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Resumo

O estudo de maquinas rotativas ocupa uma posicdo destacada no contexto de maquinas e
estruturas devido a quantidade significativa de fendmenos que podem ocorrer durante a operacao
desses equipamentos. Este trabalho € focado no estudo de sistemas rotativos sustentados por
mancais hidrodindmicos (com ou sem um acoplamento conectando o eixo movido ao eixo
motriz) e, principalmente, na andlise das falhas que podem mais comumente ocorrer nesses
sistemas (desbalanceamento, empenamento e desalinhamento). A andlise € estendida para o caso
de maltiplas falhas, visto que essa é uma condi¢do comum em sistemas rotativos. O alinhamento
e o balanceamento perfeitos da maquina ndo podem ser obtidos em aplicacdes reais e, portanto,
forcas de excitacdo sdo geradas nesses sistemas, as quais afetam significantemente a operacao das
madquinas. Dessa forma, a influéncia do desbalanceamento, empenamento e desalinhamento nas
amplitudes de vibragcdo constituem uma importante considera¢do, especialmente o efeito dos
componentes harmOnicos que podem surgir em uma méquina desalinhada. Para representar
matematicamente o sistema, um modelo de elementos finitos € utilizado e a analise é realizada no
dominio da frequéncia. O acoplamento também é modelado como um elemento finito e as forcas
de desalinhamento, desbalanceamento e empenamento sdo incluidas no modelo de falhas. Com a
adicao de um nivel de ruido aos sinais simulados, um possivel sinal experimental € obtido e, com
o objetivo de identificar os pardmetros de falha considerados desconhecidos, um algoritmo
genético multiobjetivo é proposto. A andlise individual de cada funcdo objetivo (erro entre sinal
simulado e sinal ajustado) permite que seja possivel identificar um conjunto de solugdes 6timas

para o problema e, assim, identificar os parametros de falhas.

Palavras Chave: Dinamica de Rotores; Identificacio de falhas; Desbalanceamento;

Desalinhamento; Empenamento; Algoritmos Genéticos Multiobjetivo.
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Abstract

The study of rotating machinery occupies an outstanding position in the study of machinery
and structures due to the significant amount of phenomena that occur in the operation of these
equipments. This work is focused on the study of rotating systems supported by hydrodynamic
bearings (with or without a flexible coupling connecting the driving motor and the driven shaft),
mainly considering faults that can commonly occur in these systems (misalignment, bow and
unbalance) as the presence of multiple faults in a real machine is a common situation. The perfect
balance and alignment of the machine cannot be achieved in practical applications. Consequently
excitation forces are generated at these systems, which significantly affect the operation of the
machines. In this way, the influence of the unbalance, bow and misalignment on the vibration
amplitude is an important consideration, specially the effect of the harmonic components that can
rise when a machine is misaligned. To mathematically represent the system, a finite element
model is used and the analysis is held in the frequency domain. The coupling is also modeled as a
finite element and the misalignment, bow and unbalance forces are included in the fault model.
Noise is added to the simulated results to build a possible experimental result and, in order to
identify the fault unknown parameters, the multi-objective genetic algorithm is proposed. The
individual analysis of each objective function (difference between simulated and adjusted results)
allows the identification of an optimal set of solutions resulting in the identification the fault

parameters.

Key Words: Rotordynamics; Failure identification; Unbalance; Misalignment; Bow; Multi-

Objective Genetic Algorithms.
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1 INTRODUCAO

O estudo de maquinas rotativas ocupa uma posi¢cdo destacada no contexto de miquinas e
estruturas em vista da significativa quantidade de fendmenos tipicos na operacdo desses
equipamentos. A existéncia de um componente rotativo apoiado em mancais e transmitindo
poténcia cria uma familia de problemas que sdo encontrados nas mais diversas maquinas: sejam
compressores, turbinas, bombas, motores, turbinas de grande e de pequeno porte. Esses
equipamentos muitas vezes sdo parte integrante de plantas de producdo ou centrais de geracdo de

energia, sendo que uma parada imprevista pode acarretar grande perda financeira.

Viérios modelos matemdticos tém sido desenvolvidos para simular as condicdes de
trabalho de sistemas rotativos e avaliar seu comportamento real, isto €, sdo desenvolvidos
métodos para melhor modelar maquinas reais, como no caso de maquinas rotativas de grande
porte. Entretanto, segundo Lees, Sinha e Friswell (2009), determinar um modelo confidvel de
maquina rotativa que consiga prever seu comportamento dindmico e as possiveis falhas nesses

sistemas € um grande desafio que ainda ndo foi cumprido.

Através do estudo e modelagem de mdquinas rotativas, € possivel concluir que algumas das
principais fontes de vibragdes em maquinas rotativas sdo o desbalanceamento, empenamento € o
desalinhamento. Essas falhas podem causar sérios danos a partes criticas da maquina
(rolamentos, selos mecanicos, engrenagens, acoplamentos, etc.) tais como, diminui¢do da vida
util dos componentes, aumento dos custos de manutengdo, etc. A andlise vibracional representa
um grande campo de informacdes a respeito de qualquer falha em madaquinas rotativas. A
identificacdo de desbalanceamento foi estudada por muitos autores nas ultimas décadas.
Entretanto, segundo Edwards et al. (1998) a identificacdo de falhas como empenamento e

desalinhamento ainda requer esfor¢o de pesquisa.

Dessa forma, a proposta atual envolve a consideragdao de diversos pardmetros ao modelo
de rotor, visando o estudo de modelos de falhas em determinados elementos rotativos. Portanto,

propde-se a implementacdo de um modelo de elemento de acoplamento entre eixos e de seu
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efeito de desalinhamento, a modelagem do desbalanceamento de massa e, finalmente, a
modelagem do efeito de empenamento do eixo, todos estes fatores criticos e fortemente presentes

em dinamica de rotores.

Tarefas corretivas somente sdo possiveis quando um diagndstico preciso € obtido através do
entendimento da operagcdo do rotor e de todas as falhas e defeitos que podem ocorrer. Assim,
além do desenvolvimento de um modelo de falhas, neste trabalho € proposto um método de
identificacdo de falhas por algoritmos genéticos multiobjetivo. Através de dados vibracionais
provenientes de andlises de simulacdes (ou de experimentos), € possivel realizar as comparagdes

com os resultados obtidos pelo modelo e identificar os parametros relacionados as falhas.

Os algoritmos genéticos sdo uma técnica de busca baseada em conceitos da evolugado e
reproducdo bioldgicas, os quais podem ser aplicados para solucionar varios problemas em
engenharia. Trabalhos anteriores indicam que o uso dos algoritmos genéticos é recomendado para
problemas envolvendo expressdes matematicas complexas em sua modelagem. Dessa forma, eles

podem ser aplicados para identificar os parametros de falhas em sistemas rotativos.

Em resumo, o presente trabalho visa contribuir na evolucdo e entendimento dos métodos
de modelagem de falhas em mdquinas rotativas e ao processo de introdugdo e identificacdo de

falhas no estudo dos sistemas mecanicos rotativos rotor-acoplamento-mancais.

1.1 Objetivos e Contribuicoes do Trabalho

Os dois objetivos principais do trabalho consistem em:

1 Elaborar modelos de falhas (mais especificamente falhas por desbalanceamento de massa,
desalinhamento de acoplamentos e empenamento de eixo) e incorpord-los a modelagem de
maquinas rotativas e de seus componentes (eixos, discos, mancais, acoplamentos) através do

Método dos Elementos Finitos (MEF). Essa andlise € realizada no dominio da frequéncia,
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onde € possivel analisar a influéncia de cada uma das falhas, ou de um conjunto de falhas

atuando no sistema.

2 Desenvolver um procedimento de identificacio dos parametros de falhas em mdaquinas
rotativas, utilizando algoritmos genéticos multiobjetivo. Estes algoritmos apresentam a
vantagem de retornar um conjunto de solugdes Gtimas (denominadas Otimo de Pareto), sendo
possivel analisar todos os possiveis casos de falhas (e suas quantidades) que podem estar

ocorrendo em uma maquina rotativa.

Ap6s a elaboragdo do modelo matematico do sistema e suas falhas, obtém-se a simulagao
da resposta do sistema em frequéncia para cada tipo de falha (ou conjunto de falhas). As
simulacdes, somadas a um ruido branco, sd@o consideradas como ‘sinal experimental’, sendo
arquivos de entrada para o procedimento de ajuste. Dessa forma, esta dissertacao visa construir e
validar um modelo de sistema rotativo e de suas falhas mais comuns, além do desenvolvimento
de um procedimento de identifica¢do de falhas para futura utilizacdo em conjunto com o software
ROTORTEST®, pacote computacional dedicado a modelagem e andlise dinAmica de mdiquinas
rotativas. Tal software foi desenvolvido e estd sendo aprimorado no Laboratério de Mdquinas
Rotativas (LAMAR), no Departamento de Projeto Mecanico (DPM) da Faculdade de Engenharia
Mecéanica da Universidade Estadual de Campinas (FEM / UNICAMP). Assim, serd possivel, no
futuro, aplicar o trabalho desenvolvido nesta dissertacdo a dados experimentais obtidos na
bancada experimental de rotor horizontal do LAMAR, objetivando identificar as possiveis falhas

neste sistema e validar experimentalmente o método.

1.2 Descricao do Trabalho

A presente dissertacdo € composta por oito capitulos, além dos seus apéndices e anexo. O

conteddo de cada capitulo estd resumido abaixo.

O Capitulo 1 apresenta o objetivo do trabalho e a visdo geral do tema desenvolvido neste

trabalho de mestrado.



O Capitulo 2 contém uma revisdo bibliografica dos assuntos abordados, apresentando
trabalhos expressivos e relevantes nas dreas de modelagem de sistemas mecanicos, andlise de
falhas em maquinas rotativas (com foco em desbalanceamento, empenamento e desalinhamento),

métodos de ajuste de modelos e algoritmos genéticos multiobjetivo.

A modelagem do sistema rotativo e a teoria de dinamica de rotores utilizada sdo descritas
no Capitulo 3, enquanto que a andlise e a modelagem das falhas estudadas nesse trabalho sdo
detalhadas no Capitulo 4. Dessa forma, os dois capitulos sdo complementares para um total

entendimento da modelagem adotada.

No Capitulo 5, a teoria de algoritmos genéticos, em especial, os algoritmos genéticos
multiobjetivo, é apresentada. A metodologia de ajuste € detalhada, explicando o papel da
aplicacdo dos algoritmos genéticos nesse procedimento de identificacdo dos parametros de falhas

considerados desconhecidos.

Os resultados das simulagdes e a discussdo da influéncia de cada falha no sistema rotativo
sdo apresentados no Capitulo 6. J4 o Capitulo 7, inclui os resultados do processo de ajuste e da
identificacdo dos parametros de falha em mdquinas rotativas, além da analise da metodologia

utilizada.

O Capitulo 8, finalmente, contém as observacdes e conclusdes finais da dissertacdo, além

das sugestdes para trabalhos futuros.



2 REVISAO DA LITERATURA

Este capitulo contém uma revisdo bibliografica dos assuntos abordados, apresentando
trabalhos expressivos nas areas de modelagem de sistemas mecanicos e andlise de falhas em
madquinas rotativas (com foco em desbalanceamento, empenamento e desalinhamento). Sao
abordados também métodos de ajuste de modelos, além de algoritmos genéticos multiobjetivo,

que sdo a abordagem utilizada para identificacdo de falhas neste trabalho.

2.1 Identificacao de falhas em maquinas rotativas

Durante os ultimos 60 anos, maquinas rotativas t€ém sido estudadas de forma cada vez mais
detalhada. Um entendimento aprofundado dos principios da dindmica de rotores € essencial para
engenheiros e cientistas envolvidos, por exemplo, nas industrias de transporte e de geracdo de
energia. Segundo Edwards et al. (1998), somente a partir do final da década de 1960, técnicas
experimentais e analiticas para andlise dos niveis vibracionais foram utilizadas rotineiramente

para diagnostico de falhas em mdquinas rotativas.

Em rotores, ocorrem vibragdes que podem ser origindrias, por exemplo, de acoplamentos
desalinhados, desbalanceamento de componentes mecanicos, deformacdo de eixos, folgas
excessivas ou ndo nos mancais, falta de rigidez no conjunto. Através da andlise dindmica de
rotores, € possivel identificar e quantificar diversos tipos de falhas em equipamentos mecanicos.
Muitos trabalhos sobre a identificagdo de falhas em rotores estdo disponiveis na literatura.
Entretanto, estes geralmente tratam de apenas um tipo de falha, a qual, na maioria das vezes,
resulta de um desbalanceamento residual de massa (Bachschmid, 2001). Porém, em madquinas
reais, a presenca de multiplas falhas num sistema rotativo é bem frequente. A presenca
simultanea de empenamento — devido a causas diversas — e de desbalanceamento residual ou de

desalinhamento no acoplamento ocorre com frequéncia nesses sistemas.



Existem diversos tipos de falhas em rotores que geralmente resultam em elevados niveis de
vibragcdo e instabilidade. Varios livros sobre dinamica de rotores, como o de Vance (1988),
Goodwin (1989), Rao (1996) e Prabhu e Sekhar (2008) abordaram vérios aspectos sobre tais
falhas. Um extenso estudo sobre o estado da arte em diagndstico de falhas foi realizado por
Edwards et al. (1998), envolvendo as falhas por desbalanceamento, empenamento e trincas,

considerados pelos autores como as falhas mais comuns.

Visto que a andlise e o projeto de maquinas rotativas s@o atividades criticas em termo de
custo de producdo e manuten¢do, ndo € surpresa que a andlise de falhas em maquinas rotativas
receba cada vez mais atencdo. Devido ao rdpido progresso na tecnologia, rotores estdo se
tornando mais leves e mais rdpidos e suas tolerancias mais apertadas. Como o projeto dessas
mdquinas vem se tornando cada vez mais complexo, as técnicas de monitoramento e
identificacdo de falhas devem seguir tal avanco, para acompanhar as novas condi¢cdes mais
criticas s quais os elementos individuais dos conjuntos rotativos sdo submetidos. E importante,
portanto, buscar eliminar ou minimizar as muitas fontes possiveis de falhas. Novas técnicas estao
sendo desenvolvidas para atender as crescentes demandas por mdquinas rotativas com niveis

toleraveis de falhas.

Altas velocidades de rotacdo e a exigéncia de mdquinas rotativas que operem com um
determinado nivel de vibragdes demonstram que o controle de vibracdes em maquinas rotativas é
essencial na inddstria. Das muitas causas de vibragdo em rotores, desbalanceamento,
empenamento, desalinhamento e trincas sao as que ocorrem com mais frequéncia (Edwards et al.,
1998). Procedimentos para identificar e corrigir tais falhas tém tido um desenvolvimento

expressivo nos ultimos anos, mas nenhuma das falhas foi tdo estudada como o desbalanceamento.

2.1.1 Modelos de falha devido ao desbalanceamento

Na pratica, rotores podem ndo estar devidamente balanceados devido a erros de manufatura

como porosidades e densidade ndo uniforme. Como resultado do desbalanceamento de massa,
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uma forga centrifuga é gerada e, assim, sdo criadas reacdes nos mancais e estruturas de suporte.
A frequéncia de rotacdo do desbalanceamento de massa € sincrona, ou seja, uma vez a velocidade
de rotagcdo do eixo (Ix RPM), visto que a for¢a do desbalanceamento acompanha a rotagdo do

eixo.

Rotores sdo geralmente balanceados, quando montados em uma mdquina especifica, para
manter o desbalanceamento em niveis minimos aceitdveis. Porém, o balanceamento estd sujeito a
deterioracao conforme a operagao do rotor e esta condi¢do pode ser identificada pelos crescentes

niveis de amplitudes vibracionais.

As técnicas mais comuns de identificacio do desbalanceamento sdo as andlises em
velocidade constante ou em desaceleracdo, estudando as diferentes respostas obtidas utilizando
diferentes massas desbalanceadas escolhidas para teste, para analisar a influéncia dessas massas e
tornar possivel a identificacdo do desbalanceamento residual do conjunto (em um ou mais planos
de desbalanceamento). Assim, um modelo matematico é desenvolvido e sdo determinados os
planos de desbalanceamento, sendo que a amplitude do desbalanceamento pode ser estimada
através de métodos de minimizagdo, como por minimos quadrados. Pennacchi et al.(2006)
utilizaram essa abordagem para balancear um turbo gerador de 320MW. Outra abordagem para
estimar este parametro foi aplicada por Lees e Friswell (1997) e Edwards et al. (2000) utilizando
uma unica desaceleragdo da maquina rotativa. Nesse método, apenas as vibragdes experimentais
nos mancais foram medidas e comparadas ao modelo matematico por elementos finitos através
do método de minimos quadrados para estimar os pardmetros do desbalanceamento em varios
planos, além dos parametros dinamicos da fundagcdo. O método foi inicialmente aplicado para
resultados simulados e, logo apds, para resultados experimentais, por Edwards et al.(1999 e
2000), Lees (2000) e Lees, Edwards e Friswell (2000), trabalhos estes em que a identificacdo dos
parametros do desbalanceamento se mostrou bastante precisa, superando a identificacdo dos

parametros da fundacdo.

Ubinha (2005) implementou um método hibrido numérico-experimental para determinar os

parametros de desbalanceamento (amplitude e fase) e da fundagdo flexivel (rigidez e



amortecimento), de dois modelos de mdaquinas rotativas utilizando a resposta ao

desbalanceamento dos sistemas em partida ou parada.

A andlise em velocidade constante foi realizada por Camargo (2008) e Castro et al. (2008),
trabalhos em que os autores modelaram por elementos finitos um sistema rotativo composto por
um disco central de massa e um eixo suportado por dois mancais, considerando a forca de
desbalanceamento como excitagdo. Como parametros desconhecidos, foram consideradas a
amplitude do desbalanceamento e a viscosidade de cada mancal e, subsequentemente, o ajuste do
modelo a resultados experimentais no dominio do tempo foi realizado por algoritmos genéticos
multiobjetivos. As fungdes objetivo consideravam as diferengas entre as Orbitas experimentais e
ajustadas, como grau de elipsidade, dimensdo do eixo maior da 6rbita e seu angulo de inclinacdo
em relacdo a horizontal. A andlise experimental do trabalho foi realizada em uma bancada que
continha um acoplamento (préximo a um dos mancais) ligando o eixo ao motor de acionamento
e, dessa forma, os resultados do ajuste sempre foram melhores para o mancal mais distante ao
acoplamento, apesar de terem sido obtidos bons resultados para ambos. Os resultados obtidos
foram satisfatérios, porém, observou-se que o desenvolvimento de um modelo matematico mais
completo certamente resultaria em andlise mais precisa sobre o comportamento dindmico de
maquinas rotativas reais, através da modelagem numérica. Essa modelagem mais completa inclui
o efeito do desalinhamento no acoplamento e do empenamento do eixo e serd desenvolvida neste

trabalho de mestrado.

Outros trabalhos que estudam o desbalanceamento, porém em conjunto com outras falhas,

estdo apresentados nas sessoes a seguir.

2.1.2 Modelos de falha devido ao empenamento do eixo

O empenamento de um eixo € uma condi¢do na qual seu eixo geométrico ndo € uma linha
reta. Esta falha é considerada como uma das mais comuns fontes de vibracdo em rotores e pode

ter diversas causas, como deformacgdo na fabricagdo, efeitos da gravidade (ao se deixar um rotor



horizontal em repouso por longo periodo), distor¢do térmica, alta forca de desbalanceamento
anterior. Durante o inicio de operagdo de turboméquinas, como turbinas a gés, a vapor ou bombas
de 4dgua em reatores nucleares, o empenamento pode ser desenvolvido no rotor devido a uma

assimetria na distribuicao de calor (Wowk, 2001).

A andlise de forcas em eixos devido a um empenamento inicial teve um grande aumento
nos ultimos trinta anos. Entretanto, o nimero de estudos € muito menor que estudos sobre
desbalanceamento. Os trabalhos que modelam o empenamento do eixo, normalmente consideram
também os efeitos do desbalanceamento, visto que € consenso geral considerar que esses dois
efeitos aparecem nas respostas como componentes com frequencia igual a rotacdo do rotor.
Wowk (2001) afirma que, devido a diferengas, na variacdo com a velocidade, das for¢as geradas

por estas duas falhas, € possivel e necessario identificar as influéncias dos dois fendmenos.

Uma das primeiras extensas investigacdes sobre o empenamento de um eixo foi feita por
Nicholas et al. (1976a , 1976b). O primeiro trabalho discutiu a resposta ao desbalanceamento de
rotores flexiveis na presenca do empenamento, enquanto que o segundo propds uma nova teoria

de balanceamento para aplica¢do ao primeiro trabalho e forneceu resultados experimentais.

Edwards, Lees e Friswell (1999, 2000) propuseram uma técnica para estimar os perfis
empenados do rotor, juntamente com o desbalanceamento, utilizando as respostas medidas na
primeira harmdnica, incorporando somente uma forc¢a adicional devida e ao empenamento ao

efeito de desbalanceamento.

Rao (2001) discute o problema de empenamento em um rotor sujeito a desbalanceamento e
empenamento residual durante o seu funcionamento e apresenta um modelo de rotor Laval
empenado, além dos resultados para as andlises em amplitude e fase de diferentes casos de

arqueamento e relacdes angulares entre o desbalanceamento e o empenamento.

Nelson (2002) apresenta um procedimento de balanceamento de um sistema com multiplos
eixos flexiveis com vdrios graus de liberdade, considerando o empenamento e desbalanceamento

residual dos eixos. Os efeitos das forcas de empenamento sdo adicionados ao modelo de
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elementos finitos como uma forga proporcional a rigidez do sistema e ao empenamento. Em seu
trabalho, trés métodos foram desenvolvidos. O primeiro trata o arco residual e o
desbalanceamento do rotor como uma for¢a de desbalanceamento equivalente; o segundo propde
a subtragdo do arco residual formado em velocidades praticamente nulas; o terceiro propde a
reducdo da resposta do eixo na velocidade estudada, utilizando dados obtidos a diferentes

velocidades de rotagdo.

Chavéz (2003) mostrou a implementagdo de uma solugdo de baixo custo para problemas de
vibracdo excessiva em mdaquinas rotativas devida ao desbalanceamento do rotor e a0 empenamento
do eixo. Assim, realizou a modelagem e a validacdo experimental de um rotor horizontal com apoios

elasticos, incluindo efeito giroscopico, desbalanceamento e empenamento.

Pennacchi (2004) discute a precisdo de técnicas de identificacdo de falhas e estuda as
vibragdes anormais obtidas do rotor de um gerador de energia. A identificacdo de falhas através
do modelo construido para simular vérias falhas indica que a causa das vibragdes era

empenamento devido a uma distribuicdo axial assimétrica de temperatura.

Darpe (2006) apresenta um modelo que considera o empenamento € o desbalanceamento

em um rotor com trinca e analisa a influéncia dos valores de empenamento nesse sistema.

Meagher (2008) aplicou o modelo de um rotor Bently-Muszynska de dois GDL complexos
para comparar dados experimentais para diferentes condicdes de empenamento e
desbalanceamento, analisando as respostas nos mancais € no ponto central do eixo. O bom ajuste
entre 0 modelo analitico e os experimentos demonstrou que a andlise pode ser util para
diagnosticar e balancear o empenamento residual, inclusive para os dados dos mancais, onde

informacdes vibracionais estdo, normalmente, mais disponiveis em uma maquina rotativa.
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2.1.3 Modelos de falha devida ao desalinhamento do acoplamento

O acoplamento € um conjunto mecanico constituido por grupos de componentes mecanicos,
empregado na transmissdo de movimento de rotacao entre duas arvores ou eixos-arvores. O efeito
do acoplamento em velocidades criticas de um rotor e o efeito do desalinhamento desse
acoplamento nas amplitudes de vibracdo de madaquinas rotativas constituem importantes
consideragdes em modelos de sistemas rotor-mancais, especialmente em velocidades de rotacao

elevadas.

Em aplicacdes reais, € praticamente impossivel obter um alinhamento perfeito, ou seja,
sempre uma condicdo de desalinhamento estd presente, resultando no que muitos autores
consideram como uma das principais causas de vibracdo em rotores. O desalinhamento em eixos
de méquinas resulta em forcas de reacdo no acoplamento, as quais afetam o funcionamento das
madquinas, gerando altos niveis de vibracdo e, portanto, ¢ uma falha de grande preocupacdo para

engenheiros projetistas e de manutengao.

O desalinhamento é uma condicdo na qual os eixos conectados ndo estdo na mesma linha
de centro. O desalinhamento entre eixos pode ser angular, paralelo ou uma combinacdo de
ambos. Sob tais condic¢des, acoplamentos rigidos normalmente geram altas forcas de reacao que
vao resultar em altos niveis de vibracdo e operagdo ruidosa, falha prematura dos mancais e, em
casos extremos, em fratura dos eixos. Acoplamentos flexiveis podem acomodar certo nivel de
desalinhamento e minimizar seus efeitos, ou seja, minimizar o efeito das forcas de reacdo geradas
pelos deslocamentos lateral, angular e axial. Varios autores publicaram trabalhos (tanto andlises
experimentais quanto modelos numéricos) de sistemas rotativos com acoplamentos rigidos ou

flexiveis e os principais trabalhos da drea estdo apresentados a seguir.

Gibbons (1976) modelou as forcas e momentos de reacdo origindrias de desalinhamento
paralelo para quatro tipos de acoplamentos, sendo estes divididos em acoplamentos mecanicos
(por engrenagens) e acoplamentos flexiveis (como acoplamentos de diafragma) e as aplicou para

alguns exemplos reais. Gibbons influenciou muitos autores, que deram sequéncia ao seu trabalho
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ou o aplicaram a outras andlises. Arumugam et al. (1995) e Sekhar e Prabhu (1995), por exemplo,
basearam-se nas equacdes de Gibbons para desenvolver relagdes para desalinhamento angular e
desalinhamento combinado. Prabhakar et al. (2001, 2002) utilizaram este equacionamento em

seus trabalhos sobre desalinhamento.

Sekhar e Prabhu (1995) utilizaram um modelo de elementos finitos de alta ordem com 8
graus de liberdade por n6 para representar um sistema rotor-acoplamentos-mancais, considerando
a deflexdo linear e angular, a forca de cisalhamento € 0 momento torsor presentes no eixo.
Equagdes para as forcas e momentos de reacdo devidos ao desalinhamento do acoplamento
flexivel foram deduzidas e integradas ao modelo. A resposta ao desbalanceamento na segunda
harmonica, a diferentes velocidades de rotacao, foi avaliada, permitindo identificar caracteristicas
de um eixo com desalinhamento. Os autores chegaram a conclusdo que a localizacdo do
acoplamento tem grande influéncia nas vibracdes e que o desalinhamento ndo afeta
significativamente as vibra¢des excitadas por uma for¢ca que atua na primeira harmonica, mas é
clara sua influéncia sobre as vibragdes excitadas por uma forca que atua na segunda harmdnica da
velocidade de rotacdo do sistema. Utilizando esse modelo é possivel predizer a resposta

vibracional devido ao desalinhamento em vérias harmonicas, o que € muito Util em termos tanto

de andlise de falhas quanto de projeto de mdquinas.

Prabhakar et al. (2001) analisaram um sistema rotor-acoplamento-mancais passando pela
velocidade critica. O rotor foi modelado pelo método dos elementos finitos e o acoplamento
modelado por junta sem atrito ou junta com rigidez e amortecimento. A Transformada de
Wavelet Continua foi utilizada para extrair do sinal no dominio do tempo as informacdes sobre as
falhas. Prabhakar et al. (2002) analisaram também o efeito de trincas em um sistema com
desalinhamento entre eixos conectados, aplicando novamente a Transformada de Wavelet

Continua e o método dos elementos finitos.

Lee e Lee (1999) utilizaram for¢as e momentos para representar o desalinhamento de seu
modelo dindmico de rotor horizontal com acoplamento flexivel e mancais de rolamento.
Consideraram-se as reacoes, as cargas e as deformacdes nos mancais € no acoplamento como

efeitos do desalinhamento. Em sua andlise, os autores incluiram a vibragdo axial, que foi
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considerada uma importante indicacdo de desalinhamento e, portanto, cada elemento do Modelo
de Elementos Finitos possui 6 GDL., incluindo os 2 GDL. referentes ao deslocamento axial de
cada n6. Foram calculadas as respostas no tempo (com o método de integracdo de Runge-Kutta)
como resposta ao desalinhamento e ao desbalanceamento. Varias configuracdes em bancada
experimental foram realizadas para validar o modelo matematico, alterando-se o valor
(conhecido) de desalinhamento angular e/ou paralelo. Foi considerado que os coeficientes dos
mancais se alteram conforme o grau de desalinhamento e, consequentemente, a frequéncia
natural do sistema também sofre alteragdo. As conclusdes mostram que, quando o
desalinhamento angular aumenta, as Orbitas dos mancais tendem a se aproximar de uma reta
(menor grau de elipsidade) e a frequéncia natural do sistema na dire¢do do desalinhamento
aumenta consideravelmente. No entanto, para desalinhamento paralelo as drbitas e frequéncia

natural ndo sdo alteradas visto que um acoplamento muito flexivel foi usado.

Al-Hussain e Redmond (2002), visando prever o comportamento dindmico de
turbomdquinas desalinhadas, desenvolveram um modelo de dois rotores Jeffcott conectados por
acoplamento rigido e sujeitos a desalinhamento puramente paralelo para o estudo das vibragdes
laterais e torcionais. Observou-se que, através da matriz de rigidez e do vetor de forca, o
desalinhamento paralelo acopla os movimentos de translagdo com as deflexdes angulares. A
andlise numérica em frequéncia revelou que as frequéncias naturais do sistema sdo excitadas
devido ao desalinhamento. Entretanto, o trabalho nao apresentou nenhuma evidéncia da presenca
da segunda harmonica (2x), caracteristica comumente observada em sistemas rotativos com
desalinhamento. Os autores também afirmam que a representacdo do acoplamento flexivel por
junta universal pode ndo ser aplicdvel a todos os acoplamentos flexiveis ou a todas as condi¢des

de desalinhamento, fato confirmado por Cantania e Maggiore (2004).

Em sua tese de doutorado, Tapia (2003) desenvolveu um modelo através do método de
elementos finitos, considerando as modelagens simplificadas de acoplamentos existentes na
literatura. Na modelagem do acoplamento, foram implementados os modelos isotropicos
discretos (massa, mola, amortecimento) propostos por Nelson e Crandall (1992) e Kramer (1993).
Nas simulacdes numéricas, verificou-se que o comportamento dindmico do sistema € diferente,

dependendo do modelo considerado, tanto em relacdo as frequéncias naturais, quanto as
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amplitudes de vibracdo. Foram obtidas, através de experimentos, as FRF’s (Fun¢des da Resposta
em Frequéncia) por desbalanceamento e excitacdo aleatdria através de um shaker. O ajuste entre
os dados experimentais e simulados foi possivel através do Método de Minimos Quadrados Nao-
Linear. A conclusao do trabalho mostrou que os melhores modelos dos acoplamentos sdao aqueles
representados através dos parametros de rigidez e amortecimento, propostos por Nelson e
Crandall (1992) e por Krimer (1993). Como sugestdo para trabalhos futuros, o autor propde a
utilizacdo de coeficientes dinamicos dos mancais hidrodindmicos para melhor representar o
sistema fisico, além de um método de ajuste que permita também ajustar a condi¢do de

desbalanceamento. Estas duas sugestdes serdo seguidas por este trabalho de mestrado.

Lees (2007) desenvolveu as equagdes de movimento de mdquinas rotativas com
desalinhamento utilizando um modelo bastante idealizado de dois eixos, particularmente
escolhido na tentativa de entender os efeitos do desalinhamento desses sistemas. E considerado
que os dois rotores tenham um desalinhamento paralelo vertical e que estdo rigidamente
conectados por um acoplamento com trés pinos. A forca de excitagdo provém apenas do
desalinhamento, visto que o sistema € considerado perfeitamente balanceado. Segundo o autor,
havia sido comumente adotado que as harmonicas do sistema surgem das ndo linearidades do
mesmo. Porém, foi demonstrado que o modelo linear estudado, mesmo sendo simples, gera
harménicas da velocidade do eixo, através da interacio dos efeitos de torcdo e flexdo. E ainda
discutido que em um sistema real existem vdarias fontes de nao linearidades, que podem aumentar
ou diminuir a resposta a excitacdo em multiplos da velocidade de rotacdo do eixo e podem

explicar, em parte, a dificuldade no entendimento dos efeitos do desalinhamento no sistema.

Zhao (2008) estudou as forgcas de contato em acoplamentos do tipo spline. Seu modelo
matematico envolveu dois rotores simétricos, cada um com um disco central, conectados por um
acoplamento spline. Mostrou que, quando ndo ha desalinhamento, a resposta principal é aquela
em 1x a velocidade do eixo, enquanto que na presenca do desalinhamento, respostas na segunda
harmonica também se tornam presentes. Com o aumento do desalinhamento, as resposta em

frequéncia ganham em amplitude e a resposta em 2x cresce rapidamente.
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Patel e Darpe (2009) examinaram os efeitos do desalinhamento angular e paralelo no
comportamento vibratério de dois rotores acoplados. Para isso, utilizaram um modelo de
elementos finitos com elementos de viga com 6 GDL, considerando também o movimento axial.
A andlise € realizada para resposta ao desbalanceamento de rotores acoplados com
desalinhamento angular, paralelo ou perfeitamente acoplados. Os autores concluem que o

desalinhamento acopla as vibra¢des nos modos lateral, axial e torsional.

Bouaziz et al.(2009) analisaram o comportamento dindmico dos mancais hidrodindmicos na
presenca de desalinhamento angular no acoplamento que conecta o eixo do motor a um rotor
rigido. A andlise em frequéncia do sistema apresenta dois picos dominantes: um, predominante, a

2x a frequéncia de rotag¢do do sistema e outro a 4x.

