta ao desbalanceamento do rotor, devido ao

desbalanceamento residual do mesmo.

Na Figura 6.1 tém-se as respostas medidas nas posicdes dos dois mancais e do disco, na

direcdo Y (direcao horizontal). J4 na Figura 6.2, sdo mostradas as respostas medidas também nas
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posicdes dos dois mancais e do disco, mas desta vez, na direcdo z (direcao vertical). Em ambas as

figuras sdo apresentadas as amplitudes e as fases das respostas.
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Figura 6.1: Resposta ao desbalanceamento devido 2 massa residual, na dire¢cdo horizontal: (a)
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Figura 6.2: Resposta ao desbalanceamento devido a2 massa residual, na direcao vertical: (a) amplitude e
(b) fase.

Como pode ser observado nas Figuras 6.1a e 6.2a, as amplitudes das respostas na posi¢ao
dos dois mancais ficaram sobrepostas. Além disso, como esperado, a resposta na posicdo do disco
apresenta a amplitude muito maior daquela observada nos mancais. Ainda com relacio a resposta

na posicado do disco, pode ser visto que ha uma pequena queda do valor da amplitude, em ambas
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as direcOes, nas frequéncias que antecedem a frequéncia de ressonancia do sistema. Este
comportamento, geralmente, decorre de um grau de empenamento do eixo nesta posi¢do, o qual,
no caso do rotor aqui estudado, é de cerca de centésimos (0,05 mm). Em seguida, adicionou-se
uma massa de desbalanceamento de 1,5 gramas no rotor, em fase com o desbalanceamento

residual, na posi¢do do disco, e obteve-se novamente a resposta ao desbalanceamento, conforme

mostrado nas Figuras 6.3 e 6.4.
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Figura 6.3: Resposta ao desbalanceamento devido 2 massa conhecida e 2 massa residual, na direcio
horizontal: (a) amplitude e (b) fase.
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vertical: (a) amplitude e (b) fase.
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Novamente as amplitudes das respostas na posi¢do dos dois mancais ficaram sobrepostas.
Com o intuito de obter a resposta ao desbalanceamento devido apenas a massa desbalanceada de
1,5 gramas, os sinais medidos com a massa residual foram eliminados (subtraidos) dos sinais
medidos no teste com efeito de ambas as massas, residual e conhecida. Desta forma, obteve-se a
resposta ao desbalanceamento apenas para a massa desbalanceada conhecida de 1,5 gramas

conforme apresentado nas Figuras 6.5 € 6.6.
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Figura 6.5: Resposta ao desbalanceamento devido 2 massa conhecida de 1,5 gramas, na direcao
horizontal: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.6: Resposta ao desbalanceamento devido 2 massa conhecida de 1,5 gramas, na direcio
vertical: (a) amplitude e (b) fase.
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Nas Figuras 6.5 e 6.6, a resposta ao desbalanceamento do rotor apresenta uma frequéncia
natural a aproximadamente 51,5Hz, na qual ocorre um pico de amplitude e a inversdo da fase.
Além disso, verifica-se que essa frequéncia corresponde a uma frequéncia de modo flexivel, visto
que as amplitudes na massa sdo significativamente maiores que as apresentadas nas proximidades

dos mancais.

Dando continuidade a analise, depois de obtida a resposta ao desbalanceamento do rotor
para uma massa conhecida (1,5 gramas), e partindo-se das dimensdes do rotor e dos parametros
geométricos dos mancais, foi realizada uma andlise numérica do sistema, com o intuito de
representar o comportamento dindmico observado na bancada de teste. Esta andlise foi feita

utilizando o modelo implementado e detalhado na secdo 4.5 do Capitulo 4.

O modelo corresponde a um rotor Laval sustentado por dois mancais hidrodinamicos, como
esquematizado na Figura 6.7. O rotor € constituido de um eixo de aco (E=210GPa e
p=7800kg/m?) composto de 13 elementos de viga de se¢do circular, um elemento de disco no
centro do rotor, dois elementos de disco na posicdo de cada um dos mancais, representando os
munhdes utilizados para conectar radialmente o eixo aos mancais, e dois mancais hidrodindmicos
1dénticos nos nos 3 e 11. A excitacdo é dada pela massa desbalanceada conhecida imposta ao

sistema, posicionada no elemento de disco. A massa desbalanceada é 77=1,5g com & =0,037m de

excentricidade. As dimensdes dos elementos de viga e de disco sdo apresentadas na Figura 6.8.

Excitacdo: Massa Desbalanceada

Mancal 1 5 - Mancal 2
W ..__r -;I_.
N, A l}-' x M

t=—+4d4-—F-=-]—--t+-—-—f= g =L L]}
Py ry
/ N e N

Figura 6.7: Modelo em elementos finitos do rotor utilizado na bancada.

Os coeficientes utilizados para o amortecimento estrutural proporcional considerado para
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este trabalho, foram «.=0 e [3C=1,5xl()'5 (0,0015% da rigidez). A recomendagao encontrada na
literatura para o valor de a. € que este seja considerado nulo quando o eixo utilizado € de ago
(Liu e Novak, 1995). Ja com relac@o ao coeficiente B, este valor foi obtido experimentalmente

através da andlise modal de um rotor na condicao ‘livre-livre’. A estimativa deste amortecimento

foi realizada na mesma bancada de testes por Cavalca (2014).

., Diametro C riment
Elementos de Viga fanetto Tomprimento

[mm] [mm]

Elemento 1 12 87 Flementos de Disco Diametro  Comprimento
Elementos 2, 3, 11 ¢ 12 12 10 Externo [mm] [mm]
Elementos 4, 5,6,8,9¢10 12 71 Elementos 2, 3, 11¢ 12 31 10

Elemento 7 14 47 Elemento 7 95 47

b
@) (b)

Figura 6.8: Elementos do modelo: (a) elementos de viga do eixo e (b) elementos de disco.