Apesar de ser considerada uma das falhas mais comuns em andlise de maquinas rotativas,
de diversos trabalhos terem tentado estudar seus efeitos € em um tempo em que a dindmica de
rotores pode ser considerada uma ciéncia madura, o desalinhamento ainda ndo esta
completamente compreendido. A partir da andlise da literatura aqui apresentada, pode-se notar
que a maioria dos estudos anteriores considerou diferentes condi¢des cinemadticas dos
acoplamentos sob desalinhamento. Vibragdes em frequéncias duas vezes (2x) a velocidade do
eixo e outras harmonicas foram obtidas, por exemplo, por Xu e Marangoni (1994), Catania e
Maggiore (2004), Lees (2007). No entanto, Al-Hussain e Redmond (2002) relataram vibracodes
uma vez a velocidade do eixo (1x) laterais e torsionais para desalinhamento paralelo. Dewell e
Mitchell (1984) apresentaram uma discussdao sobre as frequéncias de vibragdo de um
acoplamento flexivel de disco metédlico e mostraram experimentalmente, através de andlise
espectral, que todas as vibragdes aparecem na segunda e quarta harmonicas. Lee (1993) afirma
que o desalinhamento, assim como as trincas, gera vibra¢des com frequéncia i vezes a rotagao do
rotor, em que 1 € um ndmero inteiro, além de afirmar ser importantissima a andlise harmonica
assincrona para identificar a origem das vibracdes e assegurar o bom funcionamento do
equipamento. E ainda revelado experimentalmente por Piotrowsi (1995) e Patel e Darpe (2009)
que diferentes tipos de acoplamentos flexiveis apresentam diferentes componentes em frequéncia
na resposta ao desalinhamento. Apesar disso, € amplamente aceito que o desalinhamento produz

vibragdes acentuadas em segunda harmonica. Entretanto, como outras falhas podem causar
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harmonicas 2x (como trincas por fadiga, assimetria de rigidez, etc.), o processo de identificacdao

do desalinhamento pode se tornar mais confuso.

2.2 Modelos de multiplas falhas

Os rotores em instalacdes industriais apresentam varias falhas que podem existir
simultaneamente e, muitas vezes, ndo podem ser solucionadas todas juntas, sendo que esforcos
sdo realizados para manté-las entre limites aceitdveis (desbalanceamento, desalinhamento, etc).
Em situagdes nas quais mais de uma falha existam no sistema rotor-mancais, o problema de
relacionar as vibragdes observadas com uma falha em particular pode se tornar uma tarefa dificil.
No passado recente, somente algumas pesquisas se envolveram com problemas de duas ou mais

falhas em uma mdquina rotativa.

Xu e Marangoni (1994a) elaboraram um modelo de motor e acoplamento flexivel através
do método dos elementos finitos para analisar a resposta dinamica do sistema a
desbalanceamento e desalinhamento. Para tentar reproduzir os efeitos do desalinhamento, o
acoplamento foi modelado como uma junta universal. As respostas indicam que as frequéncias
devidas ao desalinhamento sdo multiplos pares da frequéncia de rotacdo do motor. Além disso, os
autores afirmam que uma for¢a de aceleracdo (ou desaceleracdo) € induzida pelo efeito de
desalinhamento quando desbalanceamento e desalinhamento estdo presentes em uma maquina
rotativa e, desse modo, o desbalanceamento deve ser formulado de modo diferente do
convencional. Xu e Marangoni (1994b) validaram esse modelo tedrico utilizando os espectros de
frequéncia medidos a partir de uma bancada experimental, utilizando dois tipos de acoplamentos:
um acoplamento flexivel simplificado € um acoplamento helicoidal. Os resultados experimentais
e simulados foram comparados para diversas condi¢des de desbalanceamento e desalinhamento,
0s quais apresentaram boa concordancia. Os autores concluiram que tanto o desbalanceamento
quanto o desalinhamento podem ser descritos, respectivamente, por componentes 1x e 2x da
velocidade de rotacdo do eixo. E, ainda, que o desalinhamento pode nao ser tdo aparente se a sua

frequéncia forcada (2x a velocidade de rotacdo do eixo) ndo estiver proxima a uma das
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frequéncias naturais do sistema. Porém, se houver tal proximidade, o efeito do desalinhamento

pode ser significantemente amplificado.

Bachschmid et al. (2002) apresentaram um modelo de identificagdo de multiplas falhas em
rotores. Para realizar tal identificacdo, os autores utilizam um método de ajuste por minimos
quadrados no dominio da frequéncia, através da minimizacdo de residuos multidimensionais
entre as vibragdes em alguns dos planos de medidas na maquina e as vibragdes calculadas. Nesse
trabalho, os autores assumem um modelo de elementos finitos para o rotor, matrizes de rigidez e
amortecimento para os mancais (sem considerar suas ndo linearidades) e trés diferentes
representacdes para a fundacdo. Visto que o caso de multiplas falhas pode ocorrer em méiquinas
reais (como trincas, empenamento, desbalanceamento ou desalinhamento do acoplamento), os
autores propdem, entdo, um método para identificar simultaneamente duas ou mais falhas
presentes no rotor. Modelos numéricos sdo apresentados para duas falhas simultineas e os
resultados experimentais obtidos em bancada de testes sdo utilizados para validar o procedimento
de identificacdo. O método provou-se efetivo em identificar as falhas e suas posi¢cdes, mdédulo e
fase, sendo praticamente perfeito para identificagdo de uma falha sozinha e apresentando erros de

até 66% na identificacdo de duas falhas simultaneas.

Darpe (2004) elaborou um procedimento para identificacao de multiplas falhas em um rotor
Jeffcott, incluindo no modelamento duas trincas, desbalanceamento e assimetria da rigidez do
rotor. Através das Orbitas (andlise no dominio do tempo) e andlise no dominio da frequéncia,
foram propostas técnicas diferentes para identificar separadamente os efeitos da assimetria da
rigidez e do efeito das trincas, apesar de ser conhecido que as duas falhas produzem sinais

similares de vibracao.

Santiago (2004) analisou as falhas em maquinas rotativas utilizando Transformada de
Wavelet e redes neurais artificiais. Em seu modelo, o acoplamento conecta o motor ao €ixo
principal sustentado por dois mancais de rolamento idénticos e com dois discos rigidos. A andlise
experimental foi realizada em bancada através de introducdo de falhas (desbalanceamento,
desalinhamento, folga mecéanica, introdu¢do de rigidez, impacto) e considerando respostas em

regime estaciondrio e transiente. Através da andlise transiente, o autor concluiu que a folga
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mecanica e o efeito da evolucao do desalinhamento angular podem ser monitorados e detectados
durante a partida da maquina sem precisar passar pela velocidade critica. Os resultados obtidos
mostram que as técnicas aplicadas podem ser utilizadas satisfatoriamente como técnicas alternativas

de classificagdo e diagndstico de falhas introduzidas em mdquinas rotativas com alta eficiéncia.

Eduardo (2003) descreveu uma metodologia de diagndstico de defeitos em sistemas
mecanicos rotativos excitados por desbalanceamento e forcas estocdsticas tipo ruido colorido,
através da Andlise de Correlacdes baseada na Matriz de Lyapunov e Redes Neurais Artificiais.
Nessa tese, o defeito no sistema rotativo foi detectado através do monitoramento da variacdo dos
parametros fisicos, através da comparacao das fungdes de correlacdo tedricas e estimadas. Redes
Neurais Artificiais foram utilizadas como ferramentas para mapear as funcdes de correlagdo que
envolvem as varidveis que nao podem ser medidas. A andlise dos resultados foi feita aplicando o
método para sistemas rotativos modelados com seis e quatorze graus de liberdade. Bons
resultados demonstram a viabilidade em estudos futuros nesta drea. Também sdo apresentados

resultados da aplicagdo do método a uma bancada experimental, constituida por um rotor vertical.

Da Silva (2006) aplicou a metodologia de diagndstico de falhas em sistemas mecanicos
rotativos sustentados por mancais magnéticos ativos em conjunto com um sistema de controle
ativo de vibracdo, excitados por forcas de desbalanceamento e ruido branco. O diagndstico
baseou-se no emprego de equacdes de correlagdes, através da formulagao matricial de Lyapunov,
para sistemas lineares estaciondrios juntamente com redes neurais artificiais, procedimento que
utiliza apenas as varidveis de estado medidas, através da correlacdo das varidveis de saida. As
falhas no sistema foram detectadas através do monitoramento da variagdo dos parametros fisicos
e da comparacdo das funcdes de correlagdo tedricas e estimadas. Com o método de diagndstico
de falhas proposto foi possivel detectar e discernir as falhas tanto mecanicas quanto elétricas,

bem como sua localiza¢do no sistema.

A maioria dos estudos publicados na literatura tem dado bastante atencdo ao diagndstico
das falhas presentes maquinas rotativas utilizando a resposta estaciondria (XU E MARANGONI
(1994), SEKHAR E PRABHU (1995)). Porém, foi investigada em outras pesquisas a deteccao da

presenca de trincas em sistemas rotativos usando a resposta transiente da maquina, ou seja, as
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respostas de partida e parada da maquina. Desta forma, o estudo do comportamento dindmico de
rotores e o diagndstico de falhas durante o regime transiente, ou seja, durante a partida (‘run-up,
start-up’) e parada (‘shut-down, coast-down, run-down’) da maquina, despertaram o interesse de
muitos pesquisadores. Nesse contexto, Sinha, Lees e Friswell (2004 e 2009) propuseram um
método capaz de realizar estimativas confidveis tanto do desbalanceamento (amplitude e fase)
quanto do desalinhamento do rotor em uma Unica operagao transiente (uma unica desaceleracao
da mdaquina). A hipétese assumida € que a fonte do desalinhamento estd nos acoplamentos do
sistema, o que gera for¢cas e momentos constantes e sincronos nos acoplamentos, dependendo da
extensdo da translacdo entre os dois rotores, sem considerar a velocidade de rotacdo. Foi
considerado que o desalinhamento afeta apenas o rotor, enquanto que, para um sistema com
mancais hidrodinamicos e acoplamentos rigidos, este afeta também a distribuicdo dos
carregamentos estiticos nos mancais lubrificados. Os autores demonstram o método
implementado utilizando dados experimentais de uma mdquina com dois mancais € um
acoplamento flexivel com o motor e a comparacao dos resultados se mostrou excelente, sendo o

método considerado robusto e confiavel.

Modelos matemdticos de madaquinas completas apresentam um papel de importancia
crescente na resolu¢cdo de problemas no estudo de miquinas rotativas. Foi observado que muitos
dos métodos recentemente propostos utilizaram os modelos matematicos de uma mdquina, as
respostas medidas (ou simuladas) e entdo estimaram os parametros relacionados as falhas por
otimizacdo. Tais métodos podem permitir uma répida compreensao das falhas e apresentar um
papel fundamental no processo de manutencdo desses sistemas. Deste modo, o método
desenvolvido nesse trabalho de mestrado visa elaborar um modelo suficientemente completo de
madquina rotativa e métodos de otimizagdo, de forma a contribuir para que o modelo possa ser

ajustado e os parametros de suas falhas possam ser identificados.
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2.3 Ajuste de Parametros em Sistemas Rotativos

A analise da dindmica de rotores vem se tornando, atualmente, uma fase de estudo anterior
ao projeto, devido a possibilidade de prever problemas durante o funcionamento de rotores.
Vérios modelos matemdticos, como os de mdéquinas rotativas de grande porte, t€ém sido
desenvolvidos para simular as condi¢des de trabalho de sistemas rotativos e avaliar seu

comportamento real.

O conhecimento preciso das caracteristicas dindmicas de maquinas rotativas permite
predizer a resposta vibratéria em distintos pontos deste tipo de sistema sujeito a diferentes
excitacdoes, como desbalanceamento, instabilidade nos mancais, defeitos internos da maquina,

excitacoes de escoamento turbulento, entre outros (Silva, 2004).

As andlises realizadas em bancadas experimentais fornecem modelos mais completos para
os principais componentes do rotor, com forte énfase na modelagem dos mancais da maquina
rotativa, por constituirem os elementos de conexdo rotor-estrutura de fundacdo. Quando
resultados experimentais sdo obtidos para validar o modelo tedrico (ou analitico),
inevitavelmente seus resultados (frequéncias naturais, modos de vibrar, funcdo resposta em
frequéncia) ndo coincidem com o resultado tedrico. Esta discrepancia se deve a incertezas
assumidas no modelo e nas equagdes de movimento do sistema, a simplificagdes assumidas na
formulacdo do modelo, a condi¢des de contornos inexatas e ao desconhecimento de parametros
inerentes aos sistemas dinamicos. Deste modo, faz-se necessario o uso de técnicas de otimizagdao
para ajustar as respostas das simulacdes de modelos matemdticos as respostas obtidas em
bancadas experimentais, identificando os parametros do modelo desconhecidos a priori. Com
esse objetivo, alguns métodos de busca foram desenvolvidos para se obter o ajuste destes
modelos. Os parametros desconhecidos do modelo podem ser, por exemplo, as caracteristicas da

falha considerada, como sua amplitude, fase e posicdo em relacdo ao referencial adotado.

A aplicagdo de métodos meta-heuristicos, como Algoritmos Genéticos e Recozimento

Simulado, se mostrou como uma interessante op¢do em ajustes de modelos, devido a sua
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robustez. Destacam-se os trabalhos de Larson e Zimmeman (1993), Dunn (1996), Levin e Lieven

(1998) e Zimmerman e Yap (1998).

Com o objetivo de se obter uma metodologia de calibracio do modelo proposto por
Capone (1986 e 1991), Cavalca et al. (2001) ajustaram os esfor¢os fornecidos por simulagdes
deste modelo a resposta experimentais, obtendo o valor da temperatura do filme de dleo

lubrificante no mancal.

Castro, Tapia e Cavalca (2004) compararam o método de minimos quadrados e algoritmos
genéticos no ajuste de componentes aplicados a mdaquinas rotativas. Este trabalho foi
complementado por Tapia, Castro e Cavalca (2004) com a aplicacao destes métodos de ajuste na
resposta dos sistemas rotativos em funcionamento. Castro et al.(2004) propuseram um método de
otimizacdo baseado em Algoritmo Genético para ajuste de deslocamentos do rotor sustentado por
um mancal hidrodindmico modelado pelas equacdes de forcas propostas por Capone (1986 e
1991). Castro e Cavalca (2005) propuseram um problema multiobjetivo aplicado a este método

de otimizagao.

Assis e Steffen (2002) desenvolveram uma metodologia geral baseada sobre otimizacdo
hibrida para identificar esses pardmetros 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
otimizac¢do, composto de um método cléssico, algoritmo genético e simulated annealing, no qual
a funcdo objetivo € otimizada através de algoritmos numéricos consagrados, que sdo entradas dos

métodos posteriores.

Entretanto, a busca através de Algoritmo Genético apenas aproxima o resultado a uma
regido Otima global. Logo, € necessdrio um maior refinamento do resultado. Por isso, Castro,
Cavalca e Mori (2005) desenvolveram um método de ajuste meta-heuristico hibrido aplicando
conjuntamente dois algoritmos cldssicos de busca meta-heuristica, o Algoritmo Genético e o

Recozimento Simulado. O Algoritmo Genético € utilizado como aproximacdo inicial e o
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Recozimento simulado € utilizado no refinamento do resultado. Resultados experimentais foram

aplicados a este método por Castro e Cavalca (2006).

No trabalho de Castro (2007), foi realizada a aplicacdo de um modelo ndo linear de sistema
rotativo sustentado por mancais hidrodindmicos. O sistema foi tratado em partida ou parada, para
simular os efeitos da instabilidade induzida por fluido. Uma metodologia de ajuste de modelos,
baseado no algoritmo hibrido foi aplicada e foi validado um método de estimag¢do dos
coeficientes dinamicos de mancais hidrodinamicos, considerando aproximacdes lineares ou nao
lineares para as forcas hidrodindmicas. Nesse trabalho, foi proposta a utilizacdo de Algoritmo
Genético multiobjetivo, de modo que se possa levantar um conjunto de resultados (fronteira de

Pareto), dentre os quais se encontram estimativas que se aproximam da realidade.

Em todos os trabalhos citados, o problema multiobjetivo foi aproximado por um problema
mono-objetivo, através da atribui¢do de pesos de ponderacao para cada uma das func¢des objetivo.
Desta forma, € considerada apenas uma solucao 6tima, diferentemente do que € comum quando
se consideram problemas de otimizacdo multiobjetivo, onde hd um conjunto de solucdes Stimas,

£ ¢

nao sendo possivel afirmar qual solucio € “a melhor” neste conjunto.

Se as respostas experimentais sdo adquiridas para diversas velocidades de rotacdo, é
necessario utilizar diferentes pesos de ponderagdo para cada situacdo, a fim de que um resultado
semelhante seja obtido. Portanto, o uso de técnicas de otimizacdo multiobjetivo pode fornecer
diferentes conjuntos de pontos 6timos (6timo de Pareto), e posteriormente, a combinagdo destes

conjuntos resultaria em um valor 6timo comum a todas as velocidades de rotacdo.

2.4 Problemas de Otimizacao Multiobjetivo e Algoritmos Genéticos

A partir de avancos no estudo e compreeensdo da genética dos seres vivos, diversos
pesquisadores associaram o processo adaptativo a problemas de engenharia, como otimizagao,

inteligéncia artificial e treinamento de miquinas. Ashby (1960), Rechenberg (1973) Fogel et al.
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(1966) e Holland (1975, 1992) desenvolveram algoritmos que sdo conhecidos como Programas

ou Algoritmos Evolutivos.

O Algoritmo Genético (GA, do inglés Genetic Algorithm) é o Programa Evolutivo mais
conhecido. Foi desenvolvido por Holland (1975) com o objetivo de projetar sistemas artificiais
baseados nos sistemas naturais. A partir dessa data, ele e seus alunos contribuiram extensamente
para o desenvolvimento desse campo. Os trabalhos iniciais podem ser encontrados em varias
conferéncias internacionais e varios livros ja foram publicados sobre o assunto (GOLDBERG
(1989); GEN E CHENG (1997); HOLLAND (1975); MICHELEWICZ (1996); MITCHELL
(1996); VOSE (1999)).

Algoritmos genéticos sao métodos aleatdrios de busca que simulam o processo de evolugdo
genética. Cada parametro de otimizacdo € codificado por um gene usando uma representacao
apropriada. Os genes correspondentes para todos os parametros formam um cromossomo
artificial capaz de descrever uma solucdo individual do projeto. Um grupo de cromossomos
representando vérias solug¢des individuais do projeto compreende uma populagdo em que um
individuo com melhores caracteristicas (mais proximo da solucio global) tem mais chance de ser
selecionado para reproduzir. Recombinagdo (crossover) é realizada utilizando cruzamentos para
combinar genes de diferentes individuos ‘pais’ para produzir ‘filhos’. O operador de mutagdo é
aplicado para modificar o cédigo e gerar novos individuos. Os filhos sdo inseridos em uma nova

populacdo e o procedimento € reiniciado.

Nas ultimas décadas, os algoritmos genéticos foram utilizados extensivamente como
ferramentas de busca e otimizacdo em varios problemas e dominios. Estes tém aplicacdo nas
ciéncias, economia e engenharia. As razdes bdsicas para seu sucesso sdao sua ampla

aplicabilidade, robustez e facilidade de uso (Goldberg, 1989).

Entretanto, quando se trata de otimiza¢do de problemas na modelagem de muitos sistemas
complexos de otimizacdo em engenharia, as formulagdes multiobjetivo constituem modelos mais
realisticos. Em muitos problemas do mundo real, os objetivos que estdo sendo considerados sdo

conflitantes entre si e otimizar uma solucdo em particular pode ocasionar resultados inaceitdveis
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para os outros objetivos. Uma solu¢@o para um problema multiobjetivo € a investigacdo de um
conjunto de solucdes, de modo que cada uma satisfaca os objetivos em um nivel aceitdvel, sem

ser dominada por nenhuma outra.

A aplicacdo de algoritmos genéticos em problemas multiobjetivo tem se mostrado
promissora, visto que estes se baseiam em populagdes de solu¢des a cada iteragdo. Sua habilidade
em encontrar multiplas solu¢cdes 6timas em uma simulagio faz com que sejam tnicos resolvendo
problemas de otimiza¢do multiobjetivo (Deb, 2001). A primeira idéia de utilizar um método de
busca genética para encontrar a solu¢do de um problema com mais de um objetivo surgiu com
Rosenberg (1967), mas a primeira aplicacdo real de algoritmos evolutivos para encontrar

multiplas solu¢des ndo dominadas foi realizada por Schaeffer (1984).

O método multiobjetivo de Schaeffer, denominado VEGA (Vector Evaluated Genetic
Algorithm) consiste em um algoritmo genético simples com mecanismo de selecdo modificado.
Foi realizada uma modificacdo nos algoritmos genéticos para avaliar cada objetivo
separadamente. A cada geracdo, um ndmero de subpopulagdes era gerado por selecdo
proporcional de acordo com cada funcdo-objetivo. As subpopulagcdes eram, entdo, unidas para
obter uma nova populagdo, na qual o algoritmo genético iria aplicar os operadores de
recombinacdo e mutacdo do modo usual. Esse algoritmo simples tinha vérios problemas, mas

serviu de base para o desenvolvimento de novas técnicas.

Depois do primeiro algoritmo genético multiobjetivo de Schaeffer, a incorporagdo dos
conceitos de “otimalidade” de Pareto em um algoritmo foi proposta por Goldberg (1989). A idéia
basica era encontrar o conjunto de solu¢cdes nao dominadas pelo resto da populacdo, as quais
seriam atribuidos nimeros menores de classificacdo (rank). Maiores valores de rank seriam
impostos as outras solu¢des (dominadas). Goldberg sugeriu, ainda, a aplicacdo de uma técnica de
nicho para evitar que o GA convergisse para um ponto tnico, ou seja, permitir que o algoritmo
mantivesse uma fronteira de solucdes ndo dominadas e igualmente espacadas. Goldberg nao
implementou nenhum desses procedimentos, mas praticamente todos os algoritmos

desenvolvidos depois de sua publicacio foram influenciados por suas idéias.
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A partir desta proposta, o tema central das pesquisas em algoritmos genéticos multiobjetivo
foi a procura pela fronteira de Pareto. Esse conjunto pode ser consideravelmente grande e,
portanto, informagdes preferenciais podem ser incorporadas para direcionar a busca para partes
uteis da superficie de troca (trade-off) do problema. A incorporagdo das preferéncias do projetista
nestas ferramentas € uma drea crucial para pesquisas futuras. Fonseca e Fleming (1998)
propuseram um esquema para articulacdo progressiva de preferéncias, especificadas em termos
de objetivos e prioridades. A relacdo de preferéncias dos dois autores pode ser considerada como

uma unificacdo de varias decisdes estratégicas comuns em algoritmos multiobjetivo.

Fonseca e Fleming (1993) propuseram um método de determinacdo de ajuste baseado em
ranking (classificacdo das solucdes individuais) para criar seu algoritmo MOGA (Multi-
Objective Genetic Algorithm). Nesse trabalho, métodos convencionais de formacdo de nichos sdo
introduzidos e uma teoria para determina¢do do tamanho do nicho foi apresentada. Os autores
concluem que algoritmos genéticos, uma vez que procuram uma populacio de solugdes, parecem

apropriados para otimiza¢do multiobjetivo.

A partir das idéias originais de Holland e Goldberg, os algoritmos evolutivos multiobjetivo
(MOEA) comecaram a atrair diversos outros pesquisadores para a drea. Deste modo, foram
desenvolvidos diversos outros algoritmos incluindo o NPGA (Niched Pareto Genetic Algorithm)
de Goldberg et al. (1994), o NSGA (Non-dominated Sorting Genetic Algorithm) de Deb et al.
(1994) e o RWGA (Random Weighted Genetic Algorithm) de Murata e Ishibuchi (1995).

Coello (2005) classifica esses métodos como a primeira geracdo de MOEA'’s. Segundo ele,
essa primeira geragdo enfatiza a simplicidade. O sucesso dessa primeira geragdo foi conseguir
combinar um bom mecanismo de selecdo de individuos ndo dominados com um bom mecanismo
de manutencdo da diversidade de solu¢des. Porém, durante este primeiro periodo, poucos autores

publicaram estudos comparativos entre os diversos MOEA's.

A segunda geracdo, segundo Coello (2005), deu énfase a eficiéncia e tem o SPEA (Strength
Pareto Evolutionary Algorithm) de Zitzler e Thiele (1998) e o NSGA-II (Elitist Non-dominated
Sorting Genetic Algorithm) de Deb et al. (2000) como exemplos de MOEA’s. Nesta geracao,
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foram propostos novos mecanismos para manter a diversidade de solugdes e novas técnicas de
dominancia. Houve um aumento significativo no nimero de publicacdes a partir desse periodo

(1998 até o presente).

Nessa geracdo, muitos pesquisadores propuseram uma variedade de medidas de
desempenho para permitir uma comparacdo quantitativa de resultados. Zitzler e Thiele (1998)

declarou que, para obter um bom desempenho em um MOEA, trés objetivos devem ser seguidos:

e Maximizar o nimero de elementos no conjunto Pareto-6timo encontrado;

e Minimizar a distincia da fronteira de Pareto encontrada e a fronteira real global
(assumindo-a conhecida);

e Maximizar o espalhamento das solugdes encontradas, para ter uma distribuicio mais

uniforme e suave possivel.

Segundo Coello (2005), os MOEA’s estdo cada vez mais populares em uma grande
variedade de problemas. As aplicacdes desses métodos se ddo em engenharia e nas &reas
industrial e cientifica. As aplicacdes mais comuns descritas na literatura, talvez pelo bom

conhecimento dos modelos matematicos desses problemas, sdo:

¢ Engenharia: Elétrica, Estrutural, Aerondutica, Robdtica e Controle;
¢ Industria: Projeto e Manufatura, Administracdo, Planejamento;

¢ Area Cientifica: Quimica, Fisica, Medicina, Ciéncia da Computacao.

Nessas dreas, hda um forte interesse de utilizacdo dos MOEA’s devido a natureza
multiobjetiva dos muitos problemas reais. Outras dreas, como aplicacdes financeiras, representam

grande potencial de aplicagao.

Os MOEA’s podem ser aplicados para uma larga escala de problemas de projeto,
abrangendo muitos campos diferentes. Por exemplo, um MOGA foi aplicado para otimizagdo de
tratamentos com radioterapia, por Haas, Burnham e Mills (1997), no qual os objetivos sdo aplicar

a maior dose para a drea alvo, enquanto poupa os 6rgdos em risco € minimiza a dose em outros
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tecidos saudaveis. MOEA’s também foram aplicados para problemas de projeto em engenharia,
como otimiza¢do do formato de uma asa supersonica, por Obayashi, et al. (2000) e otimizagdo de

tarefas multidisciplinares de sistemas de controle, por Thompon, et al. (1999).

Outros MOEA’s foram estudados e aplicados por diversos outros autores. Choi e
Alonso (2004) estudaram a aplicagdo de algoritmos genéticos multiobjetivo no projeto de
reducdo de estrondo em jatos executivos supersonicos. Sellar et al. (1996) descreveram que os
métodos tradicionais de otimizacdo possuem um custo alto quando necessitam analisar sistemas
complexos, acoplados ou multimodais, tornando-se impraticaveis. Chipperfield e Fleming (1996)
descreveram o uso de algoritmos genéticos multiobjetivos no projeto de um sistema de controle
multivaridvel de uma turbina a gis. Fleming e Purshouse (2001) mostraram que algoritmos

genéticos tém sido usados em otimizagdes de estruturas e parametros de controle.

Virias pesquisas abrangentes em MOEA’s foram realizadas por Veldhuizen e Lamont
(1999), Coello (1999), Deb (1999 e 2001), Fonseca e Fleming (1995). Pesquisas em Algoritmos
Genéticos Multiobjetivo estdo em sua infancia, sendo ainda um campo muito vasto a ser

investigado nos préximos anos.

Viana et al. (2008) apresentou o ajuste ideal de dois diferentes tipos de absorvedores
dinamicos de vibragcdo (elementos que apresentam massa, rigidez e amortecimento) através da
utilizacdo da otimizac@o por teoria de colonia de formigas. Os absorvedores dindmicos sao
conectados a sistemas rotativos para atenuar os niveis vibracionais, logo o objetivo deste
algoritmo é minimizar a fungdo objetivo que representa a amplitude de vibracdo da estrutura. A
utilizacdo da metodologia proposta obteve sucesso neste problema de projeto em sistemas

mecanicos.

Apesar da existéncia de muitas variagdes do GA multiobjetivo na literatura, os MOEA’s
citados sdo algoritmos bem conhecidos e tiveram seu desempenho testado em diversos estudos
comparativos. Muitos artigos trataram da otimizagdo evoluciondria multiobjetivo. Coello (2004)
lista mais de 2000 artigos dedicados as aplicacdes dos diversos métodos. A diferenca entre eles €,

geralmente, o procedimento de avaliacdo de desempenho (fitness), elitismo e diversificacdo.
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Coello (2004) afirma que, apesar do vasto nimero de aplicagdes de métodos multiobjetivo na
literatura, algumas dreas potenciais ainda sdo pouco exploradas. Um caso é o de ajuste de
parimetros de modelos estruturais que utilizam os conceitos de elementos finitos. E esta

aplicacdo que este trabalho de mestrado pretende enfocar.
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3 MODELAGEM MATEMATICA DO SISTEMA ROTATIVO

Os estudos sobre problemas em dindmica de rotores atrairam diversos investigadores que
contribuiram consideravelmente para o avango dessa ciéncia nas ultimas trés décadas. Rotores
flexiveis, como os considerados neste trabalho, ja foram analisados por muitos métodos
matemadticos (Eshleman, 1972). Geralmente, métodos numéricos sdao utilizados para a
determinacdo do comportamento estitico ou dinamico destes elementos (Krdmer, 1993 e
Lallane, 1998). Archer (1963) e Ruhl e Booker (1972) utilizaram o Método dos Elementos
Finitos (MEF) aplicado a rotores e obtiveram resultados altamente satisfatérios. Ruhl (1970 e
1972) utilizou um modelo de elementos finitos de um turbogerador para estudar sua estabilidade
e a resposta ao desbalanceamento, incluindo efeitos de energia de flexdo eldstica e energia
cinética translacional. Zorzi e Nelson (1977) incluiram o efeito de amortecimento interno do eixo
ao modelo. Desde entdo, o MEF foi extensamente aplicado a andlise de dinamica 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.

A modelagem dinamica do sistema rotativo estudado deve conter interagdes entre todos os
seus subcomponentes: rotores, €ixo, mancais, acoplamentos, discos, fundacdo e solo. O MEF
trata um sistema continuo discretizando-o em um conjunto de elementos que, individualmente,
sdo considerados continuos, o que torna o método muito interessante em aplicacdes para a
dinamica de rotores. Este método expressa o deslocamento de qualquer ponto do sistema
continuo em termos dos deslocamentos de um conjunto finito de pontos, obtidos através de uma
funcdo de interpolacdo. Resultados satisfatorios, no estudo de problemas estruturais, tém sido

obtidos com essa abordagem.

Nelson e McVaugh (1976) apresentam uma configuracdo bdsica de sistema rotativo
(Figura 3.1), o qual inclui discos, eixo (com massa distribuida e elasticidade) e mancais. O
sistema de referéncia XYZ apresentado € o referencial inercial adotado também neste trabalho. X é
o0 eixo axial, enquanto que Y e Z sdo os eixos transversais horizontais e verticais, respectivamente.

O sistema de referéncia xyz € o referencial rotativo e € definido em relacdo ao referencial inercial
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XYZ através de uma simples rotacdo -t em torno de X, conforme a Figura 3.1. X e x sdo

colineares e coincidentes com a linha de centro ndo deformada do rotor.

Figura 3.1 — Esquema bdsico de sistema rotativo e sistema de referéncia (Nelson e

McVaugh, 1976).

Para a discretizacdo da estrutura em elementos finitos, deve-se levar em conta a geometria
e o comportamento da mesma. A experiéncia também € um fator importante na correta utilizacao
do método. Logo, a correta distribui¢ao dos elementos favorece o cdlculo das frequéncias, modos
de vibracgdo e calculo da resposta dindmica. A aplicacio do MEF em sistemas rotativos, como o

da Figura 3.1, pode ser realizada de acordo com as seguintes etapas:

1. Dividir a estrutura em um ndmero finito de elementos, os quais sdo conectados entre si
por pontos chamados nés. Assim, os nos se localizam nas fronteiras dos elementos.

2. Apoés a consideracdo do numero de elementos, é possivel ser realizado o cdlculo da
energia cinética (T;), energia de deformacgdo (U;) e funcao de dissipacdo (R;) de cada elemento i
em funcdo dos deslocamentos dos nés em sua fronteira.

3. Para uma estrutura com N elementos, a soma das energias de cada elemento determina a
energia da estrutura global.

T=>T U=>U  R=)R (3.1)

i i=1 i=1
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A equacdo representativa de cada elemento é formada separadamente e a equacdo global de
movimento do sistema € construida pela superposicdo dessas equagdes. Com a aplicacdo da
equacgao de Lagrange (Equacdo (3.2)), € possivel obter a equacdo de movimento de toda estrutura.
Para simplificar o método, a energia de dissipacdo é desprezada, ou seja, Ri=0 para todo i. Esta

metodologia foi utilizada por diversos autores na literatura, como Lallane e Ferraris (1990).

d(dT | oT dU
—|— |-——+——=Fqg.,i=1,2, ..., .
dt(BQi j aq,‘ * aqi it " o

em que g; € a i-ésima coordenada generalizada e Fg; € a for¢a generalizada atuando na direcdo da

i-ésima coordenada generalizada.
A seguir sdo apresentadas as modelagens de cada componente do sistema rotativo

considerado: elementos de disco rigido, elementos de viga, elementos de mancal e elementos de

acoplamento.
3.1 Modelo de elemento de disco rigido

Um elemento de disco rigido tipico e suas coordenadas estdo apresentados na Fig 3.2a.
Segundo Nelson e McVaugh (1976), a equagao de movimento nao amortecida para o elemento de

disco no referencial XYZ, resultante da aplicacdo da equacdo de Lagrange é:
(IM1+IM DG )+ @-[Gy {4} = (), (3.3)

Sendo [M;] e [M}] as matrizes de massa e de inércia do elemento de disco; [G,], a matriz
giroscépica; {f?}, as forcas externas, como desbalanceamento, forcas de conexdo ou qualquer

outra forca que possa agir sobre o disco. {qld } representa o vetor de coordenadas generalizadas
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do elemento de disco localizado no no i, ou seja, os graus de liberdade em que este componente

se insere no MEF.
{a/}=lu, v, o BT. (3.4)

em que u; e v; sdo os deslocamentos nas diregdes horizontal Y e vertical Z, respectivamente; e
e [ sdo os angulos de rotacdo em relagdo ao eixo Y e Z, respectivamente, conforme Figura 3.2a.