Simulando o modelo apresentado nas Figuras 6.7 e 6.8, obtém-se o comportamento
dinamico do sistema rotativo. Sendo assim, as Figuras 6.9 a 6.14 mostram as respostas obtidas

com o modelo, sobrepostas as obtidas experimentalmente, para as posicoes da massa e dos

mancais.
x10"° 400 ! ! ,[ . ; ,
4 ) ‘ ! : : : =y - Numérico
300 LSS o . ¢ y - Experimental ||
3 =7y - Numérico |- i i ; i ; ;
E © y - Experimental ‘ 200 """""" Y T
< : | : : E s s : a :
PR 1171 AU OSSR S S SO B
_g 2 - : : : L e : :
= &=
=
-

-100

200 i i

0 : i : L ; ;
0 10 20 30 40 50 60 70 10 20 30 40 SIO 6I0 70
Velocidade de Rotacio [Hz] Velocidade de Rotacao [Hz]
(a) (b)

Figura 6.9: Comparacao das respostas ao desbalanceamento devido & massa conhecida de 1,5 gramas,
na posicao da massa, direcao horizontal: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.10: Comparacao das respostas ao desbalanceamento devido & massa conhecida de 1,5 gramas,
na posicio da massa, direcio vertical: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.11: Comparacao das respostas ao desbalanceamento devido & massa conhecida de 1,5 gramas,
no mancal 1, dire¢io horizontal: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.12: Comparacao das respostas ao desbalanceamento devido a4 massa conhecida de 1,5 gramas,
no mancal 1, direcio vertical: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.13: Comparacao das respostas ao desbalanceamento devido & massa conhecida de 1,5 gramas,
no mancal 2, direciio horizontal: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.14: Comparacao das respostas ao desbalanceamento devido & massa conhecida de 1,5 gramas,
no mancal 2, dire¢io vertical: (a) amplitude e (b) fase.

Como pode ser observado através da analise das Figuras 6.9 a 6.14, os resultados obtidos

com o modelo simulado sdo muito préximos aos obtidos na bancada de testes. Nas Figuras 6.11 e

6.12, na posi¢do do Mancal 1, podem ser observadas as maiores discrepancias entre o modelo

simulado e os dados experimentados. Isso se deve ao fato de o Mancal 1 estar proximo ao

acoplamento entre o motor e o eixo, uma vez que, por mais flexivel que este acoplamento seja,

certamente enrijece o sistema na posicdo desse mancal. Uma forma de se aumentar a

concordancia dos resultados nesta posicdo, seria incluir um modelo do acoplamento utilizado, ou

seja, incluir os efeitos do possivel amortecimento e da rigidez introduzidos por este componente
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no sistema.

Por fim, sdo apresentadas as comparacdes, numéricas e experimentais, das posicdes de
equilibrio do eixo dentro dos mancais (Locus do eixo). A Figura 6.15 mostra esta validagdo. O
célculo das cargas estdticas sobre os mancais € realizado considerando-se apenas a forca da
gravidade; ou seja, somente as forcas que agem na dire¢do vertical. As cargas nos mancais sao

medidas na bancada de testes através das células de carga.

Os carregamentos nos mancais € o locus do eixo sdo obtidos através de resposta quasi-
estdtica do sistema devido ao desbalanceamento da massa residual, ou seja, apds a estabilizacao
do movimento de rotacdo do rotor, evitando, desta forma, os efeitos transientes durante a
alteracdo desta velocidade de rotacdo. Assim como nos casos anteriores, a faixa de rotagcdo

utilizada € de 10 a 74Hz com passos de 0,5Hz.
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S 40 2 65Hz E e | B 40 1 65Hz .
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0 0.1 0.2 0.3 0.4 0 0.1 0.2 0.3 0.4
Excentricidade Horizontal Excentricidade Horizontal
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Figura 6.15: Comparacao do locus do eixo, evidenciando a faixa de rotaciao com o melhor ajuste: (a)
mancal 1 e (b) mancal 2

Na Figura 6.15, pode-se observar a boa concordancia entre os dados experimentais e 0s
oriundos do modelo numérico. Aqui, novamente, o Mancal 1 tem comportamento um pouco
diferente do obtido pelo modelo, devido a influéncia do acoplamento. Tanto no Mancal 1 como
no Mancal 2, as curvas apresentam discrepancias em baixas velocidades de rotagdo

(excentricidades maiores). Isso se deve ao fato de que, em baixas velocidades de rotacdo, ainda
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pode haver algum tipo de contato entre parte do eixo com o mancal, ou seja, o regime de
lubrificagdo completa pode ainda ndo ter sido atingido, e desta forma, o modelo ndo pode
representar o fendmeno fisico com grande precisd@o. No entanto, para uma faixa de rotacdes
consideravel (principalmente entre 40 e 65Hz), os resultados numéricos e experimentais sao
muito proximos, principalmente para o caso do Mancal 2. Sendo assim, para identificagdo do
desgaste, os mancais com a falha serdo inseridos na posicdo do Mancal 2, diminuindo desta

forma os efeitos do acoplamento do eixo com o motor.

Diante dos resultados apresentados anteriormente, pode-se inferir que tanto o modelo por
elementos finitos do eixo, quanto o modelo linearizado para os coeficientes dos mancais,
representa de forma satisfatéria o comportamento real do sistema observado de forma
experimental na bancada de testes. Desta forma, o modelo do sistema completo serd utilizado

para andlise do sistema quando um dos mancais apresenta desgaste, neste caso, o Mancal 2.