Além disso,

m, 0 00 00 0 0 00 0 0
aiqo| © om0 0) L JO0 0 0 o, 100 45)
1o 0 00 oo, o 00 0 -1,
0 0 00 00 0 I, 001, O

em que my € a massa do disco rigido, Ip € sua inércia de drea e Ip € a inércia polar.

3.2 Modelo de elemento de viga

Um elemento de viga tipico com se¢do transversal circular (localizado entre os nés i e j de

um MEF) e suas coordenadas estdo apresentados na Fig 3.2b.

A partir do modelo Euler-Bernoulli e negligenciando deslocamentos torcionais e

longitudinais, esse elemento possui 8 graus de liberdade, 4 de translagdo e 4 de rotacdo e o seu

vetor de coordenadas generalizadas {qf } é:

{qf}z[ui vio o Bou; v, a BT (3.6)
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() (b)

’
u;
i

Figura 3.2— Modelo de elementos finitos para cada elemento e suas coordenadas. (a) Elemento

de disco; (b) Elemento de viga (Castro, 2007).

A equagdo de movimento para um elemento de viga € fornecida pela Eq 3.7.
M1+ MG} +(C T+ @[ G Pl }+IK g } = (<), 3.7)

sendo [M;] e [M,] as matrizes de massa e de inércia do elemento de viga; [C‘], a matriz de
amortecimento; [Ge] , a matriz giroscépica; O vetor de forca {f“} inclui desbalanceamento de

massa no elemento de viga, for¢as de conexdao ou qualquer outra for¢a atuante nesse elemento.
Todas as matrizes da Equagdo (3.7) sdo simétricas, com exce¢do da matriz giroscépica [G®], que

¢é antissimétrica.

Para o caso de elementos de viga com secdo transversal constante, temos (NELSON E

MCVAUGH (1976)):
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0 -22L, 4L
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[ 36
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onde L € o comprimento do elemento de viga; p,, a densidade do material constituinte; A,, a
drea transversal; R, o raio do elemento de viga cilindrico; E,, o médulo de Young do material;

I, o momento de inércia de area.

O amortecimento € considerado proporcional a rigidez através da constante 3. Esse valor é
um numero estimado para o material constituinte do eixo (Weiming e Novak, 1996;

Santana, 2009).

[C]=B-[K;] (3.12)

3.3 Modelo de elementos de mancal

Sempre que duas partes tém movimento relativo, estas constituem um mancal por
definicdo, independentemente de seu formato ou configuragdo. Em um sistema rotativo, estes sao
os dispositivos responsdveis pela ligacdo entre a parte mdvel e a estrutura fixa. Além de
absorvedor de energia, outra importante funcdo dos mancais € o de guiar ou restringir graus de

liberdade durante a movimentacao do eixo.

O uso de materiais para separar as duas superficies em contato e movimento relativo é
amplamente utilizado e conhecido pelo termo lubrificagdo. Esse termo estd associado com a
introducdo de um filme de fluido entre superficies que apresentam movimento relativo entre si,
com o objetivo de evitar o contato direto entre as partes s6lidas. Dessa forma, o 6leo altera o

atrito seco entre duas superficies s6lidas para atrito viscoso entre superficies sélidas e um fluido.

A Figura 3.3 esquematiza a presenca do fluido em um mancal hidrodindmico. No inicio do
movimento desses mancais, hd contato direto entre o eixo e as paredes do mancal. Com o

movimento relativo entre as partes sdlidas, o fluido € forcado para a regiao inferior do eixo
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devido a forgas de cisalhamento geradas pelo eixo de rotac@o. Esse fato origina altas pressdes na
superficie do mancal, que suportam o peso do rotor e previne o contato entre o €ixo € o mancal
que o suporta, consequentemente prevenindo e reduzindo o desgaste e as falhas em madaquinas

rotativas.
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P 7,7.//,7//:/.4/.7,7.777.7,7.///.44////,7////?
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Figura 3.3 — Representacdo de um mancal hidrodinamico.

Os primeiros estudos relacionados a influéncia do comportamento dindmico dos mancais
sobre as maquinas rotativas sao datados de 1883 e 1885 por Tower, que afirmou que um rotor é
sustentado pelo filme de 6leo quando corretamente colocado em movimento de rotacdo. Em
1886, com algumas simplificagdes nas equacdes de Navier-Stokes, Reynolds estabeleceu a
equacgdo diferencial para o perfil de pressdes que atuam entre duas superficies em movimento

relativo, devido a variagdo da pressao interna no filme de fluido existente entre duas superficies.

A idéia de representar as caracteristicas dinamicas de um mancal hidrodinAmico por meio
de coeficientes de rigidez e amortecimento foi introduzida por Stodola (1925) e Hummel (1926).
O objetivo era aperfeicoar o cdlculo da velocidade critica de um rotor incluindo a flexibilidade do
filme de d6leo do mancal. Paralelamente, Newkirk (1924 e 1925) descreveu o fenomeno de
instabilidade fluido-induzida e, entdo, vérios pesquisadores relacionaram o problema de
instabilidade com as propriedade dos coeficientes dos mancais (Bently, 2002; Gunter, 2005;

Castro e Cavalca, 2008).

Para modelar os mancais hidrodindmicos, utilizou-se 0 modelo proposto e implementado
por Machado e Cavalca (2009), que estd apresentado no ANEXO A. Segundo esta metodologia, é
necessario modelar o filme de 6leo considerando o carregamento devido ao peso do rotor e as

caracteristicas geométricas do mancal, que definem a expressdo para a espessura do filme de
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lubrificante, responsavel, por sua vez, pelo campo de pressdes e forcas hidrodinamicas de
sustentacdo geradas. O lubrificante pode ser discretizado por um modelo mola-amortecedor

(Figura 3.4) e caracterizado por coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento.

Mancal

Filme
de Oleo

Figura 3.4— Modelo para o filme de fluido nos mancais (Machado e Cavalca, 2009).

Tapia (2003) afirma que a caracterizagdo dos mancais hidrodinamicos e do seu filme de
6leo tem por objetivo fornecer suporte numérico para a quantificacao das forcas transmitidas por
estes componentes, forcas estas causadas pelo proprio peso do rotor ou por um desbalanceamento
deste, ou até por excitacdo externa, por exemplo. Isto é feito para que se conheca o
comportamento do sistema estudado, neste caso, um rotor suportado por mancais hidrodinamicos,
caracterizando os modos de vibrar deste sistema (suas frequéncias naturais e formas modais).
Machado e Cavalca (2009) acrescentam que a equivaléncia entre o filme de 6leo e conjuntos de
molas e amortecedores equivalentes faz uso de equacdes linearizadas simples, cujas respostas
obtidas coincidem, em um nimero expressivo de casos, com sistemas reais estudados. Entretanto,
o estudo dos coeficientes dindmicos € uma tarefa complexa, para a qual muitos pesquisados t€m
dedicado esforcos para a resolucdo (Lund, 1987; Wang e Khonsari, 2006; Meruane e Pascual,

2008; Machado e Cavalca, 2009).

A obtencdo dos coeficientes dinamicos para a aplicacdo neste trabalho foi baseada no
estudo de Machado e Cavalca (2009). A avaliacdo dos coeficientes € realizada através da
distribuicao de pressdao. Um método de diferencas finitas foi aplicado para obter a solucdo da
equacdo de Reynolds. Estes autores estudaram os coeficientes dinamicos para diferentes
geometrias de mancais hidrodindmicos (cilindrico, eliptico, multi-lobular).
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De posse de todos os coeficientes, a equacdo de movimento para um elemento de mancal

posicionado no né i do MEF ¢ fornecida pela Eq (3.13).

. (3.13)
[C" (@ }+ K" (@){g"}={f"}  com {g"}={u; v}

m {CXX CXZ } m |:kXX kXZ :|
Sendo [C" (@)] = e [K"(@)]=

CZX CZZ k zX kZZ

[C"(w)] e [K™(w)] representam, respectivamente, as matrizes de amortecimento e de rigidez do

mancal, em funcdo da frequéncia. Os termos (kyy e kzz) e (cyy e kzz) sdao chamados coeficientes
diretos de rigidez e amortecimento, respectivamente. Os termos (kyz € kzy) e (cyz e czy) sdo

chamados coeficientes acoplados ou cruzados (“cross-coupling coefficients”).

Coeficientes dindmicos constantes, ou seja, que ndo variam com a frequéncia de rotagao,
foram utilizados por diversos autores na literatura, como Tapia (2003), Sekhar e Prabhu (1995).
No entanto, os coeficientes dinamicos varidveis, como apresentados nesta secao, apresentam uma
melhor caracterizacdo do comportamento dindmico dos elementos de mancal, visto que

possibilitam uma anélise desse comportamento para cada frequéncia de rotacao.
3.4 Modelos de elemento de acoplamento

Uma vez que o acoplamento é considerado um componente no sistema de transmissao de
poténcia, este introduz certa quantidade de massa, amortecimento e rigidez ao conjunto,
influenciando seu comportamento dinamico (Sudhakar, 2009). Na literatura, existem informacdes
limitadas sobre qual € o melhor modelo fisico dos acoplamentos. Em geral, estes sio modelados
como discos rigidos, para os quais seria suficiente usar a modelagem desenvolvida para discos
rigidos (se¢do 3.1), para considerd-los como parte integrante do sistema rotor-acoplamento-

mancais. Porém, segundo Sekhar e Prabhu (1995) e Tapia (2003), este modelo despreza a
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flexibilidade inerente do acoplamento. Neste trabalho, sdo apresentados e comparados um
modelo simples para acoplamento rigido e o modelo de acoplamento flexivel segundo Nelson e

Crandall (1992).

Os itens 3.4.1 e 3.4.2 apresentam os modelos utilizados para acoplamento rigido e flexivel,
enquanto que o Capitulo 4 apresenta um detalhamento sobre os acoplamentos e as forcas devidas

ao seu desalinhamento.

3.4.1 Acoplamento Rigido

Trabalhos anteriores consideram o acoplamento rigido como um disco concentrado no
respectivo nd. Entretanto, para considerar o efeito das for¢as de desalinhamento, é necessario que
o acoplamento seja representado por dois nés (ver discussdo no Capitulo 4). Dessa forma, o
acoplamento rigido considerado neste trabalho é composto de dois discos rigidos concentrados
um em cada né do acoplamento. A ligacdo entre os nds € realizada por um elemento de viga. A

Figura 3.5 mostra o acoplamento rigido adotado.

As matrizes para o elemento de acoplamento rigido sdo obtidas alocando as matrizes
elementares de disco rigido e a matriz elementar de elemento de viga nos respectivos graus de

liberdade na matriz global, como serd discutido no item 3.5.

Bisco 1 Disca 2

& Eixo #1 Eixo #2 B

Figura 3.5— Modelo para acoplamento rigido entre os n6s i e j e respectivos GDL.
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3.4.2 Acoplamento Flexivel

Em sua tese de doutorado , Tapia (2003) apresenta uma comparagio entre quatro modelos
diferentes de acoplamento flexivel (dois de Krdmer (1993) e dois de Nelson e Crandall (1992)),

além do acoplamento rigido.

Kriamer (1993) propds um primeiro modelo de acoplamento com dois nds, sem atrito e
radialmente rigido, impondo uma restricdo aos nés do acoplamento ao igualar os deslocamentos
verticais e horizontais dos nos. Seu segundo modelo acrescenta ao primeiro uma rigidez e um

amortecimento rotacionais, equivalentes a flexibilidade do acoplamento.

Entretanto, o primeiro modelo de acoplamento de sugerido por Nelson e Crandall (1992)
considera o acoplamento como um componente eldstico isotropico, com rigidez translacional kt e
rigidez rotacional kg entre os nds i e j, que correspondem a conexao entre os dois eixos, conforme
a Figura 3.6. Um modelo mais completo foi sugerido no mesmo trabalho. O segundo modelo
considera, além dos efeitos da rigidez, os efeitos da inércia e de amortecimento do acoplamento.
O efeito de inércia € incluido no modelo considerando um disco rigido em cada um dos nés do
acoplamento e os efeitos do amortecimento sdo incluidos adicionando o amortecimento
translacional ct € o amortecimento rotacional cg ao modelo. Sendo esse ultimo modelo o mais
completo na representacdo dos possiveis efeitos de um acoplamento real, e por seu uso ter
apresentado bons resultados em comparagdo com andlises experimentais em Tapia (2003), este

modelo serd adotado como o modelo de acoplamento flexivel deste trabalho.

A Figura 3.6 apresenta a discretizacdo do modelo fisico do acoplamento (Nelson e
Crandall, 1992 e Tapia, 2003), bem como os graus de liberdade envolvidos, incluindo os efeitos
de rigidez, amortecimento e inércia do acoplamento que conecta os eixos #1 e #2 através dos nds
i e j. As linhas tracejadas representam os discos rigidos em cada um dos nds para representacao

da inércia do acoplamento.
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Com essa configuracdo, a equacdo dinadmica e o vetor de coordenadas generalizadas do

modelo de acoplamento flexivel serdo:

[M“]{q"}ﬂ[cmw-[G‘*D{q"}ﬂK“]{j"}:{f“} (3.13)
4 T
{Q}:[“f v Bouovoa Bl 3.14)

em que [M“], [C*], [G"] e [K"] correspondem, respectivamente, as matrizes de massa,
amortecimento, giroscopica e rigidez do elemento de acoplamento e estdo apresentadas nas
Equagdes (3.15) a (3.18). Nessas equagdes, m; € m; representam as massas dos discos rigidos em
cada n6; Iy € Iy, 0os momentos de inércia de massa dos discos; Ipy; € Ipynj, © momento polar de
inércia dos discos. Cada né apresenta quatro GDL e, portanto, as matrizes do acoplamento sao
8x8. {f“} representa as forcas de conexdo e as forcas externas, entre elas o desalinhamento entre

0S €1XO0s.

Eixo #1 Eixo #2

Figura 3.6— Modelo fisico de acoplamento flexivel de Nelson e Crandall (Tapia, 2003).
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(3.15)

(3.16)

(3.17)

mi

mi

[C]

(3.18)

[G*]=



O modelo de Nelson e Crandall (1992) corresponde a um modelo de massa discreta do
acoplamento. Baixos valores de coeficientes de rigidez translacional e rotacional simulam
aproximadamente conexdes flexiveis, enquanto que altos valores simulam conexdes rigidas
(Tapia, 2003). Tapia (2003) ainda ressalta que o modelo de Nelson e Crandall de acoplamento

pode ser modificado para considerar modelos anisotrpicos para os acoplamentos.

3.5 Montagem da matriz global

Com o modelo de cada componente do sistema rotativo, é possivel obter as equacdes
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. A Equacdo (3.19) € a
equacdo dinamica global do sistema e considera todos os graus de liberdade do sistema rotativo

com N nos (Eq 3.20).

(MG} +([(C(@)]+ o [GD{g}+[K(@){q(0)}={f (1)} (3.19)

{Q(t)}:[ul oo Bouw, v, o B oouy vy @y IBN]T (3.20)

A Equaciao (3.18) € dependente do tempo ¢. [M], [C], [G] e [K] s3o as matrizes globais de

massa, amortecimento, giroscopica e de rigidez; { f(¢)} € o vetor de todas as forcas atuantes no

sistema, as quais incluem as forcas devidas as falhas por desbalanceamento, empenamento e

desalinhamento.

O agrupamento das matrizes elementares na matriz global é representado na Figura 3.7.
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g1 Mg 2 M63 | Ngd | N&5 | MN&6 | Md n

NER

Elemento de eixo entre os

| —* nds2e3

N 2

N 3

Elemento de disco nond &

N 4

Mo 5

Neo &

Nén

Figura 3.7— Arranjo das matrizes elementares na matriz global (Castro, 2007).

Neste agrupamento, os termos das matrizes elementares sao somados aos termos do mesmo
grau de liberdade de outra matriz elementar. A Figura 3.7 mostra um exemplo em que sao
somadas a matriz global uma matriz de elemento de eixo (entre os nds 2 e 3) e uma matriz de
elemento de disco rigido, concentrado no né 5. Apds realizar a sobreposicdo de todas as matrizes
elementares, relativas aos elementos de eixo, mancais, discos e acoplamentos, obtém-se as

matrizes globais.

As forcas devidas as falhas atuam nos GDL correspondentes ao né onde a falha estd
aplicada. Os modelos das for¢as de excitacdo devido ao desbalanceamento e a0 empenamento e
das forcas de reacdo geradas pelo desalinhamento, assim como a influéncia destes no modelo de

elementos finitos do sistema rotativo, serdao discutidos no Capitulo 4.
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3.6 Solucao do sistema no dominio da frequéncia

A linguagem de programacdo FORTRAN 90 foi utilizada para implementar o modelo do
sistema rotativo e das forcas de excitacdo devidas as falhas, utilizando o método dos elementos

finitos (MEF).

Castro (2007) e Camargo (2008 e 2009) realizaram a solug@o da equagdo de movimento do
sistema (Equagdo (3.19)) no dominio do tempo. Para isso, o0 método numérico de Newmark
(Bathe e Wilson, 1976) foi utilizado, por se tratar de um método robusto para a resolucdo de
equagdes nao lineares no dominio do tempo. Nesses trabalhos, foram consideradas for¢cas nao
lineares para representacdo dos mancais, o que possibilitava o estudo de caracteristicas ndo
lineares inerentes a presenca do mancal no sistema. No entanto, deve-se considerar a utilidade
pratica do uso de coeficientes de rigidez e amortecimento para o filme de fluido, uma vez que a

dindmica de rotores vem se baseando nesse conceito nos ultimos anos.

Portanto, para realizar a anélise de falhas, a solu¢do do sistema no dominio da frequéncia €
necessdria, visto que possibilita o estudo da influéncia de cada falha sobre as harmonicas do
sistema, apresentando o efeito de cada uma delas sobre uma determinada faixa de frequéncias em

que a maquina considerada estd operando.

Para obter a solu¢do do sistema no dominio da frequéncia, sdo deduzidas, a seguir, as
formulas para a primeira e segunda harmonicas visando estudar a influéncia de cada uma das

falhas nessas respostas. Uma abordagem semelhante foi adotada por Sekhar e Prabhu (1995).

3.6.1 Solucio para primeira harmonica

Considerando-se a resposta do sistema ¢(¢) e as forcas de excitacdo f(f) como variando

de forma senoidal com o tempo, temos que:
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q(t) = {Q} @) _ {Q} o . g

F F 3.21
f(t) ={F}-ei(w"+¢) :{F} ei¢ 'ei~a)~r ( )

em que {Q} e ¢ e {F} e ¢ sdo as amplitudes e fases das respostas do sistema e das forcas de

excitacdo, respectivamente.

Ap6s derivar g(t) no tempo (Equacdo (3.22)), € possivel substituir g(t), g(t), ¢) e f(¢)
na Equacdo (3.19) para obter a Equacdo (3.23).

GO =i-w-{0}-€?- e {t)=—a {Q} €7 e (3.22)
(~@& - [M]+i-@ ([Cl+@-[G)+[K])-{Q}-€? & ={F} - & (3.23)

Isolando Q, obtém-se a resposta para a primeira harmonica, Q, .

0, = (& [M]+i-0-(Cl+@-[G)+[K]) " {F}-“? (3.24)

3.6.2 Solucao para segunda harmoénica

Analogamente ao item anterior, € possivel identificar a resposta para a segunda harmonica:

Q(I) = {é} . ei(z.w.t+(p) — {é} . ei(p ) e[.z.w.t

F}-e Fl.of. ¢ 3.05
f(t) = {F} . el(2~a).r+¢) — {F} . elgj . e,.z.w_, ( )

Derivando ¢(t), temos:

g)=i-2-0-{Q}- €7 - {j(t)=—4-@* -{Q} €7 - (3.26)

46



Substituindo na Equacéo (3.19).
(_4_0)2 [M]+12 a)([c]+w[G])+[K]){é}el¢7 'ei.z.wt — {F}'ei(ﬁ _ei.zAw.t (327)

Isolando Q, obtém-se a resposta para a segunda harmonica, Q, .

0, = (4@ [M]+i-2-@ (C1+2- @ [G])+[K]) " -{F}- &7 (3.28)

Para resolver os sistemas lineares das equagdes 3.24 e 3.28, utilizou-se a fungado
LSLCG_INT da biblioteca IMSL do FORTRAN. Essa funcdo soluciona um sistema linear
algébrico de equacdes que possui uma matriz de coeficientes complexa. Porém qualquer outro
método de resolu¢do de sistemas lineares com matrizes complexas pode ser utilizado. A
LSLCG_INT utiliza a funcdo LFCCG para realizar uma fatoracio LU da matriz dos
coeficientes e estimar o nimero de condi¢do da matriz. Depois, a funcdo LFSCG ¢ aplicada para

encontrar a solugdo do sistema.
Com os valores das respostas nas duas harmonicas Q, e O, , € possivel analisar o

comportamento de cada grau de liberdade do sistema para uma determinada for¢a de excitacdo,

como serd mostrado nos capitulos de resultados.
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4 ANALISE DE FALHAS EM MAQUINAS ROTATIVAS

Rotores e méquinas rotativas em geral sdao elementos indispensdveis na maioria das
inddstrias (Jalan e Mohanty, 2009). Devido a exigéncia de niveis cada vez maiores de
confiabilidade no campo de dindmica de rotores - especialmente no campo de geracdo de energia
e de transportes - avancos estdo continuamente sendo feitos na area. Além disso, por causa do
progresso na engenharia e na ciéncia dos materiais, maquinas rotativas estdo se tornando mais
leves e operando em velocidades cada vez mais elevadas, assim como por um periodo maior de
tempo. O sistema rotor-mancais de maquinas modernas é complexo e necessita de uma predicao
precisa e confidvel de suas caracteristicas dinamicas. Edwards et al. (1998) afirmam que todos
esses fatores indicam que a deteccdo, localizacdo e andlise de falhas apresentam um papel vital na
dinamica de rotores. Mesmo porque as vibracdes causadas pelas falhas (desbalanceamento,
desalinhamento, empenamento) podem causar ruidos, danos e a diminui¢ao no tempo de vida ou
destruicao de partes criticas das miquinas como acoplamentos, mancais e selos, ou ainda, criar
trincas em eixos (Xu e Marangoni, 1994), além de perdas econdmicas que sdo geralmente muito

maiores do que os custos de monitoramento.

Edwards et al. (1998) e Saavedra e Ramirez (2004) explicam que uma das dreas de maior
interesse no monitoramento de mdquinas rotativas € a andlise de vibragdes, sendo uma das
técnicas mais poderosas para atingir tal objetivo. Através das medi¢des e andlise das vibragdes
nesses equipamentos, € possivel detectar e localizar falhas importantes como desbalanceamento,

desalinhamento entre eixos, empenamento € trincas em um eixo.

A origem das vibracdes em mdquinas rotativas € relacionada ao projeto e/ou processo de
manufatura e montagem imperfeitos, ou seja, defeitos sdo a origem das vibracdes nesses
sistemas. Uma madaquina perfeita ndo produziria vibragdes durante sua opera¢do e, no entanto,
apresentaria custos extremamente elevados e impraticaveis. Wowk (1991) entende que a questdo
remanescente é qual a severidade do defeito e o quanto projetamos tolerar, ou seja, algum nivel
de vibracdo € aceitdvel para todas as maquinas, sendo resultado de tolerancias de fabricacdo e

variacdes na montagem. Contudo, uma elevada amplitude de vibracdo, se comparada com
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maquinas similares, indica que algo estd errado. Ou ainda, se os niveis de vibracdo apresentam
um aumento, apds meses de operacdo em um nivel estdvel, pode haver a indicacdo de um

problema em desenvolvimento e técnicas de manutengdo devem ser aplicadas.

As vibragdes sdo um efeito e, dessa forma, o defeito deve ser analisado para que a causa
seja encontrada. As vibragdes em maquinas rotativas sdo a maior fonte de informac¢do disponivel
para a deteccdo e andlise das possiveis falhas. Existem algumas outras formas, como por
exemplo: andlise do Oleo, temperatura, parametros elétricos ou medidas de desempenho da

maquina.

Os rotores em instalacdes industriais, por exemplo, apresentam vdarias falhas simultaneas e
muitas vezes ndo € possivel remové-las conjuntamente, apesar de constantes esfor¢os no sentido
de manter as falhas dentro dos limites aceitdveis. Podem existir niveis tolerdveis de
desalinhamento em rotores acoplados, de empenamento, de nio linearidade em mancais e
assimetria da rigidez de elementos do rotor ou suporte. Muito esforco tem sido feito para
combater esses aspectos logo na etapa de projeto. Entretanto, durante a operacdo da maquina, um
ou mais efeitos podem surgir e, em muitos casos, a existéncia prolongada de uma falha pode
levar ao surgimento de outra. Por exemplo, cargas causadas por um desalinhamento severo
podem causar trincas ou um atrito no rotor pode causar empenamento devido a efeitos térmicos.
Segundo Darpe (2006), nas situacdes em que mais de uma falha existe em um sistema rotor-
mancais, o problema de relacionar as vibragdes observadas a uma falha particular pode se tornar

uma tarefa dificil e, no passado recente, apenas alguns estudos focaram esse problema.

Algumas diferentes técnicas podem ser utilizadas para identificacdo de falhas em méquinas
rotativas. Uma andlise preliminar das falhas pode ser realizada por meio de uma anélise de
sintomas de falhas ou relacdes de causalidade. Bachschmid et al. (2001), entretanto, relatam que
informacdes quantitativas mais significativas podem ser obtidas de técnicas de diagndstico
baseadas em modelos mateméticos dos sistemas analisados, nas quais o comportamento dindmico
do conjunto completo da maquina (composto por rotores, mancais, fundagdo e acoplamentos, por
exemplo) pode ser simulado. Ainda, segundo esse autor, a técnica de identificacdo por modelos

pode ser aplicada utilizando diferentes abordagens, dependendo da natureza do sistema em
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observacdo (como estimacdo de parametros, estimacdo do estado, equacOes de paridade).
Lees et al. (2009) apresentam uma andlise geral dos avancos nos tltimos 20 anos na identificacdao
de parametros através de modelos completos de maquinas rotativas, abordagem que obteve um

importante papel na rapida resolu¢do e quantificacao de falhas.

Técnicas de diagnodstico baseadas em modelos de mdquinas rotativas podem ser utilizadas
para identificar as falhas que afetam esses sistemas. Segundo Pennacchi (2004), o efeito dindmico
das falhas e defeitos pode ser modelado através de um conjunto adequado de excitagdes
equivalentes que sdo aplicados nos nés de um modelo de elementos finitos de uma maquina
rotativa. Consequentemente, a identificagdo das falhas pode ser obtida pela avaliagdo do conjunto
de excitagdes que minimiza o erro entre as vibragdes experimentais da mdquina e a resposta
proveniente dos modelos numéricos, o qual normalmente é denominado residuo. Para permitir a

comparagao entre os resultados, o residuo geralmente é normalizado.

O método dos minimos quadrados ponderados pode ser utilizado para identificar um
conjunto de for¢as e momentos que minimize o erro entre as vibracdes experimentais e a resposta
do sistema obtida pelas simula¢des dos modelos numéricos, como estudado por Pennacchi (2004)
e outros autores. O método proposto nesta dissertacdo de mestrado baseia-se nos algoritmos
genéticos multiobjetivo, que sdo métodos robustos de busca e possibilitam a obten¢cdo de um

conjunto de solucdes 6timas para o problema, como seré discutido no Capitulo 5.

A precisdio de um modelo de identificacdo de falhas pode ser significantemente
influenciada tanto pela adequacdo do modelo de falhas quanto pela adequacio do modelo
numérico na representacdo do problema e pelo método de busca e minimizacao. Alguns métodos
de identificagcdo de falhas no dominio do tempo foram realizados, mas a abordagem descrita neste
trabalho, assim como a maioria dos trabalhos em identificacdo de falhas, enfoca os resultados no

dominio da frequéncia.

Neste capitulo, portanto, sdo desenvolvidos os modelos de forcas de excitagdo devidas ao
desbalanceamento residual de massa, empenamento do eixo e desalinhamento do acoplamento,

utilizando excitagdes equivalentes. Como apresentado, as forcas e momentos devida a cada falha
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sdo adicionados ao vetor de forca global da equacdo dindmica do sistema, nos nés e GDL’s

relativos as posicoes das falhas.

4.1 Desbalanceamento de massa

O desbalanceamento € conhecido como sendo umas das causas mais comuns de vibragao
em maquinas e estd presente, em maior ou menor grau, em praticamente todas as mdaquinas
rotativas. E considerada, ainda, a mais significativa fonte de excitacio de rotores. O
desbalanceamento gera uma forca centrifuga que atuard nos mancais e na estrutura de suporte da
madquina. Tal forca é periddica (se medida de um ponto estaciondrio) quando a maquina estd em
operacdo e gira na velocidade de rotagdo do eixo, sendo sua frequéncia de vibragdo, portanto,

sincrona (1x a velocidade do eixo).

Existem muitas causas para a existéncia do desbalanceamento em um rotor, entre
montagem incorreta, porosidade em pecas fundidas, densidade n@o uniforme do material,
tolerancias de fabricacdo, ganho ou perda de material durante a operagdo, acdes de manutengao,
troca de parafusos ou qualquer outro evento que afete a distribuicdo de massa (WOWK, 1991;
PRABHU E SEKHAR (2008)). Ou mesmo em um rotor balanceado, a condi¢do de
balanceamento se deteriora durante a operacdo de uma mdaquina devido a vdrias razdes, como

actimulo de residuos, corrosdo, erosdo e impacto de particulas.

A quantidade de desbalanceamento em um elemento rotativo é normalmente expressa como
o produto da massa desbalanceada pela sua distancia em relagdo ao eixo de rotagdo da peca,
sendo que sua amplitude varia com o quadrado da velocidade de rotagdo. A frequéncia
vibracional € exatamente igual a velocidade de rotagdo da maquina e sua amplitude proporcional
a quantidade de massa desbalanceada. Esta condi¢do atuard somente na velocidade sincrona (1x)
e, portanto, se uma resposta experimental possuir vibragdes em harmodnicas superiores, tal
comportamento ndao serd devido ao desbalanceamento (Wowk, 1991; Rao, 2001; Xu e

Marangoni, 1994). Wowk (1991) ainda afirma que nunca encontrou, em sua vasta experiéncia em
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diagndstico e correcdo de falhas, uma condicdo de desbalanceamento com auséncia do
componente sincrono (1x) e que se vibracdes sincronas estdo presentes, o desbalanceamento deve
ser relacionado no topo da lista de causas possiveis. Entretanto, Eshleman e Jackson (1992)
afirmam que, se hd um desbalanceamento excessivo em uma maquina rotativa, o comportamento
ndo linear dos mancais pode gerar um sinal de resposta truncado e introduzir vibragdes com

frequencia de ordem mais elevada (2x, 3x...).

Rotores sdo normalmente balanceados para manter o desbalanceamento em um nivel
minimo aceitdvel. Na prética, ndo € possivel balancear perfeitamente um rotor devido a erros de
medicao, porém altos niveis de vibragdo sincrona podem ser, quase sempre, significativamente
reduzidos por balanceamento dos rotores e foram abordadas por uma quantidade expressiva de
trabalhos (Edwards et al., 1998). Um dos procedimentos de balanceamento em mdaquinas
rotativas envolve, basicamente, a identificacdo da magnitude e da posi¢ado do desbalanceamento e
aplicacdo de uma massa corretiva a 180° para compensar o desbalanceamento, o que resulta na
aproximacgdo do centro de massa ao centro geométrico € em uma operacdo mais suave da
madquina. Essa estratégia pode se repetir para varios planos de desbalanceamento ao longo de uma
maquina rotativa. O balanceamento de rotores € uma estratégia largamente estudada na literatura,

para um ou mais planos de desbalanceamento (Rao, 2001; Prabhu e Sekhar, 2008).

Segundo Xu e Marangoni (1994) diversos métodos analiticos foi aplicado para o célculo da
resposta ao desbalanceamento, como o Método da Matriz de Transferéncia (Lund e Orcutt,
1967), o Método dos Elementos Finitos (Ruhl e Booker, 1972) e o Método da Sintese de Modos
Componentes ou Subestruturacdo (Jacker, 1980). Este trabalho aborda a inclusdo do

desbalanceamento no método dos elementos finitos, como € apresentado no item 4.1.1.

4.1.1 Forcas devidas ao desbalanceamento

O vetor soma de todas as varidveis de densidade ao longo de um determinado comprimento

axial do rotor pode ser combinado em um unico ponto de massa desbalanceada, o qual é
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denominado heavy spot (ponto de massa) por Wowk (1991). A Figura 4.1 apresenta um eixo no
instante t = Os, o sistema de referéncia e o desbalanceamento de massa, sendo o ponto destacado

em preto o heavy spot.

Na Figura 4.1 o eixo estd representado em cinza; Oxyz € Oyy, $30 0 centro dos referenciais
inercial e rotativo, respectivamente; myng € a massa desbalanceada; € € sua excentricidade; Oyng

€ o angulo inicial de desbalanceamento; ® é a velocidade de rota¢do do eixo; fyns € a forca de

desbalanceamento e f,), € f., suas componentes nas dire¢des vertical e horizontal.

Figura 4.1 — Representagdo do desbalanceamento segundo o referencial adotado.

Quando existe qualquer massa desbalanceada ndao nula, my,, #0kg, o eixo € dito

desbalanceado e o centro de massa do eixo ndo coincide com seu centro geométrico Oyys.