6.2 Sistemas com Diferentes Configuracoes de Desgaste nos Mancais Hidrodinamicos

Apo0s o ajuste do modelo, parte-se para a avaliacdo da resposta ao desbalanceamento do
sistema quando um mancal apresenta desgaste. A usinagem do desgaste imposto nos mancais,
conforme detalhado no Capitulo 5, foi realizada no parque produtivo da empresa KS Pistdes, em
Nova Odessa/SP. Devido as limitacdes do ferramental disponivel, ndo foi possivel usinar
exatamente a mesma fun¢do que descreve o modelo do desgaste nos mancais reais, no entanto,
através da variacdo do diametro do rebolo da ferramenta, procurou aproximar-se da configuragdao
descrita teoricamente. Foram usinados mancais com seis diferentes configuracdes de desgaste,
variando a profundidade e a posi¢do angular da falha. Os valores usinados de profundidade e
posicdo angular também foram ajustados de acordo com as limitacdes do ferramental utilizado. A

Tabela 6.1 apresenta os pardmetros dos desgastes usinados nos mancais.
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Tabela 6.1: Caracteristica do desgaste usinado nos mancais.

Casos Profundidade [pm] | Posicao angular [°]
1 48,26 17
2 19,17 -6°
3 20,52 21
4 44,08 -12
5 44,08 12
6 40,19 8

Dando procedimento aos experimentos, os mancais com as falhas usinadas foram
introduzidos, um a um, no sistema, na posi¢ao do mancal mais afastado do motor. Sendo assim,
em todos os seis casos analisados, o rotor apresenta sempre um mancal desgastado e outro sem
desgaste, ou seja, sem nenhum tipo de falha. Na sequéncia, sdo apresentadas as respostas ao
desbalanceamento do sistema, para cada um dos casos, em coordenadas fisicas, amplitude e fase,
e também em coordenadas direcionais, uma vez que, conforme proposto, para a identificacdo dos
parametros da falha por desgaste, a resposta em coordenadas direcionais € utilizada. Em todos os
casos as respostas apresentadas sdo apenas para a posi¢cdo do Mancal 2, mancal que apresenta o

desgaste.

Caso 1

O primeiro caso analisado apresenta o desgaste mais severo, ou seja, o desgaste com a
maior profundidade méxima. Como pode ser observado na Figura 6.17, a componente backward
da resposta do sistema na posi¢cdo do Mancal 2 tem um valor bem expressivo, principalmente
proximo a frequéncia natural, mostrando que o desgaste € responsdvel pelo aumento da
anisotropia dos mancais hidrodindmicos, e consequentemente do sistema como um todo, como

foi previsto anteriormente pelo modelo numérico.
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Figura 6.16: Resposta ao desbalanceamento devido & massa conhecida de 1,5 gramas, nas direcdes
horizontal e vertical, para o Caso 1: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.17: Resposta direcional do sistema para o Caso 1.

Caso 2

O segundo caso analisado apresenta o desgaste com a menor profundidade maxima e,
diferentemente do Caso 1, o centro do desgaste encontra-se posicionado no outro quadrante, ou
seja, o valor de y € negativo. Assim como no caso anterior, a componente backward da resposta
do sistema na posicdo do Mancal 2 tem um valor expressivo nas imediagdes da frequéncia

natural.
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Figura 6.18: Resposta ao desbalanceamento devido & massa conhecida de 1,5 gramas, nas direcoes
horizontal e vertical, para o Caso 2: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.19: Resposta direcional do sistema para o Caso 2.

Caso 3

Neste terceiro caso, o desgaste tem profundidade maxima em torno de 20um e seu
posicionamento angular € o mais distante do centro do eixo coordenado da direcdo vertical.
Como pode ser observado na Figura 6.21, a componente backward ndo € tdo significativa como
nos caso anteriores, isso se deve ao fato de que o desgaste estd posicionado em uma regido onde a

espessura de filme 6leo ja ndo € muito pequena, afetando pouco o comportamento do mancal.
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Figura 6.20: Resposta ao desbalanceamento devido a massa conhecida de 1,5 gramas, nas direcoes
horizontal e vertical, para o Caso 3: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.21: Resposta direcional do sistema para o Caso 3.

Caso 4

O quarto caso tem novamente a profundidade méxima em torno de 40um e estd

posicionado no quadrante contrario ao da posicdo de equilibrio do eixo. Comparando a Figura
6.23 com a Figura 6.21, nota-se que a componente backward para este caso tem um valor mais

elevado do que no caso anterior, mostrando que quanto maior a profundidade do desgaste, maior

€ o grau de anisotropia introduzido no sistema.

102



Amplitude [m]
= [
= th 5] th

&
in

i L i i \
0 20 30 40 50 60 70
Velocidade de Rotacio [Hz]

400

300

20

i
30 40 50 60
Velocidade de Rotacao [Hz]

(a)

(b)

70

Figura 6.22: Resposta ao desbalanceamento devido 2 massa conhecida de 1,5 gramas, nas direcdes
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Figura 6.23: Resposta direcional do sistema para o Caso 4.

Caso 5

O quinto caso em analise apresenta a mesma profundidade maxima que aquela do Caso 4,
no entanto o posicionamento angular é
anteriormente, somente posicionado de maneira contréria, fazendo com que o centro do desgaste
se localize no mesmo quadrante em que o eixo estd posicionado. Analisando as Figuras 6.25 e

6.23, observa-se que a componente backward para o Caso 5 tem menor amplitude do que a do

7z
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Caso 4, mesmo comportamento observado com o modelo numérico no Capitulo 4.
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Figura 6.24: Resposta ao desbalanceamento devido 2 massa conhecida de 1,5 gramas, nas direcdes
horizontal e vertical, para o Caso 5: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.25: Resposta direcional do sistema para o Caso 5.

Caso 6

O ultimo caso analisado apresenta profundidade maxima novamente em torno de 40um e o

desgaste estd posicionado o mais préximo do centro da direc¢do vertical, ou seja, o valor de y € o

mais proximo de zero entre todos os casos analisados com profundidade mdxima desta mesma
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Figura 6.26: Resposta ao desbalanceamento devido 2 massa conhecida de 1,5 gramas, nas direcoes
horizontal e vertical, para o Caso 6: (a) amplitude e (b) fase.
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Figura 6.27: Resposta direcional do sistema para o Caso 6.
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7. IDENTIFICACAO DOS PARAMETROS DO DESGASTE

Neste capitulo sdo apresentados os resultados do ajuste e identificacdo dos parametros da
falha por desgaste, utilizando os dados experimentais provenientes da bancada de testes, e
mostrados anteriormente no Capitulo 6. A identificagdo dos parametros do desgaste no mancal, a
saber, a profundidade maxima e a posi¢do angular, € feita a partir da minimizacdo de uma fungao
objetivo (Equacao (3.65)) a qual compara a resposta em frequéncia direcional do sistema rotativo
simulada pelo modelo numérico com a resposta experimental obtida com os dados da bancada,

conforme descrito no Capitulo 3.

Conforme apresentado no Capitulo 6, o sistema possui um mancal desgastado, neste caso o
Mancal 2, mancal mais distante do motor. As respostas, tanto simulada como experimental, sdo
avaliadas para o n6 do mancal desgastado em diferentes velocidades de rotagcdo. Em todos os
casos, foram utilizadas trés velocidades, 48, 51.5 e 55Hz (em torno da primeira frequéncia
natural). O método de busca foi utilizado para a identificacdo dos pardmetros dos seis casos com
as diferentes configuragdes de desgaste apresentadas na Tabela 6.1 do Capitulo 6. O objetivo €
verificar se a partir de uma resposta experimental, onde os valores da profundidade e da posi¢ao
angular do desgaste sdo previamente conhecidos, o método de busca empregado € capaz de

identificar, a partir do modelo proposto, os parametros deste desgaste.

Para o processo de busca e identificacdo, em todos os casos, foi utilizada uma ampla regiao

de confianca:

10gm <d, <50pm
—25°<y<25°

Tanto para a profundidade maxima como para a posi¢do angular do desgaste, a regido de
confianca foi escolhida de forma ampla suficiente para abranger todos os casos analisados, ou

seja, este intervalo ndo foi ajustado para cada um dos casos, de forma a restringir a regido de
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procura do método, facilitando, assim, o processo de busca. A Tabela 7.1 mostra os resultados

dos parametros encontrados em cada uma dos casos analisados.

Tabela 7.1: Resultados da identificacio dos parametros do desgaste utilizando os dados experimentais.

Caso 1 Caso 2 Caso 3 Caso 4 Caso 5 Caso 6
doeay | 4826um | 19,17um 20,52um 44,084m | 44,08zm | 40,19um
Y real 17° - 6° 21° —12° 12° 8°
do... | 47,31gm | 17,79zm | 22,32um 41,58um | 41,67um | 3822um
Ve 19,84° -9,01° 24,03° ~12,98° 14,51° 8,21°
F. |1,255x107%|2,832x10° | 9,311 x10” | 2,6912x107 | 1,383x107 | 1,5573x10
onde:

d,., € @ profundidade médxima do desgaste real imposto no mancal;
Ve € @ pOsicdo angular do desgaste real imposto no mancal,
d,.,. €aprofundidade méxima do desgaste encontrada pelo modelo;
V... €aposi¢do angular do desgaste encontrada pelo modelo;

E.., € o valor da fun¢do objetivo.

min

Conforme mostra a Tabela 7.1, o método de busca mostrou-se satisfatoriamente robusto
para encontrar o valor dos parametros empregados em todos os casos. Para a profundidade
maxima do desgaste, somente os Casos 4 e 5 tiveram variacdes maiores que 2um entre os dados
reais e os valores identificados. Em relacdo a posicdo angular do desgaste, em particular Casos 4
e 6, os valores encontrados diferem menos de 1° da posi¢do angular real em que foi usinado o
desgaste. Para os demais casos, essas diferencas ficaram em torno de 2° a 3°, os quais ainda
podem ser considerados préximos, mostrando a boa concordancia entre o modelo de desgaste
proposto e o imposto aos mancais. Estes resultados mostram uma identificacdo satisfatéria dos
parametros do desgaste, utilizando dados experimentais provenientes da bancada de testes, uma

vez que foram consideradas apenas trés rotagdes no processo de ajuste da resposta direcional.

Na sequéncia, sdo apresentadas as reconstituicdes das respostas em frequéncia direcionais
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(FRD) para todos os casos apresentados anteriormente na Tabela 7.1. Em todas as figuras, sdo
mostradas as FRDs tanto experimentais quanto aquelas obtidas com os valores encontrados pelo
método de busca. Os resultados apresentados sdo apenas para a posicao do mancal desgastado, ou

seja, para o n6 do Mancal 2.
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Figura 7.1: Reconstituicao da resposta direcional
do sistema para o Caso 1.
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Figura 7.3: Reconstituicao da resposta direcional

do sistema para o Caso 3.
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Figura 7.2: Reconstituicao da resposta direcional
do sistema para o Caso 2.
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do sistema para o Caso 5. do sistema para o Caso 6.