Segundo Lalanne e Ferraris (1999), para derivar a forca de desbalanceamento, € necessario

determinar a posi¢do {R,,,} € velocidade {RUNB} da massa de desbalanceamento em rela¢do ao

referencial inercial:

53



5%
{Rys}=31+&sin(@1+6,,) ¢, 4.1)
r, +&-cos(@W-t+6,,)

em que rx é a posicdo do desbalanceamento na coordenada axial do eixo. E considerado que o
disco estd montado perfeitamente perpendicular ao eixo e, portanto, rx € um valor constante.
Assim,
0
: dRywsp) | .
{RUNB}:—{ dZNB} =iy +& @ cos(@1+6,,,) 4.2)
r,—& @ sm(@-t+6,,;)

Portanto, € possivel determinar a energia cinética 7,,, do ponto material:

1 . .
Tyng = E “Myng '{RUNB }T '{RUNB}

1 . . . .
= My (7 +7, + @€ +2F,0€ - cos(@t + 8, ) — 2wei, -sin(@xt + 6,,))

4.3)

. ~ 2 2 z ~
Segundo Lalanne e Ferraris (1999), a expressdo (mUNBa) £ ) / 2 é constante € ndo tem
influéncia nas equagdes. Além disso, a massa m,, € considerada insignificante se comparado a
massa do disco, e desta forma, os termos em m,, (1'3,2 + r'Zz) / 2 podem ser desprezados frente a

energia cinética da massa do disco rigido. Portanto, a expressdo para a energia cinética pode ser

aproximada para:
T = My - @ € (7 - cos(@rt +6,,) — F, -sin(@x +6,,,)) (4.4)

A aplicacdo da Equacgdo de Lagrange (Equacao (3.2)) fornece:
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0
=My, €@ -3 sin(@t+6),,) ¢, com q:{rx,ry,rZ}T 4.5)
cos(axt+6,,,)

{fUNB}:i

(8TJ oT U
-+
dt

% ) 3 3

No modelo de elementos finitos ndao é considerado o GDL axial, relativo a rx. Portanto,

para um desbalanceamento de massa localizado no né i tem-se nos GDL horizontal e vertical:

z i
UNB cos(ar + 6,

A Yo sin(ar + 6,
{fUNB'} :{ UNB }: My - € O { ( UNB)}, agindo nos GDL u.e v, dond i (4.6)
A Equacdo (4.6) ¢ dependente do tempo e € necessdria uma andlise andloga ao item 3.6
para determinar a influéncia dessas for¢cas no dominio da frequéncia (amplitude e fase da forca).
Eshleman e Jackson (1992) afirmam que os sinais resultantes de um desbalanceamento sao

sinusoidais.

Y 6 s
{fUNBi} ={ UZNBi} =My, € @ € { ¢ }, agindo nos GDL u,e v, doné i 4.7)

7. ['HUNB
UNB L-e

Assim, a forca de desbalanceamento (Equacgado (4.7)) deve ser adicionada aos respectivos

GDL’s u,e v, do n6 i do vetor de forcas global {f(#)} da Equacdo (3.19), para resolug¢do do

sistema linear e analise de falhas devido ao desbalanceamento.
4.2 Empenamento do eixo

O empenamento de um eixo ¢ uma condi¢do na qual seu eixo geométrico ndo ¢ uma linha
reta. Esse efeito ocorre, geralmente, em um rotor que foi deixado estaciondrio na horizontal por
um longo periodo de tempo, visto que nessa condi¢do o peso proprio do rotor faz com que o eixo
apresente uma deflexdo permanente devido ao efeito de fluéncia (Rao, 2001). Depois de certo

periodo de tempo, dependendo da mdaquina, tal deflexdo se torna permanente (Wowk, 1991).
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Dessa forma, é aconselhdvel armazenar os eixos em posi¢do vertical enquanto ndo sdo utilizados,
quando possivel. O empenamento pode ainda se apresentar devido a causas como deformacdo na
fabricagao, distorcdo térmica, alta for¢a de desbalanceamento anterior, condi¢cdes de temperatura
desiguais e alteracdes das propriedades metaldrgicas devidas ao atrito ou ainda por manuseio
indevido (Ehrich, 1992). Estratégias de balanceamento também podem ser utilizadas para

permitir a continuidade da operagdo do eixo, pelo menos para um tempo de vida finito.

O centro de massa de um eixo empenado pode estar suficientemente deslocado do centro
geométrico e causar um desbalanceamento de massa relativo. O balanceamento também é
utilizado como técnica para correcio do empenamento, porém, geralmente elevadas massas de

corre¢do sdo necessarias (Wowk, 1991).

Quando em operagdo, o espectro de vibracdo € idéntico ao desbalanceamento, atuando na

primeira harmonica, visto que, de fato, € uma condicao de desbalanceamento (Chavéz, 2003).

Se um rotor perfeitamente balanceado é conectado a um eixo empenado, o conjunto ird

operar desbalanceado.

4.2.1 Forcas devidas ao empenamento

A influéncia produzida por um eixo empenado pode ser considerada como outra forca
externa proporcional a rigidez do sistema e ao empenamento (Childs, 1993; Chavéz, 2003;
Nelson, 2002; Rao, 2001). Ao contrario do desbalanceamento, que varia com o quadrado da
frequéncia de rotacdo, o empenamento € uma for¢ca constante, assim, a equagcdo dindmica do
sistema € obtida adicionando essa forca constante, mas que gira junto com o rotor, ao vetor de

forcas (Meagher, 2008). A expressdo da for¢a constante €:

{fBOW} :[KSIST]'{rBOW}’ (4.8)
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sendo [K, | v @ matriz global de rigidez [K] do sistema rotativo estudado desconsiderando a
rigidez dos mancais (coeficientes), ou seja, a rigidez devida ao eixo, disco rigido e possivel
acoplamento; {r,,,, } nx1, 0 vetor de deslocamentos devido a0 empenamento em um eixo rotativo,

ou seja, o empenamento em cada GDL de cada n6 do sistema.

A Figura 4.2 é uma representacdo esquemadtica de um eixo empenado sustentado por dois

mancais e o eixo geométrico com e sem empenamento residual. As distancias representadas por

setas indicam os componentes do vetor empenamento {r,,, } para cada né de um modelo de

elementos finitos.

Figura 4.2 — Eixo empenado.

No trabalho de Nelson (2002), o empenamento inicial € considerado restrito no plano XZ e
uma curva suave € construida para ligar trés valores pontuais do vetor de empenamento {r,,, }

fornecidos para trés nés do MEF. Assim, € possivel obter os deslocamentos e angulos devido ao
empenamento residual. No entanto, o empenamento pode estar defasado em relagdo ao plano XZ,
como por exemplo, para um eixo deixado estaciondrio na horizontal por um longo periodo de

tempo.

Rao (2001) afirma que o empenamento e o desbalanceamento estdo, em geral, em
diferentes posi¢des angulares € o rotor empenado tem um comportamento um pouco diferente do
que um rotor puramente desbalanceado. Chavéz (2003), portanto, considera excitacdo por

desbalanceamento e empenamento existindo um angulo de defasagem y entre os dois. Ou seja,
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Y =Cow —Ouns 4.9)

em que 6, € 6,,, sdo os angulos iniciais que o desbalanceamento € o empenamento,

respectivamente, apresentam em relagdo ao referencial inercial XYZ. Neste trabalho,

considera-se 6,,, e 6,,, como entradas do modelo (Capitulo 6) ou como varidveis no processo

de ajuste e identificacdo de falhas (Capitulo 7).

Para a condicio de empenamento de um eixo, neste trabalho, sdo consideradas trés

varidveis: a amplitude, fase e posi¢do do ponto de maior amplitude de empenamento (nd) ao

longo do eixo. Assim, para encontrar o vetor {rBOW} ¢ ajustada uma curva conectando o ponto de

maior empenamento as extremidades do rotor.

O vetor {rBOW} € o vetor de empenamento no plano em que o empenamento estd localizado.

Assim, € necessdria uma transformacao de coordenadas para investigar os GDL (deslocamentos e

angulos) referentes aos referenciais inerciais vertical Y e horizontal Z. Apds a transformacdo de

coordenadas, um novo {rBXOY‘f,} ¢ obtido, contendo todos os GDL do sistema NxN. E assim, as

forcas associadas ao empenamento podem ser adicionadas como vetor de excitacio na
Equacgao (3.24) (Nelson, 2002). A forca devida ao empenamento € uma for¢ca constante para o

observador no sistema de referéncia rotativo xyz, mas € um vetor girante em relacdo ao sistema

inercial XYZ, conforme Equagdo (4.10). O vetor {rBOW} ¢ considerado, para todos os casos

estudados neste trabalho, como pertencente a um tnico plano, porém o empenamento real pode
ser representado por uma curva reversa. Neste caso, é necessaria somente a correta transformagao

de coordenadas para ser possivel obter as forcas devido ao empenamento no referencial inercial.
{fBOW} = ([KSIST]'{rB)i)YVZV )'ei(w[wmw) (4.10)

Rao (2001) apresenta em seus resultados que, para fazer um diagndstico claro do
empenamento, a fase das respostas deve ser analisada e que somente a andlise das amplitudes é,

na maioria das vezes, insuficiente para identificacao dessa falha.
58



4.3 Desalinhamento entre eixos

4.3.1 Acoplamentos

A maioria das maquinas rotativas consiste de uma maquina motriz € uma maquina movida,
as quais sao conectadas por algum tipo de acoplamento (Al-Hussain e Redmond, 2002). Segundo
Tapia (2003), acoplamentos mecanicos sdo elementos indispensdveis em sistemas mecanicos
rotativos, sendo utilizados amplamente para transmissdo de poténcia, o que o torna um elemento
critico em qualquer sistema de eixos. Além disso, uma grande variedade de acoplamentos tem
sido disponibilizada no mercado e existem poucas informagdes técnicas de como deve ser sua

modelagem matematica dentro dos sistemas.

Ainda segundo Tapia (1993), os primeiros registros de acoplamentos datam do ano 300 a.C.
e correspondiam a uma junta universal. Os acoplamentos atuais t€ém origem no trabalho de
Jerome Cardan no século 16, que contribui para o desenvolvimento da Junta Cardan (Junta
Hooke) e tiveram uma evolugdo continua a partir da Revoluc¢ao Industrial, através de melhoria de

materiais, novos métodos de fabricagdo e andlises por elementos finitos, por exemplo.

Atualmente, existem muitos tipos industriais de acoplamentos, classificados basicamente
em rigidos ou flexiveis. Seguindo a classificacdo bdésica, diversas subclassificacdes foram
propostas por outros autores, como Rivin (1986), Marangoni e Xu (1990), Mancuso (1999) e
Tapia (2003). Segundo Prabhu e Sekhar (2008), os acoplamentos sdo elementos vitais em
madquinas rotativas e, apesar de um acoplamento ser pequeno e barato se comparado as maquinas

por este conectadas, muita aten¢cdo deve ser tomada na sua correta escolha na etapa de projeto.
Acoplamentos rigidos sdo aplicados basicamente na transmissao de poténcia entre eixos e

sao utilizados quando nao ha desalinhamento (ou o mesmo pode ser desprezado) ou quando os

eixos componentes do sistema rotativo sdo muito robustos.
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Acoplamentos flexiveis sdo utilizados para transmitir poténcia entre eixos, especialmente
para absorver um grau de desalinhamento e permitir que a mdquina opere mais suavemente
(Wowk, 1991). A flexibilidade de um acoplamento é um item de alta importincia no
comportamento dindmico causado por desalinhamento (Pennacchi e Vania, 2008). Xu e
Marangoni (1994) afirmam que € importante perceber que acoplamentos flexiveis tém a
capacidade de melhorar a capacidade de uma maquina rotativa de tolerar o desalinhamento,
porém para maquinas que operam a altas velocidades, acoplamentos flexiveis ndo sdo a solugao

para problemas severos de alinhamento.

Segundo Prabhakar et al. (2001), um ndmero expressivo de métodos analiticos foram
aplicados para calcular as respostas ao desbalanceamento, porém limitadas pesquisas foram
realizadas sobre as caracteristicas vibracionais de um sistema na presenca de acoplamento e
desalinhamento entre eixos. No entanto, Sekhar e Prabhu (1995) afirmam que devido a tendéncia
atual de projetos de mdquinas rotativas que operam em faixas de velocidade cada vez mais
elevadas, o efeito do acoplamento nas velocidades criticas e o efeito de seu desalinhamento nas
amplitudes de vibragdo desses sistemas, estdo se tornando uma consideracdo cada vez mais

importante.

4.3.2 Modelos de acoplamento

A maioria dos trabalhos encontrados na literatura sobre acoplamentos mecanicos ressaltam
uma lacuna existente em relac@o a interagao dos modelos fisicos simplificados dos acoplamentos
com o modelo de sistema completo. Como discutido no Capitulo 3, em geral, os acoplamentos
sd0 modelados como discos rigidos, para os quais seria suficiente usar a modelagem
desenvolvida para discos rigidos e elementos finitos, para considera-los como parte integrante do

sistema rotor-acoplamento-mancais.

Outros modelos para representacdo do acoplamento foram utilizados por alguns autores.

Prabhakar et al. (2001) modelaram o acoplamento como um junta de Hooke sem atrito € uma
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junta com rigidez e amortecimento. Xu e Marangoni (1994) modelaram o acoplamento também
por uma junta universal. Entretanto, Redmond e Al-Hussain (2000 e 2002) opinaram que utilizar
esse modelo de junta ndo é apropriado para todos os tipos de acoplamentos flexiveis.
Marmol et al. (1980) caracterizaram o acoplamento de engrenagens (spline coupling) com 4
coeficientes lineares, correspondendo a rigidez e ao amortecimento, radial e angular. Lund et al.
(1993) determinaram os coeficientes de rigidez e amortecimento angular de acoplamentos do tipo
spline coupling. Bannister (1980) realizou o célculo da rigidez flexional de acoplamentos de
flanges, através de elementos finitos. Simon (1992) considerou o acoplamento como apenas um
disco rigido. Sekhar e Rao (1996) modelaram o acoplamento segundo a metodologia de
Krimer (1993). Tapia (1993) comparou os modelos de Kramer (1993) e Nelson e Crandall (1992)

a resultados experimentais.

Para aplicacdo neste trabalho, os modelos de elementos finitos para acoplamentos rigido e

flexivel foram apresentados e sua utilizacao justificada no item 3.4 (Capitulo 3).

4.3.3 Forcas devidas ao desalinhamento do acoplamento

O alinhamento imperfeito de eixos através de acoplamentos geralmente resulta em severos
problemas de rotagcdes em madquinas rotativas. Em aplicacdes reais, é praticamente impossivel
obter um alinhamento perfeito, ou seja, sempre uma condi¢do de desalinhamento estd presente
(Gibbons, 1976), resultando no que muitos autores consideram como uma das principais causas
de vibracao em rotores. Ou seja, o efeito de desalinhamento ocorre devido aos erros de montagem
ou as deformacdes de alguns dos componentes do acoplamento. Mesmo apds a utilizacdo de
sofisticadas técnicas de alinhamento por laser, é provdvel que o sistema apresente algum grau de
desalinhamento (Patel e Darpe, 2009). Ou ainda se um alinhamento perfeito for obtido
inicialmente, este ndo poderd ser mantido por um longo periodo de tempo devido a efeitos como
aquecimento nos mancais e no sistema de lubrificacdo e movimentacdo desigual da fundacao.
Para tentar evitar esse efeito, acoplamentos flexiveis sdo utilizados para transmitir forca e

acomodar os desalinhamentos inevitaveis.
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A condicao de desalinhamento implica que os componentes que sdo coaxiais em projeto
ndo o sao efetivamente na pratica. Dessa forma, entende-se por desalinhamento os deslocamentos
angulares e de translacdo nos componentes atuando em partes méveis de maquinas reais e que,
por sua vez, sdo considerados coaxiais quando projetados. A Figura 4.3 apresenta o
desalinhamento paralelo e angular entre os eixos acoplados. Entretanto, Wowk (1991) relata que,

em situacoes reais, essa falha € uma combinacgao dos dois tipos na direcao vertical e horizontal.

_._E. .__..__‘_ 1 ) _E_ e |

a) (b)

Figura 4.3 — Representacdo acoplamento e do desalinhamento entre eixos. (a) paralelo; (b)

angular. Baseado em Xu e Marangoni (1994).

A presenca de desalinhamento entre os rotores acoplados flexiona o acoplamento e
determina o aparecimento de forcas e momentos de reagdo sobre os eixos, nos pontos de
articulacdo entre os eixos e o acoplamento. A reacdo no acoplamento afeta a maquina e,
consequentemente, tornam-se uma fonte de vibracdes. Dessa forma, acoplamentos flexiveis sao
necessarios para minimizar o efeito dos deslocamentos relativos entre os eixos da maquina motriz
e movida. Quanto mais distante da condicdo de alinhamento ideal, maiores serdo as forgas de
reacdo geradas no acoplamento, causando niveis de vibracdo mais elevados e diminuindo o

tempo de vida de mancais, acoplamentos, selos e outros componentes.

Lees (2007) discute que, apesar do rdpido crescimento no entendimento da dinamica de
rotores, existem poucas andlises satisfatérias no entendimento do desalinhamento. Assim, no
tempo em que a dinamica de rotores pode ser considerada uma tecnologia madura, o
desalinhamento permanece como uma area carente de estudos. Xu e Marangoni (1994), Sekhar e
Prabhu (1995), Lee e Lee (1999), Jalan e Mohanty (2009), Patel e Darpe (2009) também afirmam
que existem poucos estudos sobre o desalinhamento entre eixos. Saavedra e Ramirez (2004)
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explicam que hd poucos estudos que diferenciam falhas que causam espectro de respostas
semelhantes, como o desalinhamento e trincas. Xu e Marangoni (1994) descrevem ainda que o
desalinhamento entre eixos € uma condi¢ao de dificil anédlise, visto que requer um completo

modelo rotor-acoplamento-mancais para que seja possivel analisar seu espectro de vibracao.

A percepcio geral € que o desalinhamento em rotores gera uma componente que influencia
a resposta da maquina em 2x a velocidade do rotor (Dewell e Mitchell, 1984; Piotrowiski, 1986;
Ehrich, 1992; Xu e Marangoni, 1994; Redmond e Al-Hussain, 2000; Lees et al., 2003; Catania e
Maggiore, 2004; Sinha et al., 2004; Attia Hili et al., 2005) e que a influéncia do desalinhamento
na resposta em 1x € pequena. Raros autores, como Al-Hussain e Redmond (2002), ndo

encontraram evidéncias de resposta em 2x em seu trabalho.

Gibbons (1976) foi o autor que primeiro desenvolveu um modelo de forcas e momentos de
reacdo origindrios de desalinhamento paralelo entre os eixos motriz € movido, para diferentes
tipos de acoplamento. Sekhar e Prabhu (1995) desenvolveram as relacdes de Gibbons (1976) para
desalinhamento angular e Arumugam et al. (1995) para desalinhamento combinado. Esses
modelos de forgas anteriores foram utilizados por diversos trabalhos subsequentes, como os de
Prabhakar (2001), Prabhakar (2002), Jalan e Mohanty (2009). Lee e Lee (1999) desenvolveram
relacOes similares as anteriores, mas consideram também a deformagdo do acoplamento. Além
disso, Bachschmid et al. (2002) desenvolveram relagdes para desalinhamento em acoplamentos
rigidos através do balango da equacdo de for¢as nos nés do acoplamento. A consideracdo adotada
pela maioria dos autores é de que o desalinhamento gera forcas e momentos constantes nos
acoplamentos (proporcionais ao desalinhamento entre os eixos) e independentes da velocidade da
madquina, seguindo o que foi proposto por Gibbons (1976). Entretanto, Saavedra e Ramirez
(2004) modelaram o acoplamento com parametros de rigidez equivalentes e consideram que as
forcas de desalinhamento sdo geradas através da variacdo da rigidez do acoplamento com a

rotacao.

O modelo de forcas adotado para este trabalho também serd baseado no trabalho de
Gibbons (1976) para desalinhamento paralelo em acoplamentos de diafragma e de Sekhar e

Prabhu (1995) para desalinhamento angular. O sistema de coordenadas e de for¢cas e momentos
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para cada uma dessas condicdes estd apresentada na Figura 4.4. Os eixos X1 e X2 representam as
linhas de centro dos eixos motriz e movido, respectivamente; Fx;, Fy;, Fzi, Fx2, Fys, Fzo e Mxj,
Myi, Mz, Mxa, Mys, Mz, representam as forcas e momentos geradas pelo desalinhamento
(paralelo ou angular) nas respectivas dire¢des e devem ser aplicados nos nés de elementos finitos
correspondentes ao acoplamento. X3 € a distancia entre as linhas de centro de cada metade do

acoplamento (centro de articulacdo).

Eixo Y1
my1Zh Eixo Y1 .
- frn, MX1 ° EixoX1 Ciii e Eixo X1
ey Y31 MDD  _ux
Vs el EixoY2 . TF“@‘EA-*
F}2I ,,// \‘ FZ1 Nz Fxa
-AY1 ’""”}’/\3 |“>M WM F”Lmz 3/’\ FX1
MX2 - \F‘ s MX S Lt | w
= ‘\ FZ? MX2 ~ FZ2 Eixo Z1
¢ ’f,l.*‘ , = -
FX2 4 Y3 | \(_QUZE P}\zk?;\” ! \Q‘yzz
EixoX2 | Eixo 22 T | > EixoZ2
(a) (b)

Figura 4.4 — Sistema de coordenadas dos nés do acoplamento.(a) Desalinhamento paralelo

(Gibbons, 1976); (b) Desalinhamento angular (Sekhar e Prabhu, 1995).

Os angulos de desalinhamento sao obtidos pela Equacdo (4.11).

. 1. AY . 1, AZ

01 =Sin l( ! X3) ¢1 =S1in l( /3)
. 1, AY . 1,ANZ

02 =Sin 1( 2 X3) ¢2 =Sin 1( %(3)

Para o desalinhamento paralelo, assim como em Gibbons (1976), respeitando-se o sistema

(4.11)

de referéncias:

MYIZTQ'Sin(el)+Kb'¢1 MZl:TQ'Sin(¢l)_Kb'01 MXlzTQ

M,, =T, sin(0,)+Kb-¢, M, =T, sin(g,)+Kb-6, M,,=-T,

(4.12)
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—(_MYl_MYZ)

Fy = X, Fy, =-F,

F, :(MY1+MY2) F,,=-F, (4.13)
3

F,,=Ka-AX +K,-(AX)’ F,,=F,,

em que Tq € o torque transmitido; Kae K,, a rigidez axial do acoplamento (parte linear e ndo

linear, respectivamente); Kb, a rigidez de flexdo do acoplamento por diafragma; AX, o

alongamento (+) ou compressao (-) do acoplamento em relacdo ao seu comprimento livre.

Para o desalinhamento angular, assim como em Sekhar e Prabhu (1995), respeitando-se o

sistema de referéncias:

T
B _ _‘o
M, =0 M, =0 My, = A)s(e) (4.14)
M,,=—Kb-8 M,, =T, sin() M,,=-T,
FYl :(_MYl_MYZ) 3 FYZ :_FYI
E, = (M, +M,,) F,, =—F, (4.15)

3

_(Ka-AX +K ,-(AX))

Fy, = Fy, =Fy,

cos(0)

Nesta dissertacdo de mestrado, assim como em e Prabhakar et al. (2001), as vibracoes
axiais ndo sao consideradas. Na andlise de Sekhar e Prabhu (1995), a vibragao axial foi incluida

no modelo, porém o termo ndo linear de rigidez K, foi desconsiderado.

Em Prabhakar et al. (2001) foi considerado o desalinhamento como atuante na primeira,
segunda, terceira e quarta harmoOnicas. Na presente andlise, os componentes de primeira e
segunda harmonica das forcas de reacdo sdao considerados e incorporados ao vetor de forcas nos
graus de liberdade correspondentes aos dois nés do acoplamento. Assim, o vetor de forcas

equivalentes relativos aos nés do acoplamento é dado pela Equacao (4.16), para cada harmonica
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considerada e devem ser incluidos no vetor de forcas global, nas posicoes do MEF

correspondentes ao acoplamento.

{fDESAL}IXZ{FYl F, 0 0 F, F, O 0 }T'em 4.16)
{fDESAL}ZX :{Fn F, 0 0 F, F, 0 0 }T S '
Saavedra e Ramirez (2004) concluem que as forcas transmitidas de um acoplamento para
os eixos sdo basicamente estdticas (unidirecionais e constantes) e que hd grande dificuldade de
realizar medi¢des externas com instrumentos comerciais, assim como discutido por Piotrowiski
(1986). E completam que € possivel quantificar o desalinhamento entre eixos através da andlise
das forcas geradas nas vibragdes dos mancais. E exatamente este raciocinio, expandido para as
demais falhas analisadas aqui, que serd aplicado no Capitulo 7, que trata da identificacdo dos

parametros de falhas.
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5 ALGORITMOS GENETICOS MULTIOBJETIVO

5.1 Otimizacao e problemas multiobjetivo

Os problemas de otimizacdo apresentam alguns conceitos e definicdes largamente
exploradas na literatura. Intimeros sd@o os métodos desenvolvidos para tratamento desses
problemas, bem como muitas sdo as classificagdes adotadas pelos diversos autores da literatura.
Programacdo Linear, Nao-Linear e Quadrdtica (com ou sem restricoes) sdo exemplos da
classificacdo mais geral da vasta gama de métodos cldssicos existentes. Os problemas de
otimiza¢do podem ainda ser classificados em simples-objetivo ou multiobjetivo, dependendo do

numero de funcdes objetivo a serem otimizadas simultaneamente.

Para a otimizacdo de funcdes simples objetivo, a meta é encontrar a melhor solucdo
disponivel, chamada de 6timo global, ou pelo menos uma boa aproximacdo desta solucdo. Para
muitos problemas complexos de otimizacdo em engenharia, as formula¢des multiobjetivo
constituem modelos mais realisticos (Deb, 2001). Um exemplo cldssico € minimizar o custo,
aumentar o desempenho e maximizar a confiabilidade simultaneamente. Nestes, assim como em
muitos problemas préticos, os objetivos que estdo sendo considerados sdo conflitantes entre si, e
otimizar o problema com respeito a um objetivo Unico, geralmente gera resultados inadmissiveis
em relacdo aos demais objetivos. Uma solucdo racional para um problema multiobjetivo € a
investigacdo de um conjunto de solu¢des, de modo que cada uma satisfaca os objetivos em um
nivel aceitdvel, sem ser dominada por nenhuma outra, oferecendo ao projetista um grau de

escolha e flexibilidade.

Para solugdes de problemas multiobjetivo, uma alternativa particularmente promissor € a
aplicacdo de algoritmos evolutivos (EA, do inglés Evolutitionary Algorithms), visto que estes se
baseiam em populacdes de solucdes a cada iteragdo (Deb, 2001). Se um problema multiobjetivo
apresenta multiplas solucdes 6timas, os EA apresentam grande potencial de capturd-las em sua

populacdo final (Coello, 2005).
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Quando multiplas func¢des objetivo sdo consideradas, grande parte dos métodos cldssicos de
otimizacdo evita as complexidades que um problema de otimizacdo multiobjetivo envolve,
realizando a conversdao desses problemas em problemas com um objetivo dnico através de
funcdes de ponderagdo que indicam a importincia de cada objetivo. Dispondo-se de vdrios
métodos de conversdo, pode-se esquecer que, na verdade, o problema de otimizagdo com um
objetivo resulta de um desmembramento de problemas com mais de um objetivo, e que existem

diferencas fundamentais entre eles. A principal delas estd na solu¢do do problema.

Por tratar de objetivos conflitantes, a perfeita solucdo multiobjetivo que simultaneamente
otimiza cada funcdo € praticamente impossivel. Uma solucdo razodvel para um problema
multiobjetivo € a investigacdo de um conjunto de solugdes, em que cada uma satisfaca os
objetivos em um nivel aceitdavel e que ndo é pior que qualquer outra solugdo. Os algoritmos que
solucionam problemas de otimiza¢do com um unico objetivo normalmente geram apenas uma

solucdo Gtima.

Portanto, Deb (2001) afirma que a diferenca fundamental entre otimizacdo simples e
multiobjetivo € que, nesta Ultima, existem diversas solucdes que podem ser consideradas 6timas
e, sem informacdo prévia, ndo se pode apontar uma solugio melhor. E tarefa dos tomadores de
decisdes (decision makers), neste caso, os projetistas, disporem de informacdes adicionais para

realizar a escolha de uma solugdo tnica entre as solu¢des 6timas.

5.2 Otimalidade de Pareto

O conjunto de solu¢des de um problema multiobjetivo consiste em todos os vetores de
decisdao que nao podem melhorar o valor de qualquer objetivo, sem a degradacdo de pelo menos

algum dos outros. Estes vetores sao conhecidos como 6timos de Pareto.
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Para problemas de minimizagdo, a defini¢do do conceito de dominancia de Pareto afirma

que uma solugdo factivel v é dita dominante em relacdo a outra solucdo factivel w (v > w) se, e
somente se, duas condi¢des forem satisfeitas para todas as Nro fungdes objetivo F,, :

FOiB](V)SFOiB](W) com i=1,...,N,,

El., (W<F,, (W) para, pelomenos, uma funcdo objetivoi

Fleming e Purshouse (2002) apresentam o conceito de otimalidade de Pareto para o um

caso simples (caso bi-objetivo), mostrado na Figura 5.1.

A

S

@ Solucdo nao dominada

W Solugdo dominada

Regido Factivel

f'n, > .. Superficie de troca (trade-off)

Figura 5.1- Conceito de Otimalidade de Pareto (Fleming e Purshouse, 2002).

A regido sombreada indica a regido no espaco de objetivos para a qual solucdes factiveis
existem. A superficie de troca (trade-off) entre as duas funcdes € descrita pela curva escura e
encontra-se em uma parte da fronteira da regido factivel (no caso geral n-objetivo, que serd
desenvolvido neste trabalho, as trocas serdo representadas por uma hipersuperficie). Qualquer
melhora em uma funcdo serd acompanhada por uma deterioracdo no desempenho da outra, e
vice-versa. As solucdes Pareto-6timas (ndo-dominadas) estdo indicadas por pontos. Cada solugao

marcada com um ‘x’ € dominada por pelo menos uma das solucdes Pareto-6timas.

Os dois tratamentos gerais para a otimizacdo multiobjetivo sdo combinar as fungdes

objetivo individuais em uma func¢do tnica ou determinar a completa solucdo Pareto-6tima.
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No primeiro caso, problemas multiobjetivo sdo transformados em problemas simples
objetivo, através de ponderacdo, descrevendo a importincia relativa de cada objetivo. A funcdo
custo € definida previamente, antes do procedimento de otimizacdo, o que requer informagdes
nao necessariamente conhecidas e disponiveis na pratica. Esse tratamento retorna, entdo, apenas
uma solucdo (um ponto na superficie de troca (trade-off)) por rodada do algoritmo. Esse método

foi utilizado por Castro (2007) na solucdo de problemas de identificacdo em dinamica de rotores.

O segundo tratamento, utilizado em problemas de dinamica de rotores por
Castro et al. (2008), Camargo (2008) e Camargo et al. (2009) consiste em determinar a completa
solucdo Pareto-6tima ou um subconjunto representativo. Esse conjunto Pareto-6timo consiste de
um grupo de solucdes que ndo possuem dominancia entre si e ndo sdo dominadas por qualquer
outra solucdo no espago de solugdes, representando solugdes Otimas globais. Enquanto nos
movemos de uma solu¢do Pareto-6tima para outra, sempre hd um sacrificio em um ou mais
objetivos. Um conjunto desse tipo, normalmente, tem preferéncia sobre as solug¢des unicas, ja que
pode ser aplicado considerando problemas préaticos, pois fornecem vdrias alternativas para que o
tomador de decisdes escolha a mais adequada na pratica. Conjuntos Pareto-6timo podem conter

um grande nimero de solucdes, e, geralmente, este nimero aumenta com o nimero de objetivos.

Ap06s encontrar a fronteira de solucdes Otimas para vérios valores de objetivos, o tomador
de decisdes deve escolher entre estas a partir de informacdes adicionais do problema. Esses sdo

os dois passos para um procedimento ideal de otimizacdo multiobjetivo (Deb, 2001).

5.3 Algoritmos Evolucionarios e Programaciao Genética

Inspiradas nos mecanismos da evolucdo e da genética, a Computacao Evoluciondria ou
Algoritmos Evoluciondrios foram criados como métodos de solucdo de problemas que utilizam
modelos baseados em conceitos da natureza e em que a evolucdo é o elemento-chave para o
projeto e implementacdo dos métodos. Foram criadas técnicas estocdsticas de busca e otimizagdao

poderosas e largamente aplicdveis.
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Na natureza, o processo de selecao natural controla a evolucdo: espécies fracas, ou que nao
se adaptaram em seu ambiente, acabam em extincdo. Os mais fortes ou mais adaptados ao seu
meio ambiente tém maior oportunidade de passar seus genes para as geragdes futuras via
reprodugdo, enquanto que os menos adaptados frequentemente morrem antes de reproduzir ou
produzem filhos mais fracos e menos numerosos. Em longo prazo, a espécie carregando a melhor
combinacdo em seus genes se torna dominante em sua populacio. As vezes, no decorrer do
processo de evolugdo, podem ocorrer alteragdes randomicas em seus genes. Se essas mudangas
causam vantagens adicionais no desafio da sobrevivéncia, novas espécies evoluem das antigas,

caso contrério, o processo de sele¢do natural as elimina.

O conceito de Algoritmo Genético (GA, do inglés Genetic Algorithm) foi desenvolvido por
Holland (1975) e outros pesquisadores entre 1960 e 1970. Nas ultimas décadas, algoritmos
genéticos foram utilizados como métodos de busca e otimizacdo em vdarios dominios e para
diferentes tipos de problemas e tem apresentado boa potencialidade na resoluc¢do de problemas de
dificil solucdo por métodos convencionais. Razdes para seu sucesso relacionam-se a busca global
que realizam, a sua facilidade de uso e a vasta aplicabilidade (Goldberg 1989). Além disso, o
dominio do problema nio precisa ser conhecido, o que é especialmente importante quando o
conhecimento do dominio exige alto custo computacional (Vafaie e De Jong, 1992). Sao
especialmente atrativos por ndo exigirem que se saiba como encontrar uma solu¢do 6tima para
um problema, mas sim como reconhecé-la como 6tima. A robustez do GA a frente de problemas
com comportamento ndo desejado, descontinuidades e ruido, aumenta ainda mais seu potencial

de aplicagdo.