Analisando as Figuras 7.1 a 7.6, nota-se que, as respostas em frequéncia direcionais,
simuladas numericamente com os paradmetros encontrados pelo método de busca, se aproximam
das respectivas respostas experimentais, o que indica o potencial do método em encontrar os
parametros na faixa de frequéncias onde o modelo numérico foi validado. No Caso 2 ocorreram
as discrepancias maiores entre os valores simulados e os experimentais. Para este caso, a resposta
experimental mostrou um comportamento atipico, uma vez que Ocorreu um patamar na
frequéncia natural, nas duas dire¢des y e z, o que indica alguma falha durante a aquisicdo de

dados, por exemplo, alguma satura¢ao dos sensores de posi¢ao neste mancal.

Nas Figuras 7.1 a 7.6, foram consideradas trés velocidades de rotacdo na regido da
ressonancia para o processo de busca, a saber, 48, 51.5 e 55 Hz. Observa-se, porém, nas
reconstituicdes das FRDs, que as velocidades de 48 e 55 Hz ja se encontram afastadas do pico de
ressonancia, numa regido de menor amplitude de vibragdo que, consequentemente, tende a
convergir mais rapidamente na minimizacdo da fun¢do objetiva, ndo sendo, contudo, os pontos
mais representativos da regido de ressondncia propriamente dita, visto que ainda hd uma
defasagem nos picos de amplitude de ambas as componentes direta e retrégrada da resposta ao

desbalanceamento.

Desta forma, considerou-se melhorar os resultados nesta regido, de forma a obter uma
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reconstituicdo mais fiel das FRDs, centralizando as velocidades de rotagdo em torno da
frequéncia de 51.5Hz, ou seja, primeira frequéncia natural do sistema. Sendo assim, para o Caso
6, caso este com as discrepincias mais acentuadas entre os valores ajustados e a resposta
experimental, foram utilizadas frequéncias de rotacdo de 50.5, 51.5 e 52.5 Hz para a
convergéncia do processo de busca. A Tabela 7.2 mostra os resultados para os testes em que
foram utilizadas essas novas velocidades, enquanto a Figura 7.7 apresenta a reconstitui¢cdo das
repostas direcionais experimentais obtidas com os novos valores encontrados pelo método de
busca. No apéndice B sdo apresentados os resultados obtidos para os demais casos utilizando

estas novas velocidades.

Tabela 7.2: Comparacio dos resultados obtidos com as diferentes velocidades de rotacdo para o Caso 6.

48,51.5e 55 Hz 50.5,51.5e52.5HHz
oo 40,19m 40,19m
Vreal 8° 8°
d,... 38,22um 41,09,m
Yenc 8,21° 8,89°
E.. 1,5573x10 9,6271x107
5 10° | |
== Forward Numérico
2.5 ______ = Backward Numeérico __

® Forward Experime ntal
© Backward Experime ntal

(o]

Amplitude [m]
- in

Velocidade de Rotacgao [Hz]

Figura 7.7: Reconstituicio da resposta direcional do sistema para o Caso 6 com as novas velocidades de
rotacao.
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Conforme a Tabela 7.2, os valores encontrados pelo método de busca, utilizando
velocidades de rotacao mais préximas a ressonancia, foram melhores do ponto de vista da funcao
objetiva e da reconstituicdo da FRD para este caso, conforme indica a comparacido das Figuras
7.6 e 7.7, indicando que os resultados obtidos com o método de busca podem ser melhorados
escolhendo velocidades de rotacdo mais proximas da velocidade critica do rotor. Outro fator que
pode melhorar o ajuste, envolvendo, porém, um maior custo computacional, ¢ o nimero de

velocidades nas proximidades da primeira frequéncia natural.

No entanto, deve-se destacar na Tabela 7.2 que a diferenca na identificacio da
profundidade do desgaste cai de 5% para 2% em relac@o ao valor real, sendo que para a posicao
angular, esta diferenca vai de 2,5% (Tabela 7.1 — Figura 7.6) para 10% (Tabela 7.2 — Figura 7.7).
Duas consideracdes devem ser aqui colocadas. A primeira reporta-se a andlise de sensibilidade
realizada para variacdes de profundidade e posicdo angular, onde a profundidade mostrou-se
como parametro de maior influéncia, apesar da importancia da posi¢do angular na identificacio
da falha. A segunda consideracdo diz respeito ao processo de manufatura da falha, onde o
controle destes parametros apresentou tolerdncias maiores para posi¢do angular e,

consequentemente, maiores incertezas na geragao deste parametro.
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8. CONCLUSOES, COMENTARIOS E DESDOBRAMENTOS DO
TRABALHO

Ap6s a apresentacdo da teoria e modelagem utilizadas, assim como de todas as andlises,
comentdrios e discussdes acerca dos resultados obtidos ao longo deste trabalho, este capitulo faz
o fechamento do estudo realizado. A secdo 8.1 apresenta as principais conclusdes que podem ser
feitas a partir dos resultados apresentados, juntamente com os comentdrios pertinentes. Na
sequéncia, a se¢do 8.2 traz sugestOes para que trabalhos futuros possam dar continuidade ao
estudo do tema, buscando sempre melhorar os métodos e modelos de forma a aproximar o

comportamento real do sistema.

8.1 Conclusoes e Comentarios

Este trabalho traz contribui¢des acerca da andlise e diagnose da influéncia que o desgaste
em mancais hidrodindmicos tem no comportamento do sistema rotativo. Desta forma, um modelo
matematico foi proposto para representar o desgaste nesses mancais, e identifica-lo, em termos de

seus principais parametros, a partir da resposta dindmica do sistema rotor-mancais.

O modelo de desgaste proposto € promissor para representacdo de mancais desgastados em
sistemas rotativos e consequente aplicacdo na identificacdo dos parametros de desgaste. A
resposta direcional mostrou-se sensivel ao modelo de desgaste proposto e, portanto, consolida-se

o0 objetivo de sua utilizagdo na fun¢do objetivo de otimizagdo no processo de busca.

No desenvolvimento do trabalho, inicialmente, o modelo de desgaste foi avaliado com
dados oriundos da literatura, para certificar-se de que este representava, de forma consistente, o
comportamento de um mancal desgastado. Através dessa andlise comparativa, pdde-se verificar
que o modelo mostrou-se suficientemente eficiente em reproduzir as principais caracteristicas

estaticas do mancal desgastado, tais como, distribuicdo de pressdo, posicdo de equilibrio e
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capacidade de sustentacdo.

Dando sequéncia ao trabalho, foi investigada, de forma numérica, a sensibilidade das
caracteristicas, estaticas e dindmicas, dos mancais hidrodindmicos aos parametros escolhidos para
representar o desgaste. Foi verificado que tanto a profundidade como o posicionamento angular

do desgaste influenciam de forma significativa as principais caracteristicas dos mancais.

Ainda no ambito dos resultados numéricos, foi simulado o modelo de um rotor para
analisar os efeitos do surgimento e desenvolvimento do desgaste no comportamento do sistema
rotativo completo. Foi constatado que a resposta em coordenadas direcionais do sistema é
sensivel aos parametros do modelo de desgaste proposto. A componente retrograda (backward)
desta resposta direcional teve um aumento significativo, confirmando a hipdtese, proposta
inicialmente, de que o desgaste € responsdvel por introduzir um maior grau de anisotropia no

sistema.

Na segunda etapa do projeto, um aparato experimental foi montado na bancada de testes
para que a resposta dindmica do sistema pudesse ser aferida. A bancada foi preparada na
configuracdo desejada e foi feito um ajuste do modelo por elementos finitos do rotor, através da

comparacao entre a resposta ao desbalanceamento simulada e a obtida na bancada de testes.

Por fim, os resultados obtidos a partir dos testes experimentais mostraram que o método de
busca empregado foi suficientemente robusto para identificar os pardmetros do desgaste nas
diferentes configuragdes empregadas nos mancais montados na bancada de testes, indicando que
o modelo de desgaste proposto e o método de busca utilizado foram eficientes no desempenho de

suas respectivas fungoes.

Sendo assim, conclui-se que a hipdtese inicialmente proposta para este trabalho, da
viabilidade de um modelo para identificacdo dos parametros de falha por desgaste em mancais
lubrificados, foi alcangada de forma satisfatéria, contribuindo para os estudos relacionados a
identificacdo e monitoramento da falha por desgaste em mancais hidrodinamicos.
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8.2 Sugestoes para Trabalhos Futuros

Terminadas as andlises e conclusdes dos resultados obtidos neste trabalho, nesta secdo sdao
apresentados possiveis desdobramentos de pesquisa decorrentes do desenvolvimento deste

projeto de tese, dando procedimento e trazendo novas contribuicdes para a temdtica aqui

abordada:

. Avaliar a direc¢do da profundidade do desgaste, com a criagdo de novos volumes de controle
nesta dire¢do, definindo, com uma maior riqueza de detalhes, como este pardmetro
influencia a distribuicio de pressdo e, consequentemente os coeficientes dinamicos
equivalentes dos mancais desgastados. Para isso, a espessura do filme de 6leo também deve
ser discretizada em volumes de controle, transformando o problema bidimensional em um
problema tridimensional, ou seja, a equacdo de Reynolds teria que ser avaliada em sua

forma tridimensional.

o Investigacdo experimental das caracteristicas intrinsecas aos mancais, de forma a avaliar a
distribuicao de pressdo e os coeficientes de rigidez e amortecimento para o caso de mancais
desgastados, para um possivel emprego do método de busca através da comparacao direta
dos resultados obtidos com o modelo do mancal e os dados oriundos de uma bancada

experimental.

. Identificacdo e isolamento da falha por desgaste nos mancais através da verificacdo do
surgimento de componentes harmonicas adicionais no espectro de frequéncias da resposta
do sistema rotativo, etapa anterior a identificacdo de parametros desenvolvida neste
trabalho.
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APENDICE A —- METODO DOS VOLUMES FINITOS

O método de volumes finitos é, por muitas vezes, confundido com o método das diferencas
finitas, pelo fato de que, em vdrios casos, as equacdes discretizadas obtidas por ambos o0s
métodos sdo iguais. Entretanto, os dois métodos tém bases de formulacdo muito diferentes.
Enquanto o método de diferencas finitas tem uma dedu¢do puramente matematica, a partir das
aproximacodes de derivadas usando séries de Taylor, a formulacdo do método de volumes finitos

tem base fisica.

A maioria dos modelos matemadticos, utilizados em problemas de engenharia, baseia-se nos
principios de conservacdo, que representam uma dada lei fisica de preservacdo da integridade de
uma dada grandeza, ao longo de um processo. Quando um principio de conservaciao € expresso
de forma matematica, para uma regido infinitesimal de um dado meio, obtém-se uma equacgdo
diferencial, que é a chamada equacdo de conservacdo da grandeza envolvida. Por exemplo,
quando se expressa matematicamente a conservacdo de massa no escoamento de um fluido, a
equacdo da continuidade € obtida, que, em geometria cartesiana, é representada pela seguinte

equacdo diferencial parcial:

op 0 0 d
e — — =0
o o P o V) low) (A1)

Onde p é a massa especifica do fluido, t € o tempo, (X, y e z) sdo as trés coordenadas
cartesianas e (u, v e w) sdo as trés componentes do vetor velocidade, correspondentes as dire¢oes
X, Yy € z, respectivamente. Outro exemplo pode ser dado pela equacdo de conservagdo de Navier-

Stokes, da qual se obtém a equacdo da lubrificacdo de Reynolds.