Mas, apesar dos conceitos simples envolvidos, GA’s podem se tornar complexos, sendo
que a andlise rigorosa dos métodos se encontra em constante desenvolvimento. Muitas variagoes
foram desenvolvidas a partir do modelo original de GA, com o objetivo de melhorar seu
desempenho e adaptd-lo para problemas particulares. Assim, € mais apropriado considera-lo
como uma metodologia geral de solu¢do de problemas. Além disso, mesmo se uma boa escolha
de parametros de otimizacao pode ser encontrada para um problema particular, esse conjunto nao

serd necessariamente Otimo para outros problemas, mesmo para problemas de mesma
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classificagdao (Deb, 2001). Escolhendo erroneamente os parametros do GA, € possivel produzir
resultados excessivamente insatisfatorios e, portanto, os detalhes especificos, como escolhas de
representacdo, avaliacdo e operadores genéticos de cada GA, irdo variar de aplicacdo para

aplicacdo, e devem ser realizadas com uma aplicacdo particular em mente.

5.4 Algoritmos Genéticos: fundamentos, operadores e parametros de configuracao

Algoritmos genéticos multiobjetivo sdo uma variacdo dos GA em geral, além de utilizar
varios de seus fundamentos. Portanto, € importante a compreensdo de como funcionam os GA’s

gerais para que os GA s multiobjetivo possam ser implementados.

Em um GA geral, cada individuo (soluc¢do) € avaliado em cada geracdo baseado em seu
desempenho (fitness) com respeito a func¢do objetivo considerada. A evolucdo é executada
utilizando uma série de operadores estocdsticos para manipular o cédigo genético, ou seja, com a
evolucdo da busca, a populacdo inclui solucdes cada vez mais ajustadas e, eventualmente,
converge. A maioria dos GA’s inclui operadores para selecdo de individuos para reproducio,
para formac¢do de novos individuos a partir dos selecionados e para determinar a composicao da
populacdo na futura geracdo. Operadores bem conhecidos sdo os de recombinagdo (crossover) e
mutacdo. Através das geracdes, a populacdo se move para o espaco de melhores solugdes no
dominio do problema. Os GA’s exploram o espaco de busca para achar boas solugdes para o
problema e, através deles, € possivel trabalhar com diversas solucdes dissimilares, mas

igualmente boas, dada a utilizacdo do conceito de populacao.

5.4.1 Representacao dos individuos: Genétipo x Fenétipo

Na terminologia dos GA’s, um vetor solucido € chamado de individuo, ou cromossomo, e

contém a informacao varidvel. Algoritmos genéticos armazenam as caracteristicas de individuos
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artificiais em um ‘gendétipo eletronico’, o qual imita o DNA natural. Na implementacgdo original
do algoritmo por Holland (1975), o genétipo eletronico € nada mais que uma linha (string) de
bits, sendo um bit a menor unidade de informagdo que um computador pode processar. Em

implementagdes mais recentes, foi introduzida uma variacdo maior nos tipos de genes.

Deve-se entender por genétipo a representacdo da varidvel de resposta do problema dentro da
estrutura do algoritmo. Fendtipo € interpretado como sendo os valores reais da varidvel de
resposta. Em muitos casos, os genes, ou solu¢do possivel, sdo formados por uma cadeia de
varidveis bindrias. Portanto, a cadeia bindria € o gendtipo, enquanto que os valores reais das
varidveis (nimeros inteiros ou reais) devem ser entendidos como fendtipo, como mostra a
Figura 5.2. Entretanto, em alguns casos os genes podem ser formados pelos valores reais. Neste

caso, o gendtipo € igual ao fendtipo.

ERERERE] ERERERE] CRERERE] EECRER T ERERERE] IC)

L5 1 8 | & [ 10 | 15 | 0

Figura 5.2 — Representagcdo de um individuo com 5 varidveis: a) Gen6tipo; b) Fenétipo.

Neste trabalho, foi utilizada a representacdo bindria dos individuos para representar todas as
varidveis que sdo consideradas desconhecidas (Figura 5.3). As varidveis incluem os parametros
de desbalanceamento (amplitude, fase e posicdo), empenamento (amplitude, fase e posi¢ao) e
desalinhamento (angulo ou deslocamentos). Para cada varidvel, € determinado um nimero de bits
que sdo alocados para sua representacdo. No exemplo apresentado na Figura 5.2a, tem-se cinco
varidveis representadas por quatro bits cada uma, formando o genétipo com 20 bits e na Fig 5.2b

tem-se os valores decimais de cada uma delas.
Para aplicacdo neste trabalho, cada individuo apresenta uma cadeia genotipica com diversas

varidveis. Para encontrar os valores reais das mesmas, e, assim, inseri-los no modelo de for¢as do

MEF, o seguinte procedimento € realizado:
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1. Encontra-se a representacdo decimal de cada parte do genoma, que representa uma
varidvel k. Dado um ndmero bindrio, para expressd-lo em decimal, se deve escrever cada

nimero que o compde (bit) multiplicado pela base do sistema (base = 2), elevado a

posicdo que ocupa. O nimero decimal resultante serd V.., (k) .

2. Encontra-se o valor decimal méximo VDEC,MAL (k) que representa uma varidvel, ou seja, o

valor para o caso de todos os bits alocados para aquela varidvel serem iguais a unidade.

3. Calcula-se o valor real da varidvel em questdo, a partir dos limites minimo € maximo

fornecidos para a variavel k, conforme a Equacgao (5.1).

(k)
VVARIAVEL (k) MINIMO (k) + ( MAXIMO (k) MINIMO (k) ) DECIMAL (5 . 1)

DECIMAL (k)

Logo, para o caso de V., (k)=0, tem-se que V,, ... (k)=V . (k). Para o caso de

Visemue (K) =V s (k) , tem-se que V, . (k)=V, . (k). Para qualquer outro possivel
valor de V0, (k) V., 000 (k) assumird valores intermedidrios. O conjunto de valores reais

de todas as varidveis de um individuo € utilizado no modelo de for¢cas do MEF. Assim, as

respostas no dominio da frequéncia podem ser obtidas.

DESBALANCEAMENTO #1 DESBALANCEAMENTO #2

100011101101011100100011101101011 100 ey
amplitude ; POSICAD amplitude F Posigio

DESALINHAMENTO
EMPENAMENTO ANGULAR PARALELO

a1 00011001101101110011011101001111001101001111001
amplitude ase posigio Oy

Figura 5.3 — Exemplo de representagdo genotipica para um individuo neste trabalho, com todas as

varidveis representadas por seis bits.
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5.4.2 Funcao de avaliacao de desempenho (fitness)

A funcdo, ou fungdes, objetivo ou de avaliacdo é o que se deseja otimizar. Esta contém a
informacdo numérica do desempenho de cada cromossomo na populacdo. Nela estdo
representadas as caracteristicas do problema que o Algoritmo Genético necessita para realizar seu
objetivo (Coello, 2001). Sao utilizadas para avaliar as solucdes produzidas e, para cada individuo
da populagdo, € atribuido um valor de desempenho (fitness), expressando quao boa € a solucao
para resolver o problema. Esse valor determina, de forma probabilistica, qual o sucesso que o
individuo terd em propagar seus genes (seu codigo) para geracdes futuras. Para melhores
solucdes sdo atribuidos maiores valores de desempenho. As fun¢des objetivo para o problema

deste trabalho serdo discutidas no item 5.7.2.

O GA procura maximizar o desempenho de sua populacdo através da aplicacdo de
operadores genéticos (selecdo, recombinacdo e mutagdo). O desempenho de uma solu¢do no
dominio do GA corresponde a uma funcao custo no dominio do problema. Custo € um termo
comumente associado a problemas tradicionais de otimizacdo e representa uma medida de
desempenho: quanto menor o custo, melhor o desempenho. Métodos de otimizacdo buscam
minimizar o custo, assim, é evidente que, maximizando o desempenho, o GA estd efetivamente
minimizando o custo. As medidas de desempenho devem ser traduzidas para um valor de custo.
Esse processo € usualmente direto para problemas com um tunico objetivo, porém a andlise se
torna mais complicada no caso multiobjetivo. Cada possivel vetor de decisdo tem um valor de

custo associado a um valor de desempenho.

O GA requer um valor escalar representando o desempenho de cada solucdo. Esse valor
pode ser absoluto ou relativo a outras solucdes e, para classificar as solucdes, a classificacdao
(ranking) é um tratamento padrdo, especialmente em problemas multiobjetivo. Para esse trabalho,

adotou-se o método de cdlculo de fitness do SPEA, que sera explicado no item 5.6.
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5.4.3 Operadores Genéticos: Selecao, Recombinac¢io e Mutacao

7z

O principio bdsico dos operadores genéticos € transformar a populacdo através de
sucessivas geragdes, para obter um resultado satisfatorio no final do processo. Deste modo, sdo
extremamente necessdrios para que a populacdo se diversifique e mantenha as caracteristicas de
adaptacdo adquiridas pelas geragdes anteriores. Essencialmente, a recombinacdo tende a
direcionar a busca para dreas superiores do espaco de busca, enquanto a mutacdo age para
explorar novas dreas do espaco de busca e para assegurar que aquele material genético ndo
poderd ser perdido de forma irrecuperdvel. Escolhas de valores, como taxa de mutacdo e
porcentagem de mutacdo, sdo criticas para o sucesso do algoritmo. Rechenberg (1973) propde

que esses parametros devem variar adaptativamente para melhorar os resultados de busca.

o Métodos de Selecio (reproducio)

O processo de selecdo ¢ uma importante fase do GA, pois € feita a escolha dos individuos
mais aptos a se reproduzirem ou recombinarem e participarem da proxima geracao (iteragdo). A
possibilidade de um individuo ser selecionado depende de seu desempenho (fitness). O
desempenho mede o quanto um individuo € mais apto do que o outro. No caso da otimizacao,
mostra o quanto um individuo estd mais préximo do ponto 6timo, e pode ser representado pela
propria funcao objetivo ou uma funcdo da mesma. A sele¢do pode ser um processo probabilistico,
ou seja, um individuo com melhor desempenho tem maior probabilidade de ser selecionado, ou

deterministico, selecionando os individuos com melhor desempenho (Castro, 2007).

O objetivo do operador de reproducgdo € fazer copias de boas solugdes e eliminar solugdes
ruins em uma populacdo, enquanto mantém o tamanho da populagdo constante. Esse objetivo é
obtido realizando trés passos: identificar boas (acima da média) solu¢cdes em uma populacdo,
fazer multiplas copias dessas solucdes e eliminar solucdes ruins da populagdo, para que as copias

de boas solucdes possam ser introduzidas na populacao.
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Os diferentes procedimentos de selecdo no GA dependem de como os critérios de
desempenho sdo utilizados. Sele¢do proporcional, classificacdo e selecdo por torneio sdo os
procedimentos mais conhecidos (Goldberg e Deb, 1991). O método de selecdo ainda pode ser
definido como elitista se deliberadamente introduz na nova popula¢do individuos anteriores que

obtiveram alto desempenho.

No método de selecdo proporcional, a selecdo de cada individuo é baseada no seu
desempenho. Este € o esquema original de selecdo proposto por Holland (1975) e, por esta razao,

¢ ainda hoje muito utilizado nas implementagdes.

Na selecdo por torneio, duas ou mais solu¢des sdo comparadas e a melhor delas é
escolhida. Esse procedimento se repete até que a populacdo toda tenha sido comparada. Os
investigadores do SPEA propuseram a utilizagcdo do torneio bindrio, o que também foi adotado
para este trabalho. A Figura 5.4 apresenta um exemplo de torneio bindrio para uma populagao de

quatro individuos, apds a avaliagdo de seu fitness.

0Os individuos sdo
selecionados
para os torneioscomigual

O torneio é vencido
pelo individuocom

probabilidade. maior fitness
Individuo | Fitness Torneios Pais selecionados
Al 625 Ad % Al Al
M 225 A3 I M A2
M3 196 N2 X fid n?
a4 100 ' A3 x Al A

Figura 5.4 — Exemplo de torneio bindrio (adaptado de Lacerda, 2009).

o Recombinacio (crossover)

Assim como o operador de selecdo, existem vdrios operadores de recombinacdo na
literatura (Spears, 1998). O operador de recombinagdo é considerado por muitos investigadores
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como o operador mais importante do GA e pode ser considerado uma analogia a reproducao
sexuada dos seres vivos (Goldberg, 1989). Geralmente, dois cromossomos - chamados pais - sdo
selecionados e por¢des randdomicas de material genético sdo trocados entre eles para gerar novos
cromossomos - chamados filhos (Holland, 1992). Os pais sao selecionados entre 0s cromossomos
existentes na populacdo, em ordem de preferéncia quanto ao seu desempenho (fitness), para que
os filhos herdem as boas caracteristicas dos pais. Aplicando iterativamente o operador de
cruzamento, genes de cromossomos com melhor desempenho aparecerdo mais frequentemente na

populacdo, podendo convergir para uma boa solugao global.

Em uma recombina¢do de um ponto de corte, um ponto C do cromossomo € escolhido
aleatoriamente e todos os bits de um dos lados desse ponto sao trocados entre os individuos. O
raciocinio pode ser estendido para n pontos de corte (Michalewicz, 1996). O método para um e

dois pontos de corte estdao demonstrados na Figura 5.5.

01

(a) (b)

Pait Pai 1
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[t tolfoi1iofoftiao] [1itotatototo!lil!1]
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—
—
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Figura 5.5 — Operacdo de Recombinagdo. (a) um ponto de corte; (b) dois pontos de corte.

Para preservar alguns bons individuos na popula¢do, nem todos sofrerdo recombinagdo.
Deste modo, uma probabilidade de recombinacdo p. deve ser escolhida e (100.p.)% dos
individuos passardao por esse processo € 100(1- p.)% deles simplesmente serdo copiados para a

proxima geracao.

De acordo com Goldberg (1989), apesar das operacdes de selecio e cruzamento parecerem

muito simples, € nelas que se concentra o poder dos algoritmos genéticos.
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o Mutac¢ao

O operador de mutagdo introduz mudancas randdmicas nas caracteristicas dos
cromossomos e €, geralmente, aplicado sobre os genes. Nas implementacdes tipicas do GA, a
taxa de mutacdo p, — a probabilidade de alteracdo nas propriedades de um gene — € muito
pequena e depende do tamanho do cromossomo. Consequentemente, 0 NOVO Cromossomo
produzido por mutag@o ndo serd muito diferente do original. A mutacdo € um elemento critico do
GA, pois, ao invés de guiar a populagdo para a convergéncia, como o operador de recombinacdo,
reintroduz a diversidade genética na populacdo e permite que o processo de busca escape de

6timos locais.

Figura 5.6 — Operacao de Mutacdo. O quarto bit sofre muta¢ao e um novo individuo é criado.

Adaptado de Camargo (2009).

5.4.4 Parametros dos Algoritmos Genéticos

Os parametros genéticos sdo as entidades que determinam o desempenho dos GA’s, que,
geragdo apds geragao, tentam encontrar individuos com melhor capacidade que os anteriores. Um
conjunto de parametros como tamanho da populacdo, nimero de geragdes e probabilidades de
aplicacdo dos operadores de recombinacdo e mutacdo deve ser definido (Michalewicz, 1996). Sua
correta escolha é muito importante para a convergéncia do método e os valores de cada um deles
devem ser analisados especificamente para cada problema. Se esses parametros ndo estiverem
ajustados ao problema, a convergéncia pode nido ocorrer ou ainda demandar um maior tempo
computacional. Vdarios autores analisam a influéncia de cada um desses parametros, entre estes

Camargo (2008) e Castro et al. (2008), que estudaram o impacto das alteracdes de cada um deles
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no resultado final de um problema de otimizacdo de redundincias estruturais. Abaixo estdo
relacionados os parametros genéticos gerais, sua descricdo e a influéncia de alteragdes no

desempenho de um algoritmo, na maioria dos casos.

a) Tamanho da Populacio (N): E o nimero de individuos que sdo representados por

cromossomos a cada geracdao. Uma populacido pequena acarreta um fraco desempenho, podendo
conduzir o algoritmo na direcdo de um minimo local. Em contrapartida, uma populagdo grande
inibe a convergéncia prematura para solugdes locais, porém, pode resultar em um tempo
computacional inaceitavel, tendo em vista que a mesma exige um maior nimero de avaliacdes da

funcdo objetivo.

b) Probabilidade de cruzamento (pc): A probabilidade de cruzamento € um valor

percentual do nimero de individuos que experimentam cruzamento em relacdo ao nimero total
de individuos de uma populacdo. Uma alta probabilidade de cruzamento, em um GA sem
elitismo (que ndo armazena as melhores solu¢des encontradas a cada geragdo), faz com que
individuos com alto desempenho sejam eliminados antes mesmo que a sele¢do possa produzir
aperfeicoamentos. Por outro lado, uma baixa probabilidade de cruzamento pode convergir

lentamente devido a baixa taxa de exploracdo das caracteristicas genéticas.

¢) Probabilidade de mutacio (pny): A probabilidade de mutagcdo € um valor percentual do

numero de bits escolhidos aleatoriamente para serem alterados em relagdo ao nimero total de bits
da populacdo. Uma baixa probabilidade de mutacdo nido permite a restauracdo da diversidade
genética da populagdo, ao passo que uma alta probabilidade de mutacdo resulta em uma busca

essencialmente aleatdria.

d) Numero de geracdes (Nggr): representa o nimero total de ciclos de evolu¢do de um

GA, sendo este um dos possiveis critérios de parada do algoritmo genético. Um ndmero de
geragOes muito pequeno causa uma queda no desempenho; um valor elevado demanda um tempo
maior de processamento, mas fornece uma melhor cobertura do dominio do problema, evitando a

convergéncia para solugdes locais.
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5.5 Algoritmos Genéticos Multiobjetivo

Visto que os algoritmos genéticos se baseiam em populacdes, sdo aplicaveis para resolugao
de problemas multiobjetivo e seu uso tem sido largamente realizado nos mais variados problemas
nos dltimos anos. Um GA genérico simples objetivo pode ser modificado para encontrar um
conjunto de multiplas solu¢des ndo dominadas em uma unica iteracdo. A habilidade do GA de
simultaneamente buscar diferentes solu¢des de um espaco de busca torna possivel encontrar um
conjunto de solucdes diversificadas para problemas dificeis, com espacos de solugdes ndo
convexos ou descontinuos, por exemplo. O operador de cruzamento do GA pode explorar
estruturas de boas solucdes, com respeito a diferentes objetivos, para criar novas solucdes nao
dominadas em partes inexploradas da fronteira de Pareto. Além disso, a maioria dos GA’s
multiobjetivo ndo requer que o projetista utilize ponderagdes, prioridades ou escalas.
Consequentemente, o GA tem sido o tratamento heuristico mais difundido para projetos e

otimizacdo multiobjetivo.

A diferenca fundamental dos algoritmos multiobjetivo evolutivos em relacdo aos
algoritmos evolutivos tradicionais € o operador de selecdo, dado que a comparacdo entre duas
solucdes deve realizar-se conforme o conceito de dominancia de Pareto. No caso de uma
otimizacdo simples objetivo, o valor de desempenho é calculado para cada individuo mediante
uma fun¢do chamada aptiddao ou objetivo. Para o caso de otimizacdo multiobjetivo, teremos um
processo similar, porém a técnica mais usada é fazer uma ordenagdo por meio de ranking. O
processo de geracdo de novas populagdes € repetido iterativamente até que o algoritmo genético

chegue a uma solucdo ou série de solucdes vidveis, ou satisfaca alguma condicdo de parada.

Diversas variagdes foram propostas por muitos autores. Entre estas, destacam-se, por seu
largo uso ou pioneirismo no periodo de seu desenvolvimento, os algoritmos abaixo. Esses
algoritmos, além de suas variagdes, apresentam uma extensa aplicacdo na literatura, nos mais

diversos problemas.
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e VEGA - Vector Evaluated Genetic Algorithm — Schafer (1984).

e MOGA - Multi-Objective Genetic Algorithm — Fonseca e Fleming (1993).

¢ NSGA - Non-Dominated Sorting Genetic Algorithm — Srinivas e Deb (1994).
¢ NSGAII - Elitist Non-Dominated Sorting Genetic Algorithm — Deb et al. (2000).
e SPEA - Strength Pareto Evolutionary Algorithm — Zitzler e Thiele (1998).

Em diferentes estudos, o SPEA mostrou um desempenho muito bom se comparado com
outros algoritmos genéticos multiobjetivos e, portanto, tem sido utilizado em intimeras
aplicacdes, além de ser uma referéncia para vdrias pesquisas recentes. Em otimizacdo
multiobjetivo, € muito importante na procura por uma boa dispersao de solucoes, para oferecer ao
projetista um conjunto de solucdes Gtimas, e tornar possivel a escolha da solucdo que mais se
adequa ao projeto e o SPEA retorna, para a maioria dos problemas testados na literatura, uma boa
dispersdo. Por esses motivos, foi selecionado como ponto de partida para o desenvolvimento do

algoritmo deste trabalho.

O SPEA € um algoritmo de otimiza¢do multiobjetivo que vem sendo intensamente testado
e aplicado para os mais diversos problemas nas dreas de engenharia, industria e ciéncia.
Sbalzarini et al. (2000) testaram o algoritmo em funcdes de teste convexas € ndo convexas €
obtiveram com sucesso solugdes dispersas na Fronteira de Pareto real. O algoritmo foi aplicado
ao projeto de um microcanal de escoamento de fluido e os autores concluiram que o SPEA pode
ser utilizado como estratégia de resolu¢do de problemas multiobjetivo especialmente quando

métodos baseados no gradiente ndo podem ser aplicados.

Talavera et al. (2004) aplicaram o SPEA para planejamento de redes de dados em ambiente
multicast, em que a entrega de informacdo para multiplos destinatirios ¢é realizada
simultaneamente. Diversos algoritmos genéticos multiobjetivo foram comparados e os autores
concluiram que o SPEA apresentou um excelente desempenho para este tipo de problema, visto

que encontrou a maior quantidade de solucdes na Fronteira de Pareto real.

Lebensztajn et al. (2007) aplicaram o SPEA no problema multiobjetivo de projeto de

maquinas elétricas e duas fungdes objetivo foram consideradas: o torque médio e a variacdo do
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torque. Os autores concluiram que o SPEA ¢ uma forma eficiente de resolucdo desse tipo de

problema.

Zitzler, Deb e Thiele (2000) realizaram um estudo comparativo entre varios algoritmos
multiobjetivo consagrados aplicando-os a funcdes-teste cuidadosamente escolhidas para causar
dificuldades no processo de busca e evolu¢@o para encontrar a Fronteira Pareto-6tima. Os autores
concluiram que houve uma hierarquia entre os algoritmos e que o SPEA € o método mais preciso
no processo de obtencao da fronteira Pareto-6tima (superando o desempenho do MOGA), para o
conjunto de parametros genéticos testado. Concluiram também que o elitismo € uma importante

ferramenta para aumentar a eficiéncia de algoritmos genéticos multiobjetivo.

Deb (2001) também testou o desempenho de varios algoritmos multiobjetivo aplicando-os a
funcdes objetivo suficientemente complexas para ressaltar as particularidades de cada algoritmo,
sendo que o SPEA era o unico elitista. O autor concluiu que o SPEA teve um desempenho
claramente melhor que qualquer um dos demais, entre estes 0 MOGA, e que a preservacdo das

elites € um fator importante para a convergéncia na Fronteira de Pareto real.

O SPEA foi comparado ao MOGA no trabalho de Castro et al. (2008), o qual apresenta a
otimizacdo de redundancias em um problema estrutural, considerando o custo (de projeto, de
manutencdo e de inspecdo) e a disponibilidade como fungdes objetivo. A conclusido foi que
ambos os algoritmos retornam valores Pareto-6timos para o problema, mas o SPEA apresenta
uma melhor dispersdo de resultados na Fronteira de Pareto, o que € desejado em otimizagdo
multi-objetivo. A mesma conclusio foi obtida por Camargo (2008), na aplicagdo do MOGA e do
SPEA a identificacdo de parametros desconhecidos de um modelo de elementos finitos em

dinamica de rotores.
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5.6 SPEA - Strength Pareto Evolutionary Algorithm

Proposto por Zitzler e Thiele (1998), o SPEA é um algoritmo multiobjetivo elitista. Em
algoritmos elitistas, as solucdes ndo dominadas (chamadas elite da popula¢do) do problema,
encontradas até a geracdo g sdo diretamente preservadas até a geracdo g+/ através de operadores
elitistas. Dessa maneira, uma boa solu¢do encontrada serd somente descartada se for encontrada
uma melhor solugdo. Ja a auséncia de um operador de elitismo ndo garante essa condi¢do. Além
disso, a presenca das solugdes elites aumenta a probabilidade de criacio de uma nova geracdo
mais apta a resolver o problema, visto que as elites participam das operacOes genéticas de

recombinacao e mutacao.

Operadores de elitismo podem ser adicionados de varias formas em algoritmos genéticos.
Entretanto, alguns cuidados devem ser tomados para que nem todas as solucdes elites sejam
transferidas para a populagao da nova geracdo, fazendo com que o importante processo de busca
ndo progrida. No SPEA, as solucdes elites sdo preservadas em uma populacdo externa de
tamanho mdximo N e sdo atualizadas a cada geracdo: as antigas elites sio comparadas com
solucdes ndo dominadas recém-encontradas e as solu¢cdes nao dominadas resultantes formam a

nova elite.

O algoritmo gera randomicamente a populagdo inicial Po de tamanho N e a populagdo

externa Pode tamanho N. A cada geragdo g, as solucdes nio dominadas (pertencentes 2a

primeira fronteira de Pareto encontrada) da populacdo Pg sdo copiadas para a populagcdo externa

Pg. Em seguida, todas as solucdes dessa populacdo externa modificada sdo comparadas e as

solucdes dominadas sdo descartadas da elite. Assim, as solugdes elites previamente encontradas
podem ser dominadas por novas solucdes e, consequentemente, apagadas para favorecer a
evolucdo do algoritmo. Porém, para evitar que a populagdo externa se torne superpovoada,

devido ao processo de busca de solu¢cdes ndo dominadas continuar por vdrias geracoes, Zitler e
Thiele (1998) propuseram que essa populagio externa tenha tamanho limitado N, ou seja,

quando a quantidade de individuos ndo dominados for inferior a N, todas as solugdes sdo
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mantidas. Quando for superior, nem todas as elites sd@o alocadas na populagcdo externa e um

algoritmo de agrupamento (Clustering Method) foi proposto. Esse algoritmo preserva as N elites

de regides menos povoadas do espacgo de busca, favorecendo a dispersao das solucdes.

Ap6s encontrar as solucdes elites, o SPEA utiliza os operadores genéticos para encontrar
uma nova populag@o e, para guiar a populacdo P, para boas regides no espago de busca, inclui a
populacdo externa Pg nesse processo. Para avaliar o desempenho de cada solucdo encontrada,

atribui-se um valor de fitness a cada um dos membros das populacdes Pg e Pg.

O fitness do SPEA ¢é um valor escalar primeiramente atribuido para o caso da populacio
externa Pg e recebe o nome de strenght. A strength é proporcional ao nimero de individuos
(ni) da populacio Pg que um membro i da populacdo externa domina, conforme a
Equacao (5.2).

n. 5.2)

1

TN+

Deste modo, quanto mais individuos um membro da elite dominar, maior sera sua strength.
A divisdo por N+1 garante que o maximo valor da strength em uma rodada do algoritmo nunca

serd igual ou maior a unidade. O fitness de um membro j da populacdo Pg serd sempre a soma

dos valores de strength de todos os individuos da populagio externa Pg que o dominam

adicionada a unidade, conforme a Equacdo (5.3). Assim, garante-se que nao serd atribuido para as
solu¢des nao dominadas um fitness pior que o das melhores solucdes dominadas e, deste modo, a

busca caminha na dire¢c@o da fronteira ndo dominada.

F =1+ > & (5.3)

ie PtAi<j

Consequentemente, F; serd sempre maior que o maximo valor de S;, garantindo que as

solugdes elites possuam um melhor fitness. E importante notar que o método de atribuicio de
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fitness do SPEA sugere que um individuo com menor fitness represente uma melhor solugdo, ao

contrério de outros algoritmos genéticos, nos quais quanto maior o fitness, melhor a solucao.

Na Figura 5.7., é apresentado um caso de minimizagdo biobjetivo, em que o tamanho das
populacdes Pg e Pg sdo, respectivamente, N =6 (representados por quadrados) e N =3
(representados por circulos). Os valores calculados de fitness estio entre parénteses. E possivel
notar que aos membros da populacio externa Pg sdo atribuidos menores valores de fitness e que
os membros da populacdo Pg recebem fitness maiores, caso sejam dominados por membros da

populagdo externa.

Com os valores de fitness, que representam o desempenho de uma dada solugao, € possivel

aplicar o operador de sele¢do. Na selecdo por torneio bindrio do SPEA, duas solucdes do
conjunto Pg U Pg sido escolhidas aleatoriamente e comparadas, sendo escolhida a melhor delas

(menor fitness). Esse procedimento se repete até que a populagdo toda tenha sido comparada (N

torneios).

£, 4 L . (14/7)
o
_________ a1 4
l (9/7)
********* g dibtnl m |
b ;
{277y 2, 5 60(8/7)
_____ R e 1 D

: (7ff?lc (8/7)
I

L3

-

Pareto—cptimal front £,

Figura 5.7 — Esquema de atribui¢do de fitness do SPEA (Deb, 2001).

A seguir, os operadores de recombinacdo e de mutacdo sdo aplicados aos individuos

escolhidos e uma nova populagéo P,,, de tamanho N € criada.

O SPEA introduz o tamanho da populagio externa N como pardmetro extra. Deb (2001)

afirma que sua escolha deve ser cuidadosa para o bom funcionamento do algoritmo. Se N ¢

grande comparado com N a pressdo de selecao das solucdes elites serd grande e o algoritmo pode
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nio convergir para a Fronteira de Pareto. Se N pequena for usada, o efeito do elitismo serda

perdido. Os idealizadores do SPEA concluiram que uma razio de 1:4 entre N e N ¢é satisfatéria

para a maioria dos problemas. Deste modo, essa razao serd utilizada neste trabalho.

5.6.1 Algoritmo de Agrupamento (Clustering Method)

O algoritmo de agrupamento € acionado apenas se o numero de individuos ndo dominados
N' na populacio externa Pg for maior que o limite N preestabelecido. Primeiramente, cada
solugdo em Pg é tratada como um grupo separado, ou seja, ha N' grupos. Calcula-se a distincia
d;, entre dois grupos C; e C, computando a distancia Euclidiana média de todos os pares de
solucdes i e j no espaco de solugdes normalizado entre zero e um com i€ C, e je C,, utilizando

a Equacdo (5.4) e a Equagdo (5.5).

5.4)
d d(i, j)
g |C||C|leqz,ecz "
d(i, j) = Z[ f f"mmJ (5.5)
k=1 k k

onde f™ e f™ s@o os valores maximos e minimos da func¢do objetivo k e M € o nimero total

de fungdes objetivo f, .

Uma vez que todas as [N ] distancias entre grupos forem calculadas, os dois grupos com

2
menor distancia entre si sdo combinados para formar um novo grupo, agora com dois individuos.
Esse processo de unido de grupos proximos continua até que o nimero de grupos seja igual ao
nimero desejado de N . Em cada um desses grupos, o individuo que possui menor distincia em
relacdo aos demais individuos é adotado como elemento representativo do grupo e todas as outras

solugdes do grupo sio apagadas, restando apenas N individuos na populacdo externa. Garante-
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se, assim, que os individuos da elite apresentem uma boa dispersdo na fronteira de solugdes nao

dominadas encontrada.

Para o caso da Figura 5.8, apresentado em Deb (2001), todos os individuos foram avaliados
segundo os métodos descritos e cinco deles (3, a, 1, ¢, 5) foram considerados nao dominados e,
portanto, pertencentes a elite daquela geracdo. Porém, o nimero maximo de individuos na
populacdo externa € de 3. O algoritmo de agrupamento € aplicado, considerando inicialmente
cada individuo como um grupo isolado. Os grupos de menor distdncia entre si sdo unidos até que
se tenham apenas trés grupos. Escolhe-se apenas um individuo de cada grupo e, deste modo, é
possivel escolher apenas trés individuos para formar a populacdo externa. Na Figura 5.8
escolhendo em cada grupo apenas o individuo que possui a menor distancia média dos demais, é
possivel optar pelas solucdes a, ¢ e 5. E importante notar que o algoritmo de agrupamento
favorece solugdes ndo dominadas distantes entre si para estimular a dispersdo de solugdes ndao

dominadas.

4 {5 i
: \Clust.e_r 10

% 1
S

Y::k\l 5 - Us i
e o

."5-?-.‘ Cluster 3 i

Figura 5.8 — Algoritmo de agrupamento para reduzir o nimero de solucdes da populacdo externa

do SPEA (Deb, 2001).

O algoritmo de agrupamento, basicamente, envolve os seguintes passos (Deb, 2001):

1. Inicialmente, considerar que cada solucdo pertence a um grupo distinto: Ci=1{i}, de forma
que C=1C,,C,....C..}.
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2. Se|C[< N , ir para Passo 5. De outra forma, ir para Passo 3.

3. Calcular a distancia entre cada par de grupos usando a Equagdo (5.4) e a Equagdo (5.5).
Encontrar o par que corresponde a menor distancia entre grupos.

4. Unir os grupos Cj; e Cj,. Dessa forma, o nimero de grupos € reduzido de 1. Ir para o Passo
02.

5. Escolher uma solugdo de cada grupo e remover as outras do grupo. O individuo que possui a
menor distancia média dos outros pode ser escolhido como elemento representativo do

grupo. Dessa forma, o conjunto de individuos resultantes na populagdo externa possui N

integrantes.

5.7 Aplicacdo na analise de falhas

5.7.1 Dado experimental

Para simulacdo de dados experimentais, € adicionado um ruido branco aos dados discretos
de amplitude e fase das respostas em frequéncia obtidas da resolucdo dos sistemas lineares para
um determinado conjunto de varidveis de desbalanceamento, empenamento e desalinhamento.
Esses dados sdo doravante denominados “dados simulados”. Os dados simulados sdo gerados
utilizando a metodologia do item 3.6, para uma determinada faixa de frequéncias e um nimero de
pontos Np. A metodologia utilizada para introducido de ruido ao sinal simulado foi apresentada

por Dos Santos e Ferraz (2001).

Qualquer dado de amplitude e fase resultante do método de ajuste € doravante denominado

“dado ajustado”.
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5.7.2 Funcao objetivo para a analise de falhas

A idéia geral da resolu¢do do problema de andlise de falhas € fazer a modelagem do
sistema, com parametros adotados a priori, e aplicar algoritmos genéticos como um método de
otimizagdo para minimizar a diferenca entre os resultados da simulagdo numérica e as saidas reais
do problema. O esquema geral dessa abordagem ¢é apresentado na Figura 5.9. Entretanto, em
substituicdo aos sinais resultantes de medi¢des experimentais, serdo utilizados dados simulados

com certo nivel de ruido, como explicado no item 5.7.1.

O método de ajuste contém uma fun¢ao objetivo que possui todas as varidveis de controle
que podem ser obtidas experimentalmente (amplitude e fase da resposta no dominio da
frequéncia em cada mancal). Por sua vez, estas varidveis de controle dependem das varidveis que
sdo ajustadas no processo de otimizagdo, ou seja, os parametros de desbalanceamento,

empenamento e desalinhamento.

Solicitagdo | ] Experimento
Fisica (modelo fisico)

Comparagiio

Populaggo ¢ _— Simulagio _— Resultados

evolugio Numérica numeéricos

A4

Manipulagéio [ Av

aliagiio

genética

Figura 5.9 — Ajuste do modelo com algoritmos genéticos (Camargo, 2008).

Os ajustes sdo realizados apenas pelas respostas vibracionais nos mancais, 0 que torna o
método particularmente interessante para aplicacdes praticas em madaquinas reais, em que, em
muitos casos, existem poucos pontos livres para medi¢des. As funcdes objetivo consideram o erro
entre a resposta simulada e a resposta ajustada, somando a diferenga entre os sinais para cada

ponto k entre os Np pontos.
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A Equacdo (5.6) representa a funcdo objetivo de amplitude e a Equagdo (5.9) representa a

funcao objetivo de fase.

Fyyprirupe = N " L=l

P CMAN CAL

1 zN,, abs ( AmplitudeSimulada(k) — AmplitudeAjustada(k) j (5.6)

sendo C,,, ., @ folga radial do mancal considerado no célculo, a qual € o valor mdximo da

diferenca entre os sinais. Portanto, tem-se que 0< F,, p; ;rupe <1.

Para calcular as func¢des objetivo de fase, calcula-se a diferenga absoluta entre as fases para
cada ponto k considerado. Entretanto, a maior diferenca de fase possivel entre dois sinais, em

valores absolutos, é 7. Dessa forma:

Dif g = abs(FaseSimulada(k) — FaseAjustada(k)), se Difp e <7 (5.7)

Dif e = 27 —abs (FaseSimulada(k) — FaseAjustada(k)), se Difp e >7 (5.8)

E, assim, obtém-se a diferenca de fase entre os sinais simulados e ajustados

(Equagdo (5.9)). Divide-se por 7 para garantir que 0< F,,. <1.

1 N, [ Dif
F - . p FASE
EON, z"‘l( r j (5.9)

Para o caso em que o ajuste é considerado apenas para a primeira harmonica, as fungdes
objetivo de amplitude e fase serdo calculadas para a resposta no GDL vertical e no GDL
horizontal. Portanto, teremos quatro fun¢des objetivo por mancal. Para o caso que inclui o ajuste

também na segunda harmoénica, as func¢des objetivo para a segunda harmonica também serdao

calculadas, resultando em oito funcdes objetivo por mancal.
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5.7.3 Implementacio computacional para a analise de falhas

A linguagem de programacdo FORTRAN 90 foi utilizada para implementar o modelo do
sistema rotativo utilizando o Método dos Elementos Finitos e o modelo de falhas, conforme
equacgdes descritas nos Capitulos 3 e 4. A solucdo dos sistemas de equacdes lineares para a
primeira e para a segunda harmonicas (Equacao (3.23) e Equacao (3.27)) foram obtidas conforme

apresentado no Capitulo 3.

O método de ajuste por algoritmo genético multiobjetivo foi inteiramente desenvolvido em
FORTRAN 90 e implementado ao MEF para minimizar as fun¢des objetivo (Equacao (5.6) e
Equacido (5.9)), utilizando os conceitos apresentados no neste capitulo. O critério de parada

adotado foi o nimero total de geracdes. O algoritmo bésico utilizado € indicado a seguir:

1. Gerar aleatoriamente uma populacao inicial. Conforme item 5.4.1., a representacdo bindria
foi utilizada para cada individuo da populacdo. Cada vetor de nimeros bindrios aleatdrios
carrega as informagdes de cada individuo/solug@o sobre as varidveis a serem encontradas,
que sao as varidveis de desbalanceamento (amplitude, fase e posi¢do), empenamento

(amplitude, fase e posi¢ao) e desalinhamento (angulo ou deslocamentos).
2. Para Ndmero de Geragao “ger = 17 até o nimero total de geracdes (critério de parada), faca:

3. Transformar Genétipo em Fenotipo: converter a string bindria em valores reais,
conforme descrito no item 5.4.1.

4. Calcular as Funcdes Objetivo: conforme item 5.7.2, considerar cada individuo da
populacdo e seus valores reais como solu¢do do problema e resolver o sistema para a
primeira e segunda harmoénicas, aplicando os valores reais das falhas no MEF. Apds
obter Q. e Q,., resolver as Equagdes (5.6) e (5.9) para determinar o erro entre a
resposta calculada e a resposta simulada (objetivo).

5. Usar o conceito de dominancia de Pareto para, em fung¢do de suas fungdes objetivo,
identificar as solu¢des nao dominadas na populacao corrente e adiciond-las a populagdo

externa.
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10.

11.

12.

Usar o conceito de dominancia de Pareto para localizar as solu¢des ndo dominadas na
populacdo externa modificada (expandida) e eliminar todas as solu¢cdes dominadas.

Se, apds o passo 6, o tamanho da populacdo externa for maior que o limite escolhido,
utilizar o Algoritmo de Agrupamento (Cluster), conforme item 5.6.1. para reduzir esse
tamanho para o limite.

Avaliar o desempenho de cada solugdo na resposta do problema e, assim, atribuir o
strength para cada soluc¢do da populagdo externa nio dominada e depois o fitness para
cada solugdo da populagdo corrente.

Aplicar o operador de selecdo: utilizar a selecdo por torneio bindrio para realizar N
torneios entre as populacdes combinadas (externa e corrente), conforme item 5.4.3.
Aplicar o operador de recombinagdo: escolher aleatoriamente um ponto de cruzamento
e dois individuos a serem cruzados, considerando a populacdo combinada. Entretanto,
individuos da populacdo externa ndo poderdo ser alterados, pois contém a melhor
combinagdo de genes até o momento (conforme item 5.4.3).

Aplicar o operador de mutacdo: escolher aleatoriamente um individuo da populagao
externa e o(s) bit(s) que ird(2o) ser os pontos de mutacdo, conforme item 5.4.3.

Se o numero total de geragdes (critério de parada) ndo foi atingido, ir para a proxima
geracdo (ger = ger + 1) e voltar para o Passo 2. Através dos operadores genéticos, uma
nova populacdo, que é provavelmente mais proxima da solugdo final, foi criada. Esta
nova populacdo deve ser avaliada e, se possivel, melhorada até atingir o critério de

parada.
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6 RESULTADOS DAS SIMULACOES

O presente capitulo tem por objetivo apresentar os resultados das simulacdes numéricas de
sistemas rotativos na presenca das falhas modeladas no Capitulo 4. Para isso, dois sistemas
rotativos (Modelo 1 e Modelo 2) sdo modelados por elementos finitos e as falhas sao aplicadas

nos nds considerados. Em todos os casos, a fundagao € considerada como rigida.

E realizada também uma andlise da influéncia de alguns parimetros das falhas nas
respostas em frequéncia do sistema. Essa andlise € ttil tanto para compreender o comportamento
do sistema quanto para interpretar de uma melhor forma os resultados do processo de
identificacdo de falhas por algoritmos genéticos multiobjetivo (Capitulo 7), em que teremos um

conjunto de solucdes, cada qual com um distinto conjunto de parametros de falhas.

6.1 Modelo 1

O Modelo 1 é composto por um eixo flexivel de aco 4035 e um disco rigido de aco
cromado ao centro, sustentados por dois mancais hidrodindmicos cilindricos. A configuracao
geométrica, comprimento e didmetro dos elementos (em milimetros) estdo apresentados na
Figura 4.1. Esse modelo foi escolhido por simular a bancada experimental do Laboratério de

Miquinas Rotativas (LAMAR), para futuras andlises numérico-experimentais.
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Figura 6.1 — Modelo 1 — Sistema Rotor-Mancais e dimensdes em milimetros.

Um modelo de elementos finitos foi elaborado seguindo a metodologia do Capitulo 3 e estd
apresentado na Fig 6.2. O MEF possui 18 elementos e 19 nds, estes representados pelos pontos

numerados em vermelho.

[ 911 s 17
£ 1 w4 :12 13 14 15 16 :1819
N O ' ' : : : P
- 5 5 5 5
D2 . : . : : .
0 0.1 0.2 03 04 05 06 0.7
x [m]

Figura 6.2 — Modelo de Elementos Finitos utilizado no Modelo 1.

Na Figura 6.2, os elementos de viga e de disco estdo representados em azul e vermelho,
respectivamente. Os quatro elementos de viga que se localizam entre os cinco nds relativos ao

disco rigido apresentam um didmetro maior (26, 52, 52 e 26mm) para inserir no sistema a rigidez
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inerente a presenca do disco rigido naquele local. As propriedades dos elementos de viga,
considerados de ago, sdo: Mddulo de elasticidade E =210GPa, densidade p = 7860 kg/m3 e
coeficiente de proporcionalidade relacionado a rigidez Bk = 2.0- 10™. O coeficiente B € um valor
estimado e para eixos de aco € um valor conhecido de trabalhos precedentes, como Weiming e

Novak (1996) e Santana (2009).

Os elementos de mancal #1 e #2 possuem folga radial de 90um e estdo localizados nos
noés3 e 17, respectivamente, representados pelos tridngulos verdes. Cada mancal tem
comprimento de 20mm e, dessa forma, foram considerados elementos de viga de maior didmetro
(30mm) para representd-los e inserir no MEF a maior rigidez do eixo nos locais em que tem

contato com 0s mancais.

Os coeficientes dindmicos de rigidez e amortecimento diretos e cruzados dos mancais
hidrodinamicos cilindricos foram calculados para cada passo de frequéncia, seguindo a
metodologia de Machado e Cavalca (2009) e estdo apresentados nas Figuras 6.3 e 6.4. Os
coeficientes para o Mancal #1 e para o Mancal #2 sdo idénticos porque o rotor considerado é
simétrico e, portanto, a carga é a mesma em cada mancal. E interessante notar que os coeficientes
de amortecimento cruzados Cyz e Czy sdo coincidentes, o que foi previsto por Lund (1987), visto

que derivam de operadores auto-adjuntos.
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Figura 6.3 — Valores dos coeficientes dindmicos de rigidez para o Modelo 1.

(a) Mancal #1, (b) Mancal #2.
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Figura 6.4 — Valores dos coeficientes dindmicos de amortecimento para o Modelo 1.

(a) Mancal #1; (b) Mancal #2.

Construido o modelo de elementos finitos, é possivel determinar as matrizes globais de
massa, rigidez, amortecimento e giroscopica e obter a equagdo dindmica para o sistema na
primeira e segunda harmonicas (conforme discutido no Capitulo 3) e, assim, excitar o sistema

com forg¢as externas (conforme discutido no Capitulo 4).

Para o Modelo 1, a Simulacdo 1 apresenta as respostas do sistema a um desbalanceamento
de massa, enquanto que o Caso 2 acrescenta também as forcas devidas ao empenamento do eixo.
Para os dois casos, a faixa de frequéncias analisada foi de 1 a 50 Hz, intervalo no qual esta
localizada a velocidade critica do sistema relativo ao Modelo 1. O ndmero de pontos (valores de

frequencia) analisado foi 400.

6.1.1 Simulacdo 01 — Excitacdo por desbalanceamento

Foi considerado que o disco rigido apresenta uma massa desbalanceada de mynxg=1g com
excentricidade de €=37mm em relacdo a linha central do eixo, portanto, a amplitude do
desbalanceamento € myng-£=3.7- 107 kg.m. Esses valores foram escolhidos pois representam um
valor realistico de adi¢do de massa ao disco rigido (que apresenta diversos furos para adi¢do de

massas em angulos diferentes) da bancada experimental do LAMAR. Os outros dados do
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desbalanceamento estdo apresentados na Tabela 6.1 e, conforme Equacdo (4.6), o
desbalanceamento ¢ inserido no MEF nos GDL apropriados. E interessante lembrar que a forca

de desbalanceamento é proporcional ao quadrado da velocidade de rotacdo do sistema.

Tabela 6. 1 — Valores dos parametros de desbalanceamento para a Simulagao 1.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [né]

Desbalanceamento 3,70-107 0° 10 (central)

A Figura 6.5 representa a resposta em frequéncia na primeira harmonica de cada grau de
liberdade de deslocamento horizontal e vertical para cada né do modelo de rotor. O eixo vertical
indica a amplitude da resposta em pum e os eixos horizontais indicam a frequéncia em Hertz e a
distancia de cada né ao ponto considerado inicial do rotor (ver Figura 6.2). Essa figura tem como
objetivo apresentar uma visdo geral da resposta do sistema ao desbalanceamento e os resultados
serdo analisados com maior detalhamento nos mancais, que sdo o subcomponentes de interesse

para o método de ajuste.

Como esperado, a resposta do sistema em frequéncia é simétrica em relacdo ao né central.
Isso porque o MEF € simétrico e a excitagdo por desbalanceamento € inserida no né central.
Além disso, como esperado em um sistema real, as respostas em amplitude para os nds que
representam o disco rigido sdo praticamente iguais, devido a rigidez mais elevada neste local. E
possivel ainda notar que as amplitudes de vibracdo nos mancais s@o muito inferiores as

amplitudes dos outros nos.
As Figuras 6.6 e 6.7 apresentam as respostas em frequéncia (amplitude e fase) nos nés dos

Mancais #1 e #2. Devido a simetria do rotor e da excitacdo, as amplitudes sdo coincidentes,

entretanto as fases sdo opostas.
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Figura 6.5 — Amplitude da resposta em frequéncia para a Simulagdo 01. GDL horizontal (preto),

GDL vertical (vermelho).

A frequéncia de ressonancia do Modelo 1 ocorre em 22,78 Hz. Um modelo bastante similar
de elementos finitos foi utilizado por Camargo et al. (2009) para anélise da resposta no dominio
do tempo do sistema rotativo ao desbalanceamento. Nesse trabalho os resultados simulados foram
comparados aos resultados experimentais obtidos na bancada do LAMAR para a configuracio da
Figura 6.1 e ambos apresentaram que a frequéncia de ressonancia estaria localizada entre 22,5 e
23,5 Hz. Dessa forma, os resultados apresentados nas Figuras 6.5 a 6.7 indicam que a resposta do

MEF construido apresenta concordancia com os resultados desse sistema real/experimental.

Apos analisar as respostas em frequéncia do sistema excitado pelo desbalanceamento, é
interessante investigar a influéncia da variacdo de cada parametro dessa falha (amplitude, fase e
posic@o) na resposta, especialmente para prever o comportamento do sistema para cada conjunto

de parametros identificados pelos algoritmos genéticos no Capitulo 7.
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Figura 6.6 — Simulag@o 01 — Resposta em frequéncia devido ao desbalanceamento

(GDL horizontal).
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Figura 6.7 — Simulagdo 01 —Resposta em frequéncia devido ao desbalanceamento (GDL vertical).
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o Influéncia da amplitude de desbalanceamento

As Figuras 6.8 e 6.9 mostram a resposta em frequéncia para o Mancal #1 em trés diferentes

valores de desbalanceamento (em kg.m), como indicado nas figuras. Os valores de fase e posicao

foram mantidos constantes para os trés casos e iguais aos valores fornecidos na Tabela 6.1. Tendo

em vista a simetria do sistema e da excitagdo, o Mancal #2 apresenta comportamento andlogo.
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— N W b [$)]

o
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Figura 6.8 — Influéncia da amplitude de desbalanceamento na resposta em frequéncia do

Mancal #1(GDL horizontal).
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Figura 6.9 — Influéncia da amplitude de desbalanceamento na resposta em frequéncia do

7z

Mancal #1 (GDL vertical).

Das formulagdes, é sabido que uma alteracdo na amplitude de desbalanceamento altera

apenas a amplitude da resposta em frequéncia e ndo tem influéncia sobre a fase ou sobre a

frequéncia de ressonancia, fato que pode ser verificado nas figuras.

Tabela 6. 2 — Valores de amplitude da resposta para cada amplitude de desbalanceamento

Amplitude do

desbalanceamento [kg.m]

Amplitude maxima [pm]

GDL Horizontal / Vertical

Frequéncia de

ressoniancia [Hz]

2,0-10° 1,620/ 1,086 22,78
3,7-107 2,997/2,010 22,78
5,0-107 4,050/2,716 22,78
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o Influéncia da fase de desbalanceamento

As Figuras 6.10 e 6.11 mostram a resposta em frequéncia para o Mancal #1 para trés
diferentes valores de fase (em radianos), como indicado nas figuras. Os valores de amplitude e
posicdo foram mantidos constantes para os trés casos e iguais aos valores fornecidos na Tabela
6.1. Novamente, tendo em vista a simetria do sistema e da excitacdo, o Mancal #2 apresenta

comportamento andlogo.

Conforme as figuras, uma alteracdo na fase de desbalanceamento altera apenas a fase da

resposta em frequéncia e ndo tem influéncia sobre a amplitude ou sobre a frequéncia de

ressonancia.
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Figura 6.10 — Influéncia da fase de desbalanceamento na resposta em frequéncia do Mancal #1

(GDL horizontal).
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Figura 6.11 — Influéncia da fase de desbalanceamento na resposta em frequéncia do Mancal #1

(GDL horizontal).

o Influéncia da posicio de desbalanceamento

As Figuras 6.12 a 6.15 apresentam a resposta em frequéncia para o Mancal #1 para
diferentes valores de posi¢do (nd) de desbalanceamento, como indicado nas figuras. Os valores
de amplitude e fase foram mantidos constantes para todos os casos e iguais aos valores fornecidos
na Tabela 6.1. Tendo em vista a simetria do sistema, o Mancal #2 apresenta comportamento

inversamente andlogo a alteracdo da posicdo se comparado com o Mancal #1.

As Figuras 6.12 e 6.13 apresentam as respostas para Mancal #1 para o desbalanceamento
nos nés 6, 10 e 14. Os noés 6 e 14 estdo localizados no eixo do rotor e nao no disco rigido central,
visto que também & possivel ter um desbalanceamento no eixo do rotor. E possivel concluir que a

posicdo do desbalanceamento altera a amplitude da resposta, a qual € maior quando o sistema é
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excitado no centro do eixo flexivel (né 10). A fase da resposta também € alterada caso o

desbalanceamento esteja mais proximo dos mancais.
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Figura 6.12 — Influéncia da posic¢ao de desbalanceamento horizontal na resposta em frequéncia do

Mancal #1(GDL vertical).
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Figura 6.13 — Influéncia da posicao de desbalanceamento na resposta em frequéncia do

Mancal #1(GDL vertical).

Para justificar a afirmacdo de que as respostas ao desbalanceamento nos nés 8 a 12
(referentes ao disco rigido) sdo praticamente idénticas, as respectivas respostas foram
apresentadas nas Figuras 6.14 e 6.15, para o Mancal #1. Sendo o rotor perfeitamente simétrico, a
resposta para o desbalanceamento nos nés 8 e 12 s@o idénticas e o mesmo ocorre com 0s nds 9 e
11. A resposta para o n6 central 10 € levemente maior, mas essa diferenca, sendo muito pequena,
pode ser desconsiderada. Dessa forma, espera-se que o algoritmo de ajuste encontre solucdes
similares entre os nés 8 e 12, sem nenhum prejuizo no processo de identificagdo. Esse fato serda

novamente explorado no Capitulo 7.
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Figura 6.14 — Influéncia da posicao de desbalanceamento (disco rigido) na resposta em

frequéncia do Mancal #1 (GDL horizontal).
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Figura 6.15 — Influéncia da posicao de desbalanceamento (disco rigido) na resposta em

frequéncia do Mancal #1 (GDL vertical).
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6.1.2 Simulacio 2 — Excitacao por desbalanceamento e empenamento

Para a Simulag@o 2, o mesmo rotor do Modelo 1 € excitado ndo s6 por desbalanceamento,
mas também por empenamento. E considerado que o empenamento é relativo ao peso préprio do
rotor e, segundo o sistema de referéncias, o angulo de empenamento € 270°. Os demais
parametros destas falhas estdo apresentados na Tabela 6.3. O n6 10 representa o n6é de amplitude

maxima para este caso.

Tabela 6. 3 — Valores dos parametros de empenamento e desbalanceamento para a Simulagado 2.

Amplitude Fase [graus] Posicao [nd]
Desbalanceamento 3,70-10” kg.m 0° 10 (central)
Empenamento 22,57 pm -90° (270°) 10 (central)

Como apresentado no Capitulo 4, o empenamento foi considerado contido em um sé plano
(s6 um angulo determina o empenamento). O valor da amplitude de empenamento foi baseado no

exemplo de Nelson (2002).

Ainda conforme discutido no Capitulo 4, neste trabalho o empenamento € representado por
sua amplitude maxima, fase e posi¢do. A Figura 6.16a mostra a curva ajustada (por pardbola)
para os valores de empenamento fornecido para os trés nds representados pelos pontos cheios: o
n6 em que a amplitude é maxima e os nds 1 e 19, que t€m seus componentes relativos ao vetor de
empenamento considerados nulos. Os valores interpolados para os outros nds sao representados
pelos pontos vazios. Entretanto, para o caso apresentado, o vetor de empenamento apresenta um
deslocamento angular de 270° em relacdo ao plano XZ (empenamento devido ao peso préprio do
rotor), o que € apresentado pela Fig 6.16b. Considerando o vetor e o angulo de empenamento, as
Figuras 6.16c e 6.16d mostram o empenamento relativo ao plano XY e ao plano XZ,

respectivamente.
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Figura 6.16 — Dados do empenamento para 270°. (a) Curva ajustada para os valores de
empenamento fornecidos; (b) Empenamento no plano YZ; (c) Empenamento no plano XY

(d) Empenamento no plano XZ.

As Figuras 6.17 e 6.18 apresentam as respostas na primeira harmonica nos Mancais #1 e

#2 excitadas por desbalanceamento e empenamento, com parametros fornecidos pela Tabela 6.3.
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Figura 6.17 — Simulacdo 02 —Resposta em frequéncia devida ao desbalanceamento e

empenamento (GDL horizontal).
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Figura 6.18 — Simulacdo 02 —Resposta em frequéncia devida ao desbalanceamento e

empenamento (GDL vertical).
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Da mesma forma que para a Simulagdo 1, € interessante analisar a influéncia dos
parametros de empenamento na resposta do sistema. Também € realizada comparacdo com os
resultados obtidos por Meagher et al. (2008) em seu interessante estudo sobre o0 empenamento em

rotores.

o Comparacio com os resultados de Meagher et al. (2008)

Meagher et al. (2008) aplicaram o modelo paramétrico de um rotor Bently-Muszynska de
dois GDL complexos suportados por mancais hidrodinamicos para comparar dados experimentais
para diferentes condi¢des de empenamento e desbalanceamento, analisando as respostas nos
mancais € no ponto central do eixo. Esses autores analisaram especialmente a influéncia da
amplitude de empenamento para o caso em que o empenamento e o desbalanceamento t€m fases
opostas, por exemplo, quando Oyng = 0° € Ogow = 180°. Assim, afirmaram que, nessa condicao,
dependendo da relacdo entre as amplitudes de empenamento e desbalanceamento, hd uma
condicdo em que os efeitos de empenamento e desbalanceamento se compensam e ocorre o
autobalanceamento. Assim, essa condi¢do, que era prevista para rotores Jeffcott, foi também
obtida para um rotor suportado por mancais hidrodinamicos. Os autores mostraram que o efeito
de autobalanceamento é bastante evidente no plano central do rotor, entretanto ndo é tao
significativo nos mancais, onde a resposta parece prover apenas do desbalanceamento. Os
resultados simulados se aproximaram satisfatoriamente dos resultados obtidos de uma bancada

experimental.
As Figuras 6.19a e 6.19b ilustram esse fato para o plano central e para um mancal,

respectivamente. Trés relagdes de amplitude de empenamento Ro (0,5; 1,0 e 2,0) sdo

comparadas.
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Figura 6.19 — Amplitudes de resposta com empenamento oposto ao desbalanceamento para varias

quantidades de empenamento. (a) Plano central; (b) Mancal. (Meagher et al., 2008).

Apesar do Modelo #1 ndo ser exatamente igual ao modelo de Meagher et al. (2008), estes
sdo suficientemente similares e o comportamento previsto pelos autores pode ser identificado. As
Figuras 6.20 e 6.21 apresentam a resposta em frequéncia do né central (GDL horizontal) e do
Mancal #1, respectivamente, para trés condi¢des de empenamento (9,25um; 18,5um e 37,0um),
com relacdo Y2, 1 e 2 entre estas. O empenamento e o desbalanceamento sdo considerados
opostos: Byxg = 0° e Ogow= 180°. Com o empenamento de 18,5um e oposto ao

desbalanceamento, é possivel identificar a condic¢ao prevista de autobalanceamento.
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Figura 6.20 — Amplitudes de resposta no né central com empenamento oposto ao

desbalanceamento para varias quantidades de empenamento.
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Figura 6.21 — Amplitudes de resposta no Mancal #1 com empenamento oposto ao

desbalanceamento para varias quantidades de empenamento.

o Influéncia da amplitude de empenamento

O teste realizado € relativo a alteracdo da amplitude do empenamento para estudar o
comportamento das respostas em frequéncia. Considerando o valor de empenamento apresentado
na Tabela 6.3, apresentam-se nas Figuras 6.22 e 6.23 as respostas para um €ixo sem
empenamento e para eixo empenado com amplitude proporcional a tal valor (1, 2 ou 3 vezes o
valor do empenamento da Tabela 6.3). O angulo e posi¢do de empenamento sdo também os

apresentados na Tabela 6.3.

113



—_

Amplitude 1x [um ]

pi

pif2

Fase 1x [rad ]
=l
N o

.
o.

GDL Horizontal

L L
ﬂ — Eixo n&o empenado

« 3*emp
WP
emp

f‘_//r_//\r

15

20

1
25 30
f [Hz]

35 40

45

i— *emp
*emp

1*emp

W

20

|
25 30
f [Hz]

35 40

45

50
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Figura 6.23 — Simulacdo 2 — Influéncia da amplitude de empenamento nas respostas em

frequéncia (GDL vertical).
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o Influéncia da fase de empenamento

Observa-se que um eixo empenado a 270°, segundo o sistema de referéncias adotado, seria

a situacdo mais comum em maquinas rotativas, devido ao seu peso proprio. Segundo Meagher et

al. (2008), se considerarmos tanto o empenamento como o desbalanceamento a 0°, teremos uma

soma de seus efeitos, ampliando a amplitude da resposta. A Figura 6.24 apresenta a curva de

empenamento para os valores apresentados na Tabela 6.3, porém com a fase de empenamento

alterada para 0°.
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ol ‘ ]
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ot ]
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Comprimento do rotor [m]

Figura 6.24 — Dados do empenamento para 0°. (a) Curva ajustada para os valores de

empenamento fornecidos; (b) Empenamento no plano YZ; (c) Empenamento no plano XY;

(d) Empenamento no plano XZ.

E possivel notar que a amplitude da resposta horizontal (para a mesma amplitude de

empenamento) € de 4,207um (para 270°) e 8,087um (para 0°), ou seja, ha um considerdvel

aumento e a adicao dos efeitos do empenamento e desbalanceamento é percebida. Para a resposta

vertical, no entanto, uma alteracdo na amplitude nao é perceptivel.

115



GDL Horizontal

T T T T
—— Eixo empenado =
Eixo ndo empenado

o
T

(o]
T

Amplitude 1x [um ]
S
T

2 | —
0 . Bp—
1 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
f[Hz]
pi- 7
T pi2k - -
g
I
(2]
8 pir2 . 4
-piE ! ! I ! I I I ! ! =
1 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
f [Hz]

Figura 6.25 — Comparacao entre as respostas em frequéncia de um eixo nao empenado com um

empenado a 0° (GDL Horizontal).
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GDL Vertical
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Figura 6.26 — Comparacdo entre as respostas em frequéncia de um eixo ndo empenado com um

empenado a 0° (GDL Vertical).

o Influéncia da posicdo de empenamento

Para andlise da posi¢cdo em que o ponto mdximo do empenamento estd localizado, os
valores do vetor empenamento foram interpolados utilizando duas retas (Figura 6.27), ao invés da
pardabola utilizada anteriormente. Isso foi realizado para permitir a andlise de qualquer n6 do
sistema (exceto o primeiro ou o ultimo) como ponto de maximo empenamento, visto que a

aproximacao por parabolas sempre considera o ponto médio como ponto maximo.

Para comprovar que € possivel aproximar por retas a interpolacdo sem perda de
consisténcia nos resultados, as Figuras 6.28 e 6.29 mostram a comparagdo entre as duas formas
de interpolacao dos dados do empenamento. Visto que as respostas para os casos comparados sao
praticamente idénticas, a interpolacdo por retas serd adotada para o caso de a posi¢do do ponto

maximo do empenamento ndo coincidir com o n6 central (né 10).

117



2 - :
S 2Fq-————- j— - [l - T
IS | | | | |
o] | | [ — - - - — — = - - — - — = [ L
S | | | | |
Q ya | | | | |
£ OFq4--——="7——"~—"——$®-—————--—-—-—-7 -
0 1 1 ¢ 1 1
8 [ 1) S - | S [ L]
o | | L4 | |
= | | L | |
5_1‘ . . . . . . . 2fq----- [ i [
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 -2 -1 0 1 2
Comprimento do rotor [m] Y % 10"
x 10° (c) x10° (©)
2 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ i 2 ‘ E
1 R 1 N
Y o< QR &4 z ¢
1r R 1
2 q 2
0 0.1 02 03 04 05 06 07 0 0.1 02 03 04 05 06 07
Comprimento do rotor [m] Comprimento do rotor [m]

Figura 6.27 — Dados do empenamento no n6 10 para 270°. (a) Retas ajustadas para os valores de
empenamento fornecidos; (b) Empenamento no plano YZ; (c) Empenamento no plano XY;

(d) Empenamento no plano XZ.
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Figura 6.28 — Comparacdo da amplitude de empenamento nas respostas em frequéncia com ajuste

do vetor empenamento por pardbola ou retas (GDL horizontal).
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GDL Vertical
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Figura 6.29 — Comparacado da amplitude de empenamento nas respostas em frequéncia com ajuste

do vetor empenamento por pardbola ou retas (GDL vertical).

A Figura 6.30 apresenta os dados do empenamento para quando seu ponto méiximo €&
localizado no né 5. Nas Figuras 6.31 e 6.32 (mancal 1 e 2, respectivamente), sdo comparadas as
respostas para diferentes posi¢cdes do empenamento (nés 5, 7 ou 10), para o mancal 1 e 2. As
figuras mostram o GDL vertical, pois, quando Ogyp=270°, é possivel visualizar melhor o efeito

das variacdes dos parametros de empenamento que para o GDL horizontal.
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empenamento fornecidos; (b) Empenamento no plano YZ; (c) Empenamento no plano XY;
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Figura 6.31— Influéncia da posi¢do do ponto maximo do empenamento nas respostas em

frequéncia do Mancal #1 (GDL vertical).
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Figura 6.32 — Influéncia da posi¢cao do ponto maximo do empenamento nas respostas em

frequéncia do Mancal #2 (GDL vertical).

6.2 Modelo 2

O Modelo 2 é baseado no sistema rotativo utilizado no trabalho de Sekhar e Prabhu (1995),
como apresentado na Figura 6.33. Esse sistema foi escolhido para possibilitar a comparagcdao com
os resultados obtidos pelos autores e, portanto, a comprovac¢do da metodologia de anédlise de
falhas abordada neste trabalho. O sistema € composto de dois eixos conectados por um
acoplamento. Cada eixo € suportado por dois mancais e apresenta um disco rigido (Disco #1 ou

Disco #2) na distancia média entre os respectivos mancais.
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Figura 6.33 — Sistema rotor-acoplamento-mancais (adaptado de Sekhar, 1995).

Sekhar e Prabhu (1995) utilizaram um modelo de elementos finitos de alta ordem com 8
graus de liberdade por né para representd-lo, considerando a deflexao linear e angular, axial, a
forca de cisalhamento e 0 momento torsor presentes no eixo. No entanto, elementos com 4 GDL
podem ser utilizados para representacdo do sistema e andlise das vibragdes flexionais, assim
como foi utilizado por trabalhos subsequentes dos autores e de pesquisadores que deram

continuidade ao seu trabalho, como Prabhakar et al. (2001 e 2002) e Jalan e Mohanty (2009).

Segundo Nelson (2002), se um sistema rotativo € composto por VAarios eixos, O
empenamento residual ou a excitagdo por desbalanceamento existe para cada eixo, com
frequéncia de excitac¢do coincidente com a velocidade de rotacdo do eixo associado. Dessa forma,
assim como Sekhar e Prabhu (1995), cada eixo € individualmente excitado por
desbalanceamento. No trabalho de Sekhar e Prabhu (1995), também ha a andlise da resposta ao
desbalanceamento na primeira e segunda harmonicas e, no entanto, os autores consideraram que
o desbalanceamento excita também a segunda harmonica. O desalinhamento também excita as 2

harmonicas.

Na pesquisa de Sekhar e Prabhu, as for¢as devidas ao desalinhamento paralelo proposto por
Gibbons (1976) para um acoplamento de diafragma foram desenvolvidas também para
desalinhamento angular e incorporadas ao modelo, como foi apresentado no Capitulo 4. Apesar

das forcas terem sido deduzidas para um acoplamento de diafragma, Sekhar e Prabhu (1995)
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indicam ter modelado o acoplamento como um simples disco rigido apenas para inclui-lo no

MEF.

Alguns dados utilizados por Sekhar e Prabhu (1995) foram obtidos de Gibbons (1976):
torque To=6165,5N.m, distincia entre os diafragmas (centro de articulacdo) AX3=184,15mm,
rigidez de flexdo do acoplamento Kb=237N/m por diafragma. Os dados do desalinhamento estdo
apresentados na Tabela 6.4. Ao contrario dos coeficientes dindmicos varidveis do Modelo 1, os
mancais sdo representados por coeficientes dinamicos constantes, conforme utilizado pelos
autores e apresentados na Tabela 6.5. Demais dados do modelo ndo foram fornecidos neste texto,
como diametro do eixo, parametros de desbalanceamento, material do eixo, material dos discos,

modelo preciso do acoplamento e seu material, matriz global de amortecimento [C].

Tabela 6. 4 — Valores de desalinhamento paralelo e angular baseados em Sekhar e Prabhu (1995).

Paralelo [mm] AY1=+2,03 AY2 =+2,03 AZ1 =-2,03 AZ2 =+2,03

Angular [°] 0,2°

Tabela 6. 5 — Coeficientes dindmicos constantes dos mancais do Modelo 2.

Mancal #1 Mancal #2 Mancal #3 Mancal #4
Rigidez [N/m] 1,0-10° 1,0-10 1,0-107 1,0-10%
Amortecimento [N.s/m] 0,5-10° 1,0-10° 1,0-10° 0,5-10°

6.2.1 Simulacao 03 — Excitaciao por desbalanceamento e desalinhamento

o Comparacio com os resultados de Sekhar e Prabhu (1995)

A Figura 6.34 apresenta as respostas ao desbalanceamento com ou sem desalinhamento

para o n6é do Disco #1 obtidas no trabalho de Sekhar e Prabhu (1995) e compara o efeito que a

123




presenca do desalinhamento paralelo ou angular causa no sistema. As Figuras 6.34a e 6.34b
demonstram a resposta para desalinhamento paralelo na primeira e segunda harmonicas,
respectivamente. J4 as Figuras 6.34c e 6.34d demonstram a resposta para desalinhamento angular
na primeira e segunda harmonicas, respectivamente. As Figuras 6.34b e 6.34d apresentam
resposta diferente de zero para caso sem desalinhamento porque, nesse estudo, é considerado que

o desbalanceamento excita também a segunda harmonica.

Os autores concluem que, como esperado, a presenca do desalinhamento ndo altera
significativamente a amplitude da resposta na primeira harmoénica, mas a resposta para a segunda
harmonica claramente mostra a caracteristica de um sistema desalinhado. E possivel notar que,

nesse sistema, o desalinhamento excita principalmente o 2° modo da segunda harmonica.

Para reproduzir esse resultado, um Modelo de Elementos Finitos foi construido para
representar o sistema da Figura 6.33 e estd apresentado na Figura 6.35, com os pontos do MEF
indicados em vermelho. Os elementos em azul representam os elementos de viga. Os tridngulos
em verde e em vermelho indicam a posicdo em que os elementos de mancal e de disco rigido,
respectivamente, estdo concentrados. O elemento central (azul claro) corresponde ao
acoplamento. A numeragdo de alguns pontos escolhidos do MEF ¢ também indicada na Figura
6.33. Foi considerado que o eixo e discos sdo de aco (E=210GPa, p=7860 kg/m3) e que o
diametro dos dois eixos € 4,05cm. Para o amortecimento proporcional foi considerado p=3- 107
Os dados do desbalanceamento estdo dispostos na Tabela 6.6. O acoplamento foi modelado como
o “acoplamento rigido” do item 3.4.1, ou seja, com um disco rigido em cada um dos dois nds que
representam o acoplamento (para representar sua inércia) e um elemento de viga de maior

didmetro (para inserir um grau de rigidez no local).
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Figura 6.35 — Modelo de Elementos Finitos utilizado no Modelo 2.
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Tabela 6. 6 — Valores dos parametros de desbalanceamento para o Modelo 2.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [nd]
Desbalanceamento 1 3,70-107 0° 5 (central do eixo #1)
Desbalanceamento 2 3,70-107 0° 16 (central de eixo #2)

o Acoplamento Rigido

Para esta comparacao, assim como no trabalho de Sekhar e Prabhu, foi considerado que o
desbalanceamento excita também a segunda harmonica, ou seja, o desalinhamento (paralelo ou
angular) e o desbalanceamento excitam a primeira e segunda harmonicas. As respostas ao
desbalanceamento (com ou sem desalinhamento) em 1* e 2* harmodnicas obtidas para o Disco #1
estdo apresentadas nas Figuras 6.36 e 6.37 para desalinhamento paralelo e angular,
respectivamente. Devido ao ndo conhecimento de alguns dados do sistema utilizados por Sekhar
e Prabhu (1995), foi possivel apenas obter uma aproximacdo das frequéncias naturais e da
amplitude da resposta, porém foi possivel reproduzir com boa concordancia o comportamento do
sistema sob tais excitacdes e compara-lo aos resultados da Figura 6.34. Assim, como no trabalho
anterior, € possivel concluir que o desalinhamento (tanto paralelo quanto angular) tem pouca
influéncia na primeira harmonica. No entanto, tem uma influéncia significativa na segunda
harmonica, especialmente ao excitar o 2° modo, neste modelo. O desalinhamento paralelo, para
esse conjunto de parametros de desalinhamento, apresenta maior amplitude de resposta no 2°
modo da segunda harmonica, se comparado com o desalinhamento angular, tendo o mesmo

comportamento sido observado em Sekhar e Prabhu (1995).
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Figura 6.36 — Acoplamento rigido — Resposta ao desbalanceamento e desalinhamento paralelo no

Disco #1.

Desalinhamento angular

= 100 gem desalinhamento |
= — - - Com desalinhamento
3
2
= 507
€
<
x
0%———4»————47 S —— L
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Velocidade [rpm]
__ 100+ .
€
=
[0)
©
.‘g 50, - -
=1
€ / \
<< ;o0
& J AN
== o N e ‘
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000

Velocidade [rpm]
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Disco #1.
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o Acoplamento Flexivel

Esta comparacdo também se refere ao Modelo 2, porém a modelagem de acoplamento
flexivel segundo Nelson e Crandall (1992) foi adotada. Essa abordagem baseia-se em representar
o acoplamento por coeficientes de rigidez e amortecimentos relativos, como demonstrado no

item 3.4.2.

Segundo Saavedra e Ramirez (2004), que também representaram o acoplamento por
coeficientes de rigidez e amortecimento translacional e rotacional, os valores dos coeficientes do
acoplamento nao sdo dados fornecidos pelos fabricantes. Assim, devem ser determinados por
meio de testes com acoplamentos reais. Nesta dissertacdo de mestrado, sdo utilizados apenas
dados provenientes de simulagdes e os valores adotados dos coeficientes sdo proporcionais aos
valores utilizados por Tapia (2003) no sistema rotor-mancais-acoplamento de Sekhar e
Prabhu (1995) e estdo dispostos na Tabela 6.7. Entretanto, para um sistema real rotor-mancais-
acoplamento, mais testes devem ser realizados para determinacdo dos coeficientes que melhor
representam o acoplamento. A densidade do material do acoplamento é p=7860 kg/m3 e &
necessaria para o cédlculo da massa e da inércia de cada um dos dois discos que o representa. Cada

disco possui comprimento Lpy = 12,5cm e didmetro Dpy = 14,0cm e, assim € possivel obter

massa e inércias do mesmo. Com todos os dados, obtém-se os valores numéricos das matrizes

[M“], [C°], [G*] e [K“] (Equacdes (3.15) a (3.18)).

Tabela 6. 7 — Propriedades do modelo Nelson e Crandall de acoplamento flexivel.

Rigidez Amortecimento
Translacional kr=0,3- 10° N/m cr =2,825 N.s/m
Rotacional kr = 3,3948- 10° N/m.rad cr = 2,825 N.s/m.rad

Para realizar a comparagdo com os resultados anteriores para um acoplamento rigido, o

desbalanceamento também é constatado como excitagdo da segunda harmdnica. Dessa forma, as
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Figuras 6.38 e 6.39 apresentam as respostas em frequéncia do Modelo 2 na presenca de um

acoplamento flexivel e excitadas ou nio por desalinhamento.

Assim como para o caso com acoplamento rigido, a primeira harmonica apresenta pouca
influéncia do desalinhamento (paralelo ou angular). Porém, entre as respostas de um acoplamento
rigido e um flexivel, duas diferencas principais podem ser observadas entre as simulagdes com

acoplamento rigido e flexivel:

. O 2° modo da segunda harmodnica apresenta uma influéncia bem menor ao desalinhamento
quando um acoplamento flexivel € utilizado. Ou seja, assim como previsto na teoria do
Capitulo 4, o modelo de acoplamento mais flexivel tem uma capacidade muito maior de
absorver o desalinhamento e reduzir os niveis de vibragdo se comparado com o modelo de

acoplamento rigido.

. Na presenca do acoplamento flexivel, ha o surgimento de mais modos de vibragdo, como
pode ser percebido nas Figuras 6.38 e 6.39.
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Figura 6.38 — Acoplamento flexivel — Resposta ao desbalanceamento e desalinhamento paralelo

no Disco #1, considerando que ambas as falhas atuam na primeira e segunda harmonicas.
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Desalinhamento angular
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Figura 6.39 — Acoplamento flexivel — Resposta ao desbalanceamento e desalinhamento angular

no Disco #1, considerando que ambas as falhas atuam na primeira e segunda harmonicas.

Entretanto, uma quantidade expressiva de pesquisadores considera o desbalanceamento
como uma excitagdo apenas da primeira harmonica, como foi discutido no Capitulo 4. Dessa
forma, novos testes foram realizados e apresentados nas Figuras 6.40 e 6.41. As forcas de
desalinhamento continuam como atuantes nas primeira e segunda harmonicas, como proposto por
Sekhar e Prabhu (1995) e outros autores. Nessas novas figuras é possivel, portanto, analisar
isoladamente a influéncia do desalinhamento na segunda harmonica, visto que para o caso ‘sem

desalinhamento’, a resposta na segunda harmonica € nula.

Essa andlise pode ser ainda confirmada por Wowk (1991) que, complementado por Sinha et
al. (2004), afirma que em mdquinas com desalinhamento e desbalanceamento, a a¢do corretiva de
alinhamento deve ser realizada em primeiro lugar, porque podem existir componentes sincronos
(1x) associados ao desalinhamento e que levem a andlise incorreta da quantidade de
desbalanceamento. Se altas vibragdes sincronas se mantém depois do alinhamento, tem-se uma
boa indicacdo da quantidade de desbalanceamento e a aplica¢do de técnicas de balanceamento é

possivel. Ou seja, conclui-se das afirmacdes dos autores que o desalinhamento pode ser
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identificado por sua influéncia em outras harmonicas e que a influéncia do desalinhamento na

primeira harmonica pode ou ndo ser significativo.

As figuras anteriores relativas ao Disco #1 foram elaboradas, principalmente, para
comparagdo com os resultados de Sekhar e Prabhu (1995). Entretanto, o foco deste trabalho,
como explicado anteriormente, € nas respostas nos mancais. O  sistema
rotor-acoplamento-mancais do Modelo 2 apresenta 4 mancais e os itens 6.2.3 e 6.2.4.tem como
objetivo apresentar as respostas em frequéncia (amplitude e fase) no Mancal #1 para um sistema

perfeitamente alinhado ou excitado por desalinhamento (paralelo ou angular).
Nos mancais, o desalinhamento também ndo apresenta influéncia significativa nas

respostas em amplitude na primeira harmonica. No entanto, € possivel analisar que ha

desbalanceamento, pois essa falha influencia a fase da resposta nessa harmonica.

Desalinhamento paralelo
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Figura 6.40 — Acoplamento flexivel — Resposta ao desbalanceamento e desalinhamento paralelo

no Disco #1, considerando que o desbalanceamento atua somente na primeira harmonica.

131



Desalinhamento angular
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Figura 6.41 — Acoplamento flexivel — Resposta ao desbalanceamento e desalinhamento angular

no Disco #1, considerando que o desbalanceamento atua somente na primeira harmonica.

6.2.2 Simulacao 04 — Excitacdo por desbalanceamento e desalinhamento angular

As Figura 6.42 a 6.45 apresentam as respostas em frequéncia no né do Mancal #1, para o
sistema rotor-acoplamento-mancais do Modelo 2 com acoplamento flexivel sem ou com
desalinhamento angular. As figuras comparativas para os Mancais #2, #3 e #4 se encontram no

APENDICE A.
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GDL Horizontal
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Figura 6.42 — Mancal #1 — Desalinhamento Angular — primeira harmoénica e GDL Horizontal.
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Figura 6.43 — Mancal #1 — Desalinhamento Angular — segunda harmonica e GDL Horizontal.
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GDL Vertical
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Figura 6.44 — Mancal #1 — Desalinhamento Angular — primeira harmonica e GDL Vertical.
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6.2.3 Simulacio 05 — Excitaciao por desbalanceamento e desalinhamento paralelo

As Figura 6.46 a 6.49 apresentam as respostas em frequéncia no né do Mancal #1, para o
sistema rotor-acoplamento-mancais do Modelo 2 com acoplamento flexivel sem ou com
desalinhamento paralelo. As figuras comparativas para os Mancais #2, #3 e #4 se encontram no

APENDICE A.
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Figura 6.46 — Mancal #1 — Desalinhamento Paralelo — primeira harmonica e GDL Horizontal.
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Figura 6.47 — Mancal #1 — Desalinhamento Paralelo — segunda harmonica e GDL Horizontal.
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Figura 6.48 — Mancal #1 — Desalinhamento Paralelo — primeira harmonica e GDL Vertical.
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GDL Vertical
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Figura 6.49 — Mancal #1 — Desalinhamento Paralelo — segunda harmonica e GDL Vertical.

137



7 RESULTADOS DA IDENTIFICAGCAO DE FALHAS

Este capitulo tem como objetivo apresentar e discutir os resultados da aplicacdo do
procedimento desenvolvido de identificagdo dos parametros de falhas aos modelos de maquinas

rotativas desenvolvidos no Capitulo 6.

Cinco procedimentos de ajuste foram realizados utilizando-se o0 Modelo 1 ou Modelo 2,
com base nos resultados obtidos anteriormente, aos quais foi adicionado um nivel de ruido, para
que o resultado simulado (com pardmetros conhecidos) se aproximasse de um possivel sinal
experimental, ou seja, para verificar a eficicia do algoritmo em condi¢cOes mais proximas a
realidade. O método de busca por algoritmo genético tem, portanto, o objetivo de identificar o
conjunto de parametros de falhas cujas respostas em frequéncia mais se aproximam dos sinais
simulados. O desbalanceamento foi considerado presente em todas as simulagdes por ser uma

falha presente, em maior ou menor grau, praticamente em todas as maquinas rotativas.

A Tabela 7.1 resume os testes realizados, a quantidade de parametros de falha que devem
ser identificados e o ndmero de funcdes objetivo consideradas em cada um deles. Para cada
desbalanceamento, o método de busca identifica a amplitude, fase e posicdo dessa falha (3
parametros). Para o empenamento também a amplitude, fase e posicdo (do empenamento
maximo) devem ser identificadas (3 parametros). Além disso, para o desalinhamento angular e
paralelo € necessario identificar, respectivamente, o angulo de desalinhamento (1 pardmetro) e as
distancias de desalinhamento (4 parametros). Dessa forma, os procedimentos de ajuste estdo
organizados em relac@o ao grau esperado de dificuldade na identificacio, do caso mais simples ao

caso mais complexo.

Para o caso de falhas por desbalanceamento e/ou empenamento, considera-se que ha
excitagdo apenas na primeira harmonica (como explicado nos Capitulos 4 € 6). Dessa forma, as
funcdes objetivo para a primeira harmonica serdo as resposta em amplitude e fase nos GDL
vertical e horizontal de cada mancal (8 funcdes objetivo). O desalinhamento (paralelo ou angular)

excita a primeira e segunda harmonicas e, portanto, as fungdes objetivo serdo as respostas em
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amplitude e fase nos GDL vertical e horizontal de cada mancal para cada harménica (16 fungdes

objetivo).
Tabela 7. 1 — Dados dos procedimentos de ajuste.
Quantidade de Quantidade de
Modelo Excitacao do sistema parametros a serem | funcoes objetivo
identificados consideradas
1 Desbalanceamento 3 8
1 Desbalanceamento e empenamento 6 8
2 Dois desbalanceamentos 6 8
Dois desbalanceamentos e
2 . 7 16
desalinhamento angular
Dois desbalanceamentos e
2 ) 10 16
desalinhamento paralelo

Para solucionar o sistema e obter a resposta em amplitude e fase para uma determinada
faixa de frequéncia, deve-se solucionar o sistema duas vezes para cada passo de frequéncia.
(Equacgdes (3.24) (primeira harmonica) e (3.28) (segunda harmodnica)). Este procedimento deve
ser repetido para cada individuo da populagdo do algoritmo genético para tornar possivel a

comparacao com as respostas simuladas e o cdlculo das fungdes objetivo.

A dimensdo do sistema linear final a ser resolvido, para cada harmodnica e frequéncia, €
igual ao nimero de graus de liberdade do MEF, ou seja, quatro vezes o nimero de nés. Uma
resolucdo de sistema linear, nas dimensdes utilizadas neste trabalho, apresenta-se relativamente
rapida, porém, devido aos repetidos cédlculos (para uma grande populacdo de solugdes durante
diversas geragdes) o método apresenta um custo computacional relativamente elevado. Esse custo
pode ser consideravelmente reduzido se uma populacdo menor do algoritmo genético ou um
nimero menor de geragcdes forem avaliados, arriscando, contudo, possiveis perdas na qualidade
dos resultados obtidos. Assim, uma alternativa € reduzir o modelo com projecdo sobre base

modal.

Outra forma de atenuar o efeito do custo computacional € a elaboracdo de um banco de

dados. Se um individuo apresentar o genétipo perfeitamente igual a um individuo previamente
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encontrado, ambos apresentam as mesmas respostas em amplitude e fase para todos os nds (visto
que apresentam os mesmos parametros de falhas) e, portanto, os mesmos valores das fungdes
objetivo. Dessa forma, cada individuo € analisado quanto ao seu genétipo e se ndo houve nenhum
individuo igual em geracOes anteriores, seu gendtipo e valores de funcdes objetivo sdo
adicionados ao banco de dados. Se o individuo for analisado e um individuo igual for encontrado,
os valores das funcOes objetivo finais sdo diretamente atribuidos a este, reduzindo a necessidade
de novos cdlculos. Esse método torna-se cada vez mais interessante com o passar das geragdes do
algoritmo, pois, a medida que a busca evolui, mais individuos terdo sido calculados

anteriormente, além de a busca tender a convergir para a Fronteira de Pareto final, o que

concentra grande parte das solucdes na regido e aumenta a chance de individuos semelhantes.

Na Figura 5.1 (obtida de Fleming e Purshouse, 2002) e em Castro et al. (2009), a superficie
de troca representa o conjunto de solu¢des ndo dominadas encontradas por um determinado
algoritmo através de um dado ndmero de geracdes para um caso com duas funcdes objetivo.
Dessa forma, a representacdo desta superficie € simples e realizada em um grafico bi-
dimensional. Castro et al. (2009) representaram, através de um grafico tri-dimensional, a
superficie resultante de um problema com 3 fun¢des objetivo. Entretanto, como os ajustes dessa
dissertacdo de mestrado tratam de problemas com 8 ou 16 fun¢des objetivo, hé a dificuldade de
representar a Fronteira de Pareto resultante da dltima geracdo de cada processo de identificagdo.
Dessa forma, os resultados sdo expostos em forma de tabela, para 3 individuos selecionados da

populacdo externa da ultima geragao de cada processo de identifica¢do por algoritmos genéticos.

O critério de parada do algoritmo de busca € o nimero total de geracdes Nggr, que deve ser
definido previamente. Outros parametros do algoritmo genético sdo o tamanho da populacao,
tamanho maximo da populagdo externa, probabilidade de crossover, probabilidade e porcentagem
de mutacdo. Deb (2001) afirma que estes parametros devem ser escolhidos de acordo com a

natureza do problema e as caracteristicas do algoritmo implementado.
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7.1 Modelo 1

O Modelo 1 (Figura 6.1), desenvolvido no Capitulo 6, foi utilizado para testar o método de

identificacdo de falhas em duas situagdes:

¢ Falha por desbalanceamento

e Falha por desbalanceamento e empenamento

Para estas situacOes foi considerado o ajuste (fungdes objetivo) apenas para a primeira
harmonica, visto que o desbalanceamento ndo atua nas harmonicas subseqiientes, como

consideram a maioria dos pesquisadores do desbalanceamento.

7.1.1 Ajuste 1 — Identificacao de desbalanceamento

Para este ajuste, foram utilizadas as respostas em frequéncia ao desbalanceamento obtidas
para o Modelo 1 no item 6.1.1 (Simulacfo 1), no Capitulo 6. As respostas foi somado um ruido
para representar um possivel sinal experimental. Nao h4, em nenhum grau, empenamento no

eixo.
O sistema foi analisado no intervalo de 1 a 50 Hz, com Np=400 pontos. A Tabela 7.2

contém os valores dos parametros de desbalanceamento (amplitude, fase e posicao) utilizados na

simulacdo e que sdo os objetivos do algoritmo de ajuste.

Tabela 7. 2 — Valores dos parametros de falha utilizados no Ajuste 1.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posic¢ao [nd]

Desbalanceamento 3,70- 107 0° 10 (central)
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A Tabela 7.3 apresenta os valores maximos e minimos desses parametros (faixa de busca)
e o numero de bits para utilizacdo na Equacgdo (5.1). A Tabela 7.3 contém ainda os parametros
dos algoritmos genéticos utilizados no ajuste (nimero de geracdes Nggr (critério de parada),
tamanho da populacdo Npop, tamanho maximo da populacdo externa Npop gxr, probabilidade de

crossover Pc, probabilidade e porcentagem de mutagdo (Py € Pow)).

Zitzler e Thiele (1998) comentaram que a propor¢do de % entre o tamanho maximo da
populagdo externa e o tamanho da populacdo corrente do algoritmo SPEA é uma relacdo que
apresenta bom desempenho para a maioria dos problemas. Para este problema, foi adotado o

tamanho maximo da popula¢do externa levemente superior a relacdo proposta.

Tabela 7. 3 — Dados dos parametros utilizados no Ajuste 1.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [né]

Vminmmo | Vmixivo | Vminimo | Vmaximo | Vminimo | VMaximo
Desbalanceamento 0 1-10™ -180° 180° 1 19
NGEr Nror | Npor Exr Pc Pm Pam Ngir

8 (para amplitude, fase e posicado

100 100 30 0.8 0,35 0,25 do desbalanceamento)

A precisdao em ndmero real dos parametros de falha estd ligada ao nimero de bits, pois
quanto maior for o nimero de bits reservado para uma varidvel, maior serd a quantidade de
divisdes entre os valores minimo e maximo fornecidos, ou seja, maior a precisao da identificagao.
Em contrapartida, o aumento de bits, acarreta em um aumento do nimero de individuos possiveis
de ser encontrados, ampliando consideravelmente o espaco de busca. Assim, geralmente, deve-se

aumentar o total de geragdes e tamanho da populagdo para uma convergéncia satisfatoria.

O vetor bindrio do gendtipo para um individuo do Ajuste 1 estd apresentado na Figura 7.1.
Os ‘X’ representam os possiveis ‘0’ e ‘1’ que esse vetor bindrio pode assumir. Como existem 3
varidveis a ser encontradas e 8 bits alocadas para cada, tem-se que o vetor gendtipo apresenta um
total de 24 bits, ou seja, 22% = 16.777.216 individuos diferentes.
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Figura 7.1 — Vetor do genétipo para um individuo do Ajuste 1.

Com os conjuntos de dados apresentados nas tabelas anteriores, o processo de busca
evolui rapidamente para regides boas (ja nas primeiras geragdes, resultados muito proximos do
esperado foram identificados) e as geracdes subsequentes sdo uteis para refinamento dos

resultados.

Na primeira geracdo (em que os individuos sdo gerados randomicamente) foram obtidas 5
solucdes nao dominadas, que foram alocadas na populacdo externa. Com a continuidade das
geragOes, melhores solugdes vao sendo encontradas e, assim, a populagdo externa se torna mais
povoada. Ja na 10* geragdo, o algoritmo de Cluster foi acionado, pois a populacdo externa era de
32 individuos e excedia o limite de Npop gxt =30. Na ultima geracao, o cluster foi acionado para

40 individuos.

Na Tabela 7.4, sdo apresentados os resultados obtidos para 3 individuos da populacdo
externa da tltima geracdo. E mostrado também um individuo da populacio externa da primeira
geragdo, o qual ja apresenta uma boa aproximagao do resultado final, mas é dominado por todos
os demais individuos da populagdo externa das ultimas geragdes, ou seja, bons resultados ja
foram encontrados nas primeiras geracdes, mas foram sendo refinados com a evolucdo do
algoritmo. Nesta tabela, sdo fornecidos os valores dos parametros de desbalanceamento
(amplitude, fase e posi¢do) de cada individuo analisado, além dos resultados das fungdes

objetivo.

As fungdes objetivo analisadas para este caso foram relativas a amplitude e fase nos GDL
horizontal (H) e vertical (V) para o Mancal #1 (M1) e Mancal #2 (M2), somente na primeira
harmonica (harmonica na qual o desbalanceamento atua), totalizando 8 funcdes objetivo. Os

valores em cinza representam o menor valor da funcio objetivo correspondente se comparados os
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4 individuos indicados na Tabela 7.4. Portanto, € possivel notar que os trés individuos da
populacdo externa da ultima gerac@o sdo mesmo nao dominados entre si (cada um € melhor que
os outros em pelo menos um objetivo), sendo possivel afirmar que estes, muito provavelmente,

fazem parte da Fronteira de Pareto para este problema.

Tabela 7. 4 — Resultados do Ajuste 1 — Desbalanceamento.

Individuos da pop. externa da ultima geracao Individuo
Solucio A Soluciao B Solucao C dominado
Amplitude [kg.m] 3,7059-10” 3,6863-107 3,7182-107 3,7647-107
< | Fase [graus] 3,5294° 4,9412° 0,3523° -37,4124°
%
= [Posicio [nd] 10 10 10 11
FAMPLITUDE_1X VM1 2,6537-10" 2,6571-10™ 2,6595-10 2,7571-10™
FAMPLITUDE_1X _H_M1 1,4070-10° 1,3984-10™ 1,4293-10" 1,7105-10™
FrasE_1x_v M1 2,2939-107 2,9140-10~ 1,4898-107 2,0719-10"
FrAsSE_1X_H M1 2,2829-107 2,9206-10° 1,4747-107 2,0719-10"
FAMPLITUDE_1X_V M2 2,5668-10" 2,5520-10" 2,5790-10 2,6677-10™
FAMPLITUDE 1X_H M2 1,3825-10" 1,3893-10™ 1,4035-10™ 1,6859-10™
FFASE_1X_V M2 2,1785-107 2,7731-10° 0,0149-10~ 2,0816-10™
FEASE_1X_H M2 2,4037-107 3,0354-107 0,0154-10~ 2,0598-10™"

E importante recordar que para o Modelo 1, o disco rigido central ndo estd concentrado em
um unico ponto do MEF e como discutido no item 6.1.1 (Simulacdo 1) as respostas em
frequéncia dos nds que o representam ndo apresentam, como esperado, uma diferenca
considerdvel. Assim, € considerado que o procedimento de ajuste é capaz de identificar da

posicdo do desbalanceamento se o resultado estiver entre os nés 8 e 12.

As Figuras 7.2 e 7.3 mostram os resultados da Solucdo A da Tabela 7.4, comparando-os
com os resultados simulados e utilizados no cdlculo das fungdes objetivo. Sdo apresentadas as

respostas em frequéncia (amplitude e fase) apenas para o Mancal #1, pois devido ao grau de
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simetria do rotor, ndo seria possivel identificar diferencas nas figuras das respostas dos mancais.

Os resultados ajustados apresentam boa concordancia com os resultados simulados.

A identificacdo de falha para esse caso foi relativamente simples e rdpida com o método
utilizado, especialmente porque envolve parametros pouco conflitantes entre si. Como discutido
no Capitulo 6, para apenas um desbalanceamento no Modelo 1, uma alteragdo na amplitude de
desbalanceamento altera apenas a amplitude da resposta em frequéncia e nao tem influéncia sobre
a fase da resposta. Analogamente, uma alteracdo na fase de desbalanceamento altera apenas a
fase da resposta. Apenas a alteracdo da posicdo de desbalanceamento pode alterar conjuntamente
amplitude e fase das respostas em frequéncia. Dessa forma, o algoritmo evolui rapidamente para

bons resultados.
Sendo que os pardmetros de desbalanceamento foram satisfatoriamente identificados, um

procedimento de hipotético balanceamento pdde ser realizado, atingindo uma amplitude de

vibragio aproximadamente 99% inferior. Esses resultados estio apresentados no APENDICE B.

Mancal 1 - GDL Horizontal - 12 harménica
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Figura 7.2 — Ajuste 1 — Solucdo A — Comparacdo entre resultados simulados e ajustados.

GDL Horizontal.
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Mancal 1 - GDL Vertical - 12 harménica
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Figura 7.3 — Ajuste 1 — Solugdo A — Comparacgio entre resultados simulados e ajustados.

GDL Vertical.

7.1.2 Ajuste 2 — Identificacio de desbalanceamento e empenamento

Para este ajuste, foram utilizadas as respostas em frequéncia ao desbalanceamento e
empenamento obtidas para o Modelo 1 no item 6.1.2 (Simulacdo 2), no Capitulo 6. A essas

respostas foi somado um ruido para representar um possivel sinal experimental.

Assim como no Ajuste 1, o sistema foi analisado no intervalo de 1 a 50 Hz, com Np=400
pontos. A Tabela 7.5 contém os valores dos parametros de desbalanceamento e empenamento
(amplitude, fase e posicao) utilizados na simulac¢do e que sdo os objetivos do algoritmo de ajuste.
A Tabela 7.6 apresenta os valores maximos e minimos desses parametros (faixa de busca) e o

nimero de bits para utilizagdo na Equacdo (5.1). A Tabela 7.6 contém ainda os pardmetros dos
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algoritmos genéticos utilizados no ajuste, que sdo os mesmos que os utilizados no Ajuste 1 e

retornaram bons resultados.

Tabela 7. 5 — Valores dos parametros de falha utilizados no Ajuste 2.

Amplitude Fase [graus] Posicao [nd]
Desbalanceamento 3,70-10” kg.m 0° 10 (central)
Empenamento 22,57 pm -90° (270°) 10 (central)

Tabela 7. 6 — Dados dos parametros utilizados no Ajuste 2.

Amplitude Fase [graus] Posic¢ao [nd]
Vuinmo | Vmixivo Vminmmo | Vmaxivo | Vminmmo | VMixivo
Desbalanceamento | Okg.m | 1-10* kg.m -180° 180° 1 19
Empenamento 0 pm 100 pm -180° 180° 1 19
Neer | Neor | Neop exr | Pc Py Pom Npir
oo | 100 |30 | o8 |03 | oas | B empenamento)

O vetor genotipico, o qual carrega os dados de falha de cada individuo, possui agora 48 bits
(soma dos 8 bits de cada um dos 6 parametros de falha considerados varidveis no ajuste). Ou seja,
o nimero possivel de individuos diferentes cresceu consideravelmente de 2** (Ajuste 1) para 2*
(Ajuste 2). Dessa forma, foram utilizadas mais geracdes para o Ajuste 2, se comparado com o

Ajuste 1, para que os resultados se aproximassem dos resultados desejados.

A Tabela 7.7 apresenta 3 individuos selecionados da udltima geragdo do procedimento de
ajuste. E apresentado também um individuo da populacio externa da primeira geragdo, o qual é
dominado por todos os individuos da populag¢do externa da ultima geracdo e ainda ndo apresenta

uma aproximagao do resultado final.
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Tabela 7. 7 — Resultados do Ajuste 2 — Desbalanceamento e empenamento.

Individuos da pop. externa da dltima geracao Individuo
Solucao D Solucio E Solucao F dominado
Amplitude [kg.m] 3,5039-10” 3,0709-107 3,2283-107 2,8740-107
;‘é Fase [graus] -4,2520° -1,4173° -1,4173° -77,9528°
= Posic¢ao [nd] 10 8 8 15
Amplitude [pm] 24,0157 22,8346 22,0472 12,9921
g'* Fase [graus] -89,2913° -86,4567° -86,4567° -38,2677°
= Posicao [nd] 12 11 11 11
FampLiTupe 1x v.v1 | 2,0642-10° 2,5437-10™ 4,0547-10™ 2,8259-107
FampLiTupE 1x B M1 | 3,2558-107 3,1478-10™ 3,0269-10™ 6,0092-10™
FEASE_1X_V M1 2,6952-107 1,7054-107 1,7078-10™ 1,6358-10"
FEASE_1X_H M1 2,8438-107 3,2651-107 2,5091-107 1,1746-10"
FampLiTupe 1x v vz | 2,0040-107 2,6248-10™ 4,2358-10™ 2,4789-107
FampLitupe 1x Hvz | 3,3508-107 2,9417-10" 3,0001-10™ 8,3301-10™
FEASE_1X_V M2 2,4563-107 1,6543-10° 1,6569-107 1,2140-10"
FEASE_1X_H M2 1,9537-107 2,9400-10 2,0999-10° 1,5269-10™"

Para o Modelo 1, como ja discutido, a identificacdo da posicdo (nd) das falhas €

considerada precisa se os nds identificados se encontram entre o né 8 e 12. Dessa forma, as

Solugdes D, E e F da Tabela 7.7 retornaram os valores esperados desse parametro.

Apesar do efeito do empenamento ndo ser tdo evidente nos mancais, se comparado aos nds

que representam o disco rigido (MEAGHER ET AL. (2008) e como discutido no item 6.1.2

(Simulagdo 2)), o algoritmo de ajuste foi capaz de realizar uma boa aproximagao dos parametros

de falha e das respostas vibracionais. Especialmente porque o desbalanceamento e o

empenamento sdo forgas que atuam em conjunto na primeira harmonica, dificultando a

identifica¢do dos seus parametros.
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Os parametros identificados pelas Solucdes E e F apresentam diferencas apenas nas
amplitudes de desbalanceamento e empenamento. A Solucdo E apresenta um desbalanceamento
menor € um empenamento maior se comparada com a Solu¢do F, porém ambas sdo ndo
dominadas entre si. Esse fato confirma que alguns efeitos do desbalanceamento e do

empenamento sdo conflitantes, inserindo algum grau de dificuldade no processo de identificacao

de falhas.

As Figuras 7.4 a 7.7 representam as respostas em frequéncia da Solu¢do D da Tabela 7.7, as

quais apresentam uma concordancia muito boa com os resultados simulados.
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Figura 7.4 — Ajuste 2 — Solugcdo D — Comparagio entre resultados simulados e ajustados.

Mancal #1, GDL Horizontal.
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Mancal 1 - GDL Vertical - 12 harménica
T T T T T

(6]

T
— - Simulado
n— Ajustado

»

Amplitude 1x [um ]
n w
T T

—_
T

=)
s

o
(6]

10 15 20 25 30 35 40 45 50
f [Hz]

+pir
+pif2 - B

v o —

Fase 1x [rad ]
o
T
8

-pir2}- -

piE | | | | ‘W e AR R Tl A i S AT

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
f[Hz]
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Mancal 2 - GDL Vertical - 12 harménica
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Figura 7.7 — Ajuste 2 — Solu¢dao D — Comparacao entre resultados simulados e ajustados. Mancal

#2, GDL Vertical.

7.2 Modelo 2

O Modelo 2 (Figura 6.32), desenvolvido no Capitulo 6, foi utilizado para testar o método

de identificacdo de falhas em trés situagdes:

e Falha por um desbalanceamento em cada eixo
¢ Falha por um desbalanceamento em cada eixo e desalinhamento angular

¢ Falha por um desbalanceamento em cada eixo e desalinhamento paralelo
Para essas situacOes foi considerado o ajuste (funcOes objetivo) também para a

segunda harmonica, visto que a maior influéncia do desalinhamento nas respostas do sistema

ocorre nesta harmonica, conforme discussao do Capitulo 6.
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O Modelo 2 € composto de 2 eixos conectados por um acoplamento flexivel. Neste
trabalho, o modelo de acoplamento Nelson e Crandall (1992) é considerado no procedimento de
ajuste, visto que € um modelo mais completo e preciso de representacdo de acoplamentos. Além
disso, em trabalhos futuros, o método apresentado aqui serd aplicado a resultados obtidos na
bancada experimental do LAMAR, a qual possui um acoplamento flexivel conectando o eixo

rotativo ao motor.

Eschleman e Jackson (1992) afirmam que o monitoramento da falha que estd sendo
estudada deve ser realizado o mais perto possivel da mesma, assim os Mancais #2 e #3 (que estdo
proximos do acoplamento e serdo mais influenciados pelo desalinhamento) foram escolhidos

como os dois mancais monitorados.

7.2.1 Ajuste 3 — Identificacao de desbalanceamento

Este primeiro procedimento de ajuste para o Modelo 2 considera que o rotor estd sob uma
condic¢do ideal de alinhamento perfeito (ndo hé forcas devidas ao desalinhamento atuando nos nés
do acoplamento) e que cada eixo possui um desbalanceamento de massa, inerente aos processos

de fabricacdo ou outros motivos, discutidos no Capitulo 4.

A Tabela 7.8 contém os valores dos parametros de cada desbalanceamento (amplitude, fase
e posicao) utilizados na simulagcdo e que sdo os objetivos do algoritmo de ajuste. A Tabela 7.9
apresenta os valores maximos e minimos desses parametros (faixa de busca), o nimero de bits
para utilizacdo na Equacdo (5.1) e os parametros dos algoritmos genéticos utilizados no ajuste.
Os parametros dos algoritmos genéticos sdo os mesmos que foram utilizados nos ajustes

anteriores.

Neste ajuste, os valores minimos e maximos de posicdo de cada desbalanceamento
representam a regido entre os mancais de cada eixo. Além disso, ao contrario do Modelo 1, cada

disco rigido estd concentrado em um s6 nd e, portanto, para o parametro de posi¢do do
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desbalanceamento ser corretamente identificado, deve corresponder exatamente aos valores da

Tabela 7.8.

Tabela 7. 8 — Valores dos parametros de falha utilizados no Ajuste 3.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [nd]
Desbalanceamento 1 3,70-107 0° 5 (central do eixo #1)
Desbalanceamento 2 3,70-107 0° 16 (central de eixo #2)

Tabela 7. 9 — Dados dos parametros utilizados no Ajuste 3.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [né]
Vminmmo | Vmixmvo | Vminmmo | Vmixivo | Vminmio | Vmixivo
Desbalanceamento 1 0 1-10™ -180° 180° 3 7
Desbalanceamento 2 0 1-10™ -180° 180° 14 18
Nger | Nror | Npop Exr Pc Py Pam N1t
o | o0 | | o | oas | oas | S i

Assim como no Ajuste 2, o vetor genotipico, o qual carrega os dados de falha de cada
individuo, possui 48 bits (soma dos 8 bits de cada um dos 6 parametros de falha considerados

variaveis no ajuste).

O Ajuste 1, para identificagdo de desbalanceamento no Modelo 1, considerou apenas um
desbalanceamento. Entretanto, o Ajuste 3 apresenta um desbalanceamento em cada eixo. Como
os eixos estdo acoplados, uma falha em um deles interfere na resposta do outro. Sendo assim, o
procedimento de identificacdo de falhas para o Ajuste 3 apresenta uma dificuldade maior que
para o Ajuste 1, da mesma forma que o Ajuste 2 apresenta 2 falhas que podem causar uma
interferéncia mutua. Os individuos da populacdo externa da primeira geragdao (como o individuo
dominado da Tabela 7.10) ndo apresentam aproximacdes tdo boas do resultado esperado, porém,

com a evolugdo das geracdes, valores satisfatoriamente proximos dos esperados foram obtidos.
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A Tabela 7.10 apresenta 3 individuos selecionados da dltima geracdo do procedimento de
ajuste. E apresentado também um individuo da populacio externa da primeira geragdo, o qual é

dominado por todos os individuos da populagdo externa da dltima geracao.

As Figuras 7.8 a 7.11 mostram os resultados para a solu¢do G da Tabela 7.10. Sdo
apresentadas as respostas em frequéncia (amplitude e fase) para os dois mancais ajustados

(Mancal #2 e Mancal #3) na primeira harmonica. As respostas apresentam boa concordancia.

Dado que os pardmetros de desbalanceamento foram satisfatoriamente identificados, um
procedimento de balanceamento dos rotores pdde ser realizado, atingindo um decréscimo da
amplitude de vibracdo de aproximadamente 96%. Esses resultados estdo apresentados no

APENDICE B.

Tabela 7. 10 — Resultados do Ajuste 3 — Desbalanceamento.

Individuos da pop. externa da dltima geracao Individuo
Solucao G Solucao H Solucao I dominado
—~ | Amplitude [kg.m] 3,8824-10” 3,9216-10” 3,7647-107 3,7647-107
£ Fase [graus] 7,7647° 0,7059° 9,1765° -13,4118°
= Posicao [nd] 5 5 5 6
~ | Amplitude [kg.m] 3,6863-107 3,2549-10” 3,5490-10” 1,3137-107
@ Fase [graus] -19,0588° -4,9412° -10,5882° 74,1176°
= Posic¢ao [nd] 16 16 16 14
FampLiTupE 1x v vz | 8,1442-107 8,1009-10” 6,4164-107 1,4802-10™
FampLitupe 1x mvz | 1,2462-107 1,2415-10™ 1,1316-10" 1,9463-10™
FEASE_1X_V M2 1,4146-10~ 7,3056-107 2,8236-10™ 3,9624-107
FrASE_ 1X_H M2 1,3432-107 8,1936-107 2,7088-107 4,0821-107
FampLITUDE 1X_v. M3 [RGDSS0N0 8,8475-107 7,9453-107 4,5150-10™
FampLiTupe 1x_gvs (RRI016S10™ 1,1839-10" 1,1418-10" 4,6164-10™
Frase 1X_V M3 4,9662-107 1,4198-10° 2,7488-107 1,3172-10"
FEASE_1X_H M3 5,0544-10° 1,4204-10~ 2,7981-10™ 1,3060-10™"
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Figura 7 8 — Ajuste 3 — Solu¢ao G — Comparacao entre resultados simulados e ajustados. Mancal
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Mancal 2 - GDL Vertical - 12 harménica
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Mancal 3 - GDL Vertical - 12 harménica
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Figura 7.11 — Ajuste 3 — Solucdo G — Comparagdo entre resultados simulados e ajustados.

Mancal #3, GDL Vertical.

7.2.2 Ajuste 4 — Identificacao de desbalanceamento e desalinhamento angular

Este procedimento de ajuste leva em conta os resultados obtidos na Simulacdo 4
(Capitulo 6). Ou seja, € considerado que cada eixo do Modelo 2 estd desbalanceado e que hd um
desalinhamento angular no acoplamento entre os eixos. Esse desalinhamento gera forcas que
atuam na primeira e segunda harmonicas do sistema e, portanto, o procedimento de identificacdo
utiliza as func¢des objetivo nas duas harmodnicas. Os dados dos parametros de falha utilizados na

simulacdo estdo apresentados na Tabela 7.11.

A Tabela 7.12 apresenta os valores maximos € minimos desses parametros (faixa de busca),
o numero de bits para utilizacio na Equacgado (5.1) e parametros dos algoritmos genéticos
utilizados no ajuste. Em relagdo aos ajustes anteriores, o nimero de geracdes (critério de parada)

foi aumentado de Nggr=100 para 120. Com o aumento do nimero de parimetros a serem
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identificados e de fungdes objetivo a serem calculadas, sdo necessdrias mais geragdes para que o

algoritmo de identificacdo de falhas atinja o seu objetivo.

Cada individuo do algoritmo genético possui agora 56 bits, ou seja, 8 bits alocados para
cada um dos 7 pardmetros de falha considerados. Dessa forma, sdo 2°* 0s individuos possiveis.
Apesar do elevado nimero de possiveis solugdes, as respostas em frequéncia para a segunda
harmonica dependem exclusivamente de um parametro (0ang). Esse parametro, como analisado

no Capitulo 6, tem uma menor influéncia na primeira harmonica.

Tabela 7.11 — Valores dos parametros de falha utilizados no Ajuste 4.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [nd]
Desbalanceamento 1 3,700-10° 0° 5
Desbalanceamento 2 3,700-107 0° 16
Desalinhamento Angular [graus] Oang = 0,2°

Tabela 7. 12 — Dados dos parametros utilizados no Ajuste 4.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [né]
Vuminmmo | Vmiaxivo | Vminmmo | Vmiaxmvo | Vmineo | VMaxmvo
Desbalanceamento 1 0 1-10* -180° 180° 3 7
Desbalanceamento 2 0 1-10* -180° 180° 14 18
Desalinhamento O5ng Vminmo/ Vmixivo [graus] -0,6°/0,6°
Nger | Nrop | Nror_ext | Pc Pv | Pam Ngir
8 (para desalinhamento e amplitude, fase e
120 100 30 0,80 | 0,35 | 0,25 | posicdo de cada desbalanceamento) e 8 para
o angulo de desalinhamento

A Tabela 7.13 apresenta 3 individuos selecionados da dltima geracdo do procedimento de

ajuste. E apresentado também um individuo da populacdo externa da primeira geragdo, o qual é
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dominado por todos os individuos da populado externa da ultima geracdo, demonstrando a

evolu¢do do algoritmo de busca.

O processo de identificacdo retornou uma boa concordancia com os resultados esperados,
mesmo com o0 elevado nimero de parametros considerados varidveis. O método conseguiu
identificar com boa precisdo o angulo de desalinhamento do sistema, considerando-se o erro
adicionado ao sinal experimental. Entretanto, para o desbalanceamento do 2° eixo, os valores
identificados de amplitude foram um pouco superiores ao esperado, para todos os individuos da

populagdo externa.

As Figura 7.12 a 7.19 representam as respostas em frequéncia para o Individuo J da Tabela

7.13, as quais apresentam uma concordancia muito satisfatéria com os resultados simulados.
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Figura 7.12 — Ajuste 4 — Solucdo J — Comparagdo entre resultados simulados e ajustados. Mancal

#2, GDL Horizontal, primeira harmonica.
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Tabela 7. 13 — Resultados do Ajuste 4 — Desbalanceamento e desalinhamento angular.

Individuos da pop. externa da dltima geracao Individuo
Solucao J Solucao K Solucao L dominado
Amplitude [kg.m] 3,7451-107 3,7302-107 3,7255-107 3,6667-107
o
'?,3 Fase [graus] -4,9412° -2.8571° 3,5294° -140,4706°
a
Posicio [né] 5 5 5 5
Amplitude [kg.m] 4,3137-10° 4,2063-107 5,1765-107 2,1765-107
(g\]
'?,3 Fase [graus] 2.1176° 14,2857° -4,9412° -112,2353°
a
Posicio [nd] 16 16 17 17
Desalinhamento 0,nc [°] 0,2047° 0,2190° 0,1953° -0,4494°
FAMPLITUDE_1X_V_M2 5,0585-107 43514107 4,8837-107 1,2715-10™
FAMPLITUDE_1X_H M2 8,8633-10° 8,5517-10° 8,9571-10° 1,3078-10™
FEASE_1X_V M2 2,0936-107 1,5937-10 1,5889-10 8,5698-10"
FEASE_1X_H M2 2,6144-107 1,7108-10 1,7221-10 7.7216-10"
FAMPLITUDE_1X VM3 8,9450-10° 7,8894-10 6,8881E-05 3,4989-10™
FAMPLITUDE_1X _H_M3 1,1479-10° 1,0619-10™ 9,4633E-05 2,9341-10™
FEASE_1X_V_M3 3,8439.107 7.7169-107 3,8563-107 6,3580-10"
FFASE_1X_H M3 2,5388-10~ 4,8963-10 2,3453.107 6,5620-10"
FAMPLITUDE_2X_V_M2 9,2897-10°° 1,2817-107 1,0168-107 1,1358-10™
FAMPLITUDE 2X_H M2 2,0070-107 2,45762-107 2,0332-107 1,5746-107*
FFASE 2X_V M2 1,5620-10 1,5620-10 1,5620-10 9,8438-10"
FEASE 2X_H M2 1,5891-10 1,5891-10 1,5891-10% | 9,8411-10"
FAMPLITUDE 2X _V_M3 1,5960-107 2,3319-107 1,6519-10° | 1,6090-10™
FAMPLITUDE 2X_H M3 2.2672-107 3,0949-10° 2.3124-10° | 2,5783-10™
FEASE 2X_V M3 1,5157-10 1,5157-10 1,5157-10% | 9,8484-10"
FrasE 2X_H M3 1,5049-107 1,5049-107 1,5049-10% | 9,8495-107"
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Figura 7.13 — Ajuste 4 — Solucdo J — Comparacdo entre resultados simulados e ajustados. Mancal

#2, GDL Vertical, primeira harmonica.
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Figura 7.14 — Ajuste 4 — Solucdo J — Comparagdo entre resultados simulados e ajustados. Mancal

#2, GDL Horizontal, segunda harmonica.
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Mancal 2 - GDL Vertical - 22 harménica
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Figura 7.15 — Ajuste 4 — Solucdo J — Comparacgio entre resultados simulados e ajustados. Mancal

#2, GDL Vertical, segunda harmonica.
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Mancal 3 - GDL Vertical - 22 harménica
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Figura 7.19 — Ajuste 4 — Solucdo J — Comparagdo entre resultados simulados e ajustados. Mancal

#3, GDL Vertical, segunda harmonica.

7.2.3 Ajuste 5 — Identificacao de desbalanceamento e desalinhamento paralelo

Este procedimento de ajuste leva em conta os resultados obtidos na Simulagdo 5
(Capitulo 6). Ou seja, € considerado que cada eixo do Modelo 2 estd desbalanceado e que hd um
desalinhamento paralelo no acoplamento entre os eixos. Esse desalinhamento gera forcas que
atuam na primeira e segunda harmonicas do sistema e, portanto, o procedimento de identificacdo
utiliza as fungdes objetivo nas duas harmodnicas. Os dados dos parametros de falha utilizados na

simulagdo estdo apresentados na Tabela 7.14.

A Tabela 7.15 apresenta os valores maximos € minimos desses parametros (faixa de busca),
o nimero de bits para utilizacdo na Equacgdo (5.1) e parametros dos algoritmos genéticos
utilizados no ajuste. Em relagdo aos algoritmos anteriores, o nimero de geracdes (critério de

parada) foi aumentado para Nggr=400. O tamanho da popula¢do, tamanho méaximo da populagao
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externa e a taxa de mutagdo também foram aumentados se comparados aos ajustes anteriores. H4

a dificuldade no ajuste devido ao elevado nimero de parametros a serem identificados (3 de cada

desbalanceamento e 4 do desalinhamento, totalizando 10 parametros), além de serem

consideradas 16 funcdes objetivo. Dessa forma, foi necessdrio um ndmero de geracdes

substancialmente maior para que o algoritmo de busca retornasse bons individuos.

Tabela 7. 14 — Valores dos parametros de falha utilizados no Ajuste 5.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posic¢ao [nd]
Desbalanceamento 1 3.700-10° 0° 5
Desbalanceamento 2 3.700-107 0° 16
Desalinhamento Paralelo [mm] AY1 = +2.03 AY2=-2.03 AZ1=-2.03 AZ2=+2.03

Tabela 7. 15 — Dados dos parametros utilizados no Ajuste 3.

Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [né]
Vminnmo | Vmiximo | Vminmmo | Vmiaxivo | Vminmmo | VMmixivo
Desbalanceamento 1 0 1-10* -180° 180° 3 7
Desbalanceamento 2 0 1-10* -180° 180° 14 18
Desalinhamento AY1, AY2, AZ1, AZ2 Vminmvo/ Vmixivo [mm] -10,00/ 10,00
Nger | Neor | Neor ext | Pc Pv | PaMm Nair
300 8 (para amplitude, fase e posicao de cada

120 45 0,8 0,4 | 0,25 | desbalanceamento) e 4 para cada distancia de

e 400 desalinhamento paralelo

Cada individuo do algoritmo genético possui agora 64 bits. Dessa forma, sio 2°* os

individuos possiveis. Ao contrdario do Ajuste 4, as respostas em frequéncia para a segunda

harmoénica dependem de mais de um parametro (AY1, AY2, AZ1, AZ2), o que insere maior

dificuldade no processo de ajuste e justifica 0 aumento do nimero de geragdes necessarias.
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Na Tabela 7.16, as solu¢cdes M e N foram obtidas para Nger = 300. Porém, como foi
necessario obter os parametros mais proximos ao objetivo, foi realizado um novo ajuste com
Nger = 400. Um individuo da dltima geragao resultante desse novo ajuste estd representado pela

solucdo O da Tabela 7.16. O individuo dominado pertence a populacdo externa da 86* geracao.

Como pode ser observado, com 86 geracdes o procedimento ndo havia ainda encontrado
uma boa aproximagao do resultado esperado. Com 300 geragdes, foi obtida uma boa aproximagao
para a resposta em frequéncia simulada. Porém, bons resultados para os parametros de falhas
esperados foram obtidos para a solugdo O com 400 geracdes. Ou seja, resultados satisfatorios
foram obtidos, ao custo de um elevado niimero de geracdes, o que dificulta uma répida anélise de
falhas.

As Figuras 7.20 a 7.26 apresentam a comparagdo das respostas em frequéncias entre os
valores simulados com erro e os valores encontrados pelo algoritmo para a solu¢do O, os quais

apresentam uma boa concordancia.
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Figura 7.20 — Ajuste 5 — Solucdo O — Comparagdo entre resultados simulados e ajustados.

Mancal #2, GDL Horizontal, primeira harmonica
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Tabela 7. 16 — Resultados do Ajuste 5 — Desbalanceamento e desalinhamento paralelo.

Individuos da pop. externa da dltima geracao Individuo
Solucao M Solucao N Solucao O dominado
_ | Amplitude [kg.m] | 3.5137-10° 3,7020-107 3,7619-107 7,0588-10°
-§ Fase [graus] 6,3529° -4,9412° -1,1459° -161,6471°
s Posiciio [n6] 5 5 5 4
« | Amplitude [kg.m] 3,0510-107 3,1765-107 3,5714-107 9,6078-107
-§ Fase [graus] -37,4118° -37,4118° 5,7296° -28,9412°
= Posicio [n6] 16 16 16 17
_ AY1 [mm] 1,9627 1,6608 1,9839 0,0392
-% AY2 [mm] -1,9471 -1,6608 -1,9839 22,2353
é AZ1 [mm] -1,9784 -1,9980 22,1774 -2,4709
AZ2 [mm] 1,9549 1,9706 2,1774 2,000
FampLitupe 1x vz | 1,2984-107 1,1706-10" 1,1807-10" 1,3202-10°
FavpLirope 1x amz | 1,8791-107 1,8233-10 1,8406-10™ 1,1248-10°
FEASE_1X_V M2 7,5723-10° 1,1761-10" 2,5559-10™ 5,8457-10"
FEASE_1X_H M2 2,5129-10° 5,7642-107 2,1078-10° 3,6724-10"
FavpLiTupe 1x v M3 | 2,7968-107 1,8401-10™ 8,1694-10” 2,6344-107
FavpLiTupe 1x HM3 | 2.8614-107 2,0643-10™ 7,4780-107 2,7101-107
FFASE_1X_V M3 7,8321-107 9,3339.10~ 1,0221-10 2,9313-10™
Frase_1x_H M3 8,2560-107 9,4528-107 1,0487-10"" 3,1294-10"
FampLiTupE 2x v Mz | 3,2361-107 2,9451-10” 3,0700-107 1,6743-107
FampLITUDE 2x H M2 | 3,2603-107 3,2040-107 3,1821-107 1,3848-10°
Frask 2x_v M2 3,5259-10° 2,0188-10~ 2,2902-10 1,6252-10"
FEASE 2X_H M2 3,6415-107 2,0287-10° 2,2643-107 1,3049-10”
FampLiTupe 2x v o3 | 4,0162:107 3,7684-107 1,5264-107 2,9063-107
FampLiTope 2x Hm3 | 4.2291-107 3,8961-107 7,8728-10° 1,8769-107
FEASE 2X VM3 2,9068-10~ 2,0696-10~ 6,8625-107 9,5213-10~
FEASE 2X_H M3 2,5487-107 1,9636-10~ 5,4360-107 6,2531-107
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Figura 7.21 — Ajuste 5 — Solucdo O — Comparagao entre resultados simulados e ajustados.

Mancal #2, GDL Vertical, primeira harmdnica.
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Figura 7.22 — Ajuste 5 — Solucdo O — Comparagdo entre resultados simulados e ajustados.

Mancal #2, GDL Horizontal, segunda harmonica.

168



Mancal 2 - GDL Vertical - 22 harménica
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Mancal 3 - GDL Vertical - 12 harménica
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8 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

8.1 Conclusoes

O presente trabalho apresenta uma contribuicdo na darea de modelagem de sistemas
rotativos e de possiveis falhas nesses sistemas, assim como na identificagdo (quantificagao) dos
parametros de algumas de suas falhas mais comuns (desbalanceamento, empenamento e

desalinhamento).

Foi realizada uma ampla revisdo da literatura com énfase nas dreas de modelagem de
sistemas mecanicos, andlise de falhas em maquinas rotativas (com foco em desbalanceamento,
empenamento e desalinhamento), métodos de ajuste de modelos e algoritmos genéticos
multiobjetivo. Esse item visou explanar o desenvolvimento da pesquisa na drea que o presente
trabalho se inclui, buscando mostrar os avangos e as necessidades de desenvolvimento. Essa
revisao da literatura foi complementada por capitulos especificos sobre a modelagem de sistemas
rotativos, modelagem de falhas e algoritmos genéticos multiobjetivo para apresentar e discutir a

metodologia utilizada.

Dois sistemas rotativos foram representados pelo Método de Elementos Finitos, através de
cada um de seus elementos (mancais, eixos, discos rigidos, acoplamento), porém a metodologia
adotada € extensivel a outros modelos de maquinas rotativas. Foram analisadas as respostas em
frequéncia (amplitude e fase) nas primeira e segunda harmonicas dos dois sistemas a diferentes
excitacoes (desbalanceamento, empenamento e desalinhamento) e a influéncia dos parametros de
cada excitacdo foi estudada. Entretanto, em maquinas reais, a presenc¢a de multiplas falhas num
sistema rotativo pode ocorrer e, assim, os sistemas também foram analisados para multiplas
falhas. As comparagdes com o comportamento em frequéncia de modelos suficientemente
similares obtidos da literatura obtiveram resultados satisfatérios aos da literatura especializada

(MEAGHER ET AL. (2008), SEKHAR E PRABHU, (1995)).
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Com o objetivo de identificar quantitativamente as falhas desses sistemas e conhecendo-se
os parametros das falhas utilizados nas simulagdes, foi adicionado as respostas em frequéncia um
sinal de ruido para representagdo de um possivel sinal experimental. Esse sinal foi utilizado como
entrada do algoritmo de identificacdo de falhas, através de algoritmo genético multiobjetivo
(baseado no Strength Pareto Evolutionary Algorithm (SPEA) de Zitzler e Thiele, 1998). As
funcOes objetivo consideravam o erro entre as respostas do sinal “experimental” e os sinais
simulados para o conjunto de parametros de falhas obtidos no algoritmo genético. Cinco casos de
ajuste foram realizados e os resultados, tanto na identificacdo dos parametros adotados quanto a

aproximacao das respostas experimentais, obtiveram boa precisao.

O processo de identificagdo obteve bons resultados mesmo para os casos em que diversos
parametros de falhas foram identificados e diversas fun¢des objetivo analisadas. O algoritmo
genético multiobjetivo foi capaz de retornar diversas solugdes ndo dominadas para o problema
(como desejado em otimiza¢do multiobjetivo), entretanto, devido ao elevado nimero de fungdes
objetivo analisadas, apenas 3 individuos da populacdo externa de cada procedimento de

identificacdo foram apresentados em forma de tabela.

A boa concordancia entre as respostas ajustadas e as respostas simuladas com erro
demonstra que a abordagem desenvolvida neste trabalho pode ser util para diagnosticar os
parametros das falhas de desbalanceamento, empenamento e desalinhamento, especialmente
porque se utilizam apenas dos dados da vibracdo nos mancais. Estes elementos sdo locais
geralmente mais disponiveis para medi¢cdes em mdquinas rotativas reais do que outros pontos
como os discos rigidos. Assim, conclui-se que uma abordagem bastante promissora foi elaborada
para a identificacdo de falhas, através da utilizacdo das respostas apenas dos mancais, o que torna

o método particularmente interessante para aplica¢des praticas em maquinas rotativas.

A metodologia desenvolvida nesta dissertacdo de mestrado visou contribuir com o avango
dos conhecimentos do Laboratério de Méquinas Rotativas (LAMAR) do Departamento de
Projeto Mecanico (DPM) da Faculdade de Engenharia Mecanica da Universidade Estadual de
Campinas (FEM/UNICAMP), em especial, com o programa ROTORTEST®, pacote

computacional dedicado a modelagem e andlise dindmica de mdquinas rotativas. Assim, serd
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possivel, no futuro, aplicar o trabalho desenvolvido nesta dissertacdo a dados experimentais
obtidos na bancada experimental de rotor horizontal do LAMAR, objetivando identificar as

possiveis falhas neste sistema e validar experimentalmente o método.

8.2 Sugestoes para trabalhos futuros

A seguir serdo listados alguns desdobramentos de pesquisa decorrentes do desenvolvimento

deste trabalho:

e Aplicagdo da metodologia desenvolvida a identificacdo de falhas em méquinas rotativas
com resultados experimentais. E importante levar em consideracio a dificuldade de

obtencdo de dados experimentais em velocidades proximas a velocidade critica.

¢ Introducdo da andlise das vibracdes axiais e torcionais que podem auxiliar na

identificacdo de algumas falhas.

¢ Consideracdo de outras falhas em sistemas rotativos, como trincas em €ixos.
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APENDICE A - Respostas em frequéncia dos Mancais #2, #3 e #4
do Modelo 2 ao desbalanceamento e desalinhamento angular ou
paralelo

Em complemento as simulacdes 6.4 e 6.5 (Capitulo 6), para desalinhamento angular e
paralelo, respectivamente, sio apresentadas neste APENDICE A as respostas em frequéncia

(amplitude e fase) para os Mancais #2, #3 e #4.
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Figura A.2 — Mancal #2 — Desalinhamento Angular — segunda harmonica e GDL Horizontal.
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Figura A.3 — Mancal #2 — Desalinhamento Angular — primeira harmdnica e GDL Vertical.
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Figura A.4 — Mancal #2 — Desalinhamento Angular — segunda harmonica e GDL Vertical.
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Figura A.5 — Mancal #3 — Desalinhamento Angular — primeira harmoénica e GDL Horizontal.

GDL Horizontal
T T

©

T T
— Desalinhamento angular
— -Sem desalinhamento

(o2}
T

IS
T
1

Amplitude 2x [um ]
N
T
1

q | T I | | I I I
f [Hz]

Fase 2x [rad ]

=3
N

.
o.

_
)]

20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70
f [Hz]

Figura A.6 — Mancal #3 — Desalinhamento Angular — segunda harmonica e GDL Horizontal.
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Figura A.13 — Mancal #2 — Desalinhamento Paralelo — primeira harmonica e GDL Horizontal.
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Figura A.14 — Mancal #2 — Desalinhamento Paralelo — segunda harmdnica e GDL Horizontal.
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Figura A.15 — Mancal #2 — Desalinhamento Paralelo — segunda harmonica e GDL Horizontal.
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Figura A.19 — Mancal #3 — Desalinhamento Paralelo — primeira harmonica e GDL Vertical.
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Figura A.22 — Mancal #4 — Desalinhamento Paralelo — segunda harmonica e GDL Horizontal.
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GDL Vertical

04 T T T T T
. —— Desalinhamento paralelo
IS — -Sem desalinhamento
503
>
o 0.2
kel
=]
£
£ 0.1
<

pi

pif2

Fase 1x [rad ]

-pif2

-pi I I I I I

15 20 25 30 35 40

45 50 55 60 65
f [Hz]
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APENDICE B - Balanceamento

Em complemento aos Ajustes 1 e 3, relativos ao Capitulo 7, sd@o apresentados neste
apéndice os resultados do procedimento de balanceamento dos Modelos 1 e 2, apds a

identifica¢do dos dados do desbalanceamento em cada rotor.

Os procedimentos de balanceamento em mdaquinas rotativas envolvem, basicamente, a
identificacdo da magnitude e posicao do desbalanceamento e aplicacdo de uma massa corretiva a
180° para compensa-lo, o que resulta na aproximagao do centro de massa ao centro geométrico e
em uma operacdo mais suave da maquina. Essa estratégia pode se repetir para varios planos de
desbalanceamento ao longo de uma madquina rotativa. O balanceamento de rotores é um tema
amplamente abordado na literatura, para um ou mais planos de desbalanceamento e diferentes

estratégias (Rao, 2001; Prabhu e Sekhar, 2008).

No Capitulo 7, foram identificados parametros de desbalanceamento (amplitude, fase e
posicdo) para o Modelo 1 (Ajuste 1) e Modelo 2 (Ajuste 3) que satisfatoriamente correspondiam
aos resultados esperados (simulados). Dessa forma, neste apéndice, € proposto um procedimento

de balanceamento para cada um dos modelos.
e Modelo 1:

Este procedimento de balanceamento utiliza os resultados do Ajuste 1 (Capitulo 7). A
Solu¢do C da Tabela 7.4 foi escolhida para esta aplicagdo e, assim, um desbalanceamento
corretivo de mesma amplitude, posi¢dao (nd) e fase oposta (fase identificada somada de 180°) é
aplicado juntamente ao desbalanceamento original do Modelo 1. Os parametros dos dois

desbalanceamentos estio apresentados na Tabela B.1.
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Tabela B.1 — Dados do desbalanceamento original e o utilizado no balanceamento do Modelo 1.

Desbalanceamento Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [nd]
Original 3,7000-107 0° 10 (central)
Corretivo 3,7182-107 180,3523° 10 (central)

A Tabela B.2 contém os valores das mdaximas respostas em frequéncia ao

desbalanceamento (amplitudes) dos GDL horizontal e vertical. Assim, indicam que houve uma

reducdo de aproximadamente 99% na amplitude e, como esperado, resultam em uma operagcdao

mais suave da maquina, A Figura II.1 demonstra a amplitude vibracional no Mancal #1. No

Mancal #2, devido a simetria do modelo e da excitacdo, as respostas sdo idénticas a Figura II.1.

Tabela B.2 — Amplitude médxima das respostas antes e apds o balanceamento do Modelo 1.

Amplitude Maxima
GDL Horizontal GDL Vertical
Resposta Simulada 2.9324 um 2.0038 um
Resposta