Em geral, as equacdes de conservagdo apresentam termos que representam o actimulo, o
transporte convectivo, o transporte difusivo e a geracdo de uma dada grandeza. Por esta

similaridade, as equacdes de conservagdo podem ser escritas na seguinte forma geral:
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0 0 0 0
a(ﬂ¢)+5—X(Pu¢)+g(PV¢)+£(PW¢)=
(A.2)
i(r%j+i(r@j+ﬁ[r%]+s
ox\_ o0x) oy\ oy) oz\ oz

Onde ¢ ¢ a grandeza conservada, I' ¢ a difusividade desta grandeza e S ¢ o termo de

geracdo. Note que esta equacdo generalizada € viélida também para outros sistemas de
coordenadas além do cartesiano, bastando para isto interpretar as varidveis (X, y, z) como sendo
as coordenadas do outro sistema, e considerando S como sendo a soma do termo de geragdo com
todos os outros termos existentes na equacdo de conservagdo original, que ndo se enquadram nem
na forma de termos de transporte e nem na de termo de acimulo. Por isso, o termo S €, por vezes,

chamado de "lixeira" da equacdo de conservagdo, na forma dada pela Equagdo (A.2).

Esta forma para a equacdo de conservacdo é chamada de forma conservativa ou forma

divergente, na qual os termos relativos aos fluxos convectivos, pu¢g, pvéd € pwg, aparecem

dentro das derivadas em relacio as coordenadas espaciais, X, y € z. Qualquer outra forma € dita
ndo-conservativa. A forma conservativa € a forma da equagdo obtida diretamente da forma
integral da lei de conservacdo. Por exemplo, considere a equacdo da continuidade, cuja forma

integral, vdlida para um volume finito fixo no espaco, € dada por:

4 IpdV +§pv.ndA:0 (A.3)
dts "

Onde v € o vetor velocidade de componentes (u, v e w), V € o volume finito no qual a
conservacdo de massa estd sendo aplicada, A € a superficie deste volume, n € o vetor unitdrio
normal externo a superficie A, e o ponto entre o vetor velocidade e o vetor normal a superficie
indica o produto escalar. De fato, esta equacdo diz, simplesmente, que a variacdo da massa
contida no volume € causada pela taxa liquida de massa que é transferida através da superficie do

corpo.
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Utilizando o teorema integral de Gauss (ou da divergéncia), a Equacdo (A.3) pode ser

escrita na forma:

0
I(—'D+A.(pv))dV:0 (A4)
v\ ot

Onde A.(pv) € o divergente do fluxo mdssico que, em geometria cartesiana, € expresso

por:

0 0 0
A-(pv)=a—x(pu)+5(pv)+a(pw) (A.5)

A Equacdo (A.5) € vdlida para qualquer volume V, de forma que o integrando deve ser
nulo, o que origina a equacdo diferencial parcial na forma conservativa, dada pela primeira

equacgdo.

A aproximacao discreta de uma equagdo de conservagdo pelo método dos volumes finitos
tem por objetivo dividir o dominio de cdlculo em um certo nimero de subdominios, nos quais a
lei fisica de conservacdo seja feita vélida, dentro de um certo grau de aproximacdo. Esta
aproximacao pode ser obtida de duas formas. A primeira forma € a utilizagdo do balango da
propriedade conservada para cada um dos subdominios. O segundo modo € a integragdo da
equacdo de conservacdo, na forma conservativa, no volume do subdominio. Evidentemente,
ambos os métodos levam ao mesmo resultado, pois a equacdo de conservagao se originou através

de um balanco da propriedade em um volume finito, como mostrado na equacao da continuidade,

para a conservacao de massa.

Considere, por exemplo, a equagao da continuidade em duas dimensdes espaciais, usando a
geometria cartesiana. A Figura A.1 mostra um subdominio do dominio bidimensional da equagdo
e onde esta representada a nomenclatura de determinados pontos dentro ou na superficie deste

subdominio ou volume finito, bem como os fluxos mdssicos que atravessam cada face no
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intervalo de tempo At.
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Figura A.1: Subdominio do dominio bidimensional.

Assim a variagdo da massa dentro deste volume, no intervalo At, ¢ dada pelo balango:

(IOAXAy)t+At _(pAXAY)t :(puAtAy)w

~(puatay), +(pvarax), - (pvarax), o
Dividindo a Equacgdo (A.6) AtAx Ay, tem-se:
P — Py + (pu)e _(pu)w + ('0 V)n _(pV)S =0 (A7)

At Ax Ay

A Equacao (A.7) € a equacdo discretizada para o volume finito em questao.

A Equacio (A.7) também pode ser obtida através da integracdo da equagdo da continuidade
(colocada na forma da Equacdo (A.1)), sem o termo em pw, utilizando o seguinte operador

integral:
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t+4t e n

j dt j dx j .dy (A8)

Assim, a aproximacdo discreta é obtida pelos dois procedimentos. Usualmente, é mais facil
obter a equagdo aproximada através da integracdo da equacdo de conservacdo na forma
divergente, j4 que muitas grandezas tém balancos bem complexos. Note que a equacdo
discretizada ainda é uma expressdo exata para a conservacdo de massa no volume em questdo,
pois a forma de calculo dos fluxos médios através das faces e das densidades médias no volume
ainda ndo foi especificada. A aproximacdo destas grandezas, utilizando seus valores em pontos
discretos da malha e em um dado instante de tempo, é que introduz o erro da aproximacao

numérica.

A Figura A.2 mostra a estrutura bdsica de uma malha bidimensional de volumes finitos.
Usualmente, os valores das varidveis dependentes sdo armazenados nos centros dos volumes (P,
W, E, S, N) ou nos centros de determinadas faces (w, e, s, n). Os valores necessarios destas
varidveis em outras posi¢des sdo obtidos por processos convenientes de interpolagdo. Em um
mesmo problema, algumas das varidveis dependentes podem ser armazenadas nos centros dos
volumes, enquanto que outras ficam armazenadas em pontos sobre as faces. Assim, o método de

volumes finitos pode utilizar vdrias malhas para um mesmo problema (malhas entrelacadas).

Do que foi exposto acima, ficam bem claras as diferengas entre o método das diferencas
finitas e o método dos volumes finitos. O primeiro se baseia na aplica¢do da equacdo diferencial
em pontos discretos de uma malha e na utilizacdo de aproximacdes das derivadas utilizando
séries de Taylor. O segundo aplica a equacdo diferencial de conservacdo a subdominios de uma
determinada malha através da sua integracdo em cada volume. De fato, os termos de transporte
convectivo sdo os responsaveis pelas maiores dificuldades numéricas na solucdo de equagdes

diferenciais parciais, onde fun¢des de interpolacdo devem ser aplicadas.
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Figura A.2: Estrutura basica de uma malha bidimensional de volumes finitos.
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APENDICE B - IDENTIFICACAO DOS PARAMETROS DO
DESGASTE COM DIFERENTES VELOCIDADES DE ROTACAO

Neste apéndice sdo apresentados os resultados obtidos para a identificagdo dos parametros
do desgaste centralizando as velocidades de rotacdo utilizadas em torno da frequéncia de 51.5Hz,
ou seja, primeira frequéncia natural do sistema. Sendo assim, para os Casos 1, 3, 4 e 5 foram
utilizadas as frequéncias de rotagdo de 50.5, 51.5 e 52.5 Hz para a convergéncia do processo de
busca. O Caso 2 ndo foi utilizado, pois a resposta experimental mostrou um comportamento
atipico, indicando alguma falha durante a aquisi¢do dos dados. A Tabela B.1 mostra os resultados
para os testes em que foram utilizadas essas novas velocidades, enquanto as Figuras B.1 a B.4
apresentam as reconstituicdes das repostas direcionais obtidas com os novos valores encontrados

pelo método de busca.

Tabela B.1: Comparacao dos resultados obtidos com as diferentes velocidades de rotacao.

onde:

Caso 1 Caso 3 Caso 4 Caso 5
dOr ol 48,26 um 20,52 ym 44,08 m 44,08 tm
yreal 170 21° —12° 12°
Velocidades dOenc 47,31,um 22,32/1[‘11 41,58#[1] 41,67/[[1]
Usadas: 48, | 7. 19,84° 23.97° —12,08° 1451°
S1.5eS5Hz [ g 11 255x102 | 9,311 x107 | 2,6912x1072 | 1,383x107
Velocidades | Qome | 47:48um | 2229pm | 4198m | 42,84;m
Usadas: 50.5, | 7. 19.14° 24.03° —13,03° 14,22°
S1.5e525Hz [ g 11 021x107% | 9,302 x107 | 1,081x107 | 9,831x107

dy,., € a profundidade mdxima do desgaste real imposto no mancal;

Va1 € @ posi¢do angular do desgaste real imposto no mancal;

d,,,. € aprofundidade maxima do desgaste encontrada pelo modelo;

Ve € aposicdo angular do desgaste encontrada pelo modelo;

F

min

€ o valor da funcdo objetivo.

135




x10 x 10
3 T = 3 T T T
; : Forward Numérico : : s Forward Numérico
' ' = Ba ck ward Num érico : : == Back ward Numérico
2.5 e e ® Forvard Experimental P R R #*  Forward Experimental ||
; : @  Backward Experimental ©  Backward Experimental

Amplitude [m]

Amplitude [m]

60 65
Velocidade de Rotaciao [Hz] Velocidade de Rotacao [Hz]
Figura B.1: Reconstituicido da resposta direcional  Figura B.2: Reconstituicio da resposta direcional
do sistema para o Caso 1 com as novas do sistema para o Caso 3 com as novas velocidades
velocidades de rotacao. de rotacao.
] 5
x10
3X 10 3 ! ‘ ! !
= Forward Num érico i ' ———
- s Back ward Num érico Forward )u_mer‘lc.ﬂ
25 ’: #  Forward Experimental 25 I S S _B"d‘“"“i‘\““fe"m -
\ ©  Backward Experimental #  Forward Experimental
—_ - —_— : : €@  Backward Experimental
i 2 [ * i ; :
s \ :
= L *
Z 15 N 2
=3 * . \ o
E 1 * E
-« / 'l - \ <
0.5 -——/'“..'. p L
“,.I'I"'.“ :
1 i i 1 i i 1
40 45 50 55 60 65 40 45 50 55 60 65
Velocidade de Rotacio [Hz] Velocidade de Rotacio [Hz]
Figura B.3: Reconstituicio da resposta direcional  Figura B.4: Reconstituiciio da resposta direcional
do sistema para o Caso 4 com as novas do sistema para o Caso 5 com as novas velocidades
velocidades de rotacao. de rotacao.

Conforme mostra a Tabela B.1, os valores encontrados pelo método de busca, utilizando
velocidades de rotagdo mais proximas a ressondncia, assim como no caso apresentado na Tabela
7.2 do Capitulo 7, foram melhores do ponto de vista da fun¢do objetiva e da reconstitui¢cdo da
FRD, conforme indica a comparacdo das Figuras B.1 a B.4 com as Figuras 7.1 a 7.5, indicando
que os resultados obtidos com o método de busca foram melhorados escolhendo velocidades de

rotacao mais proximas da velocidade critica do rotor.
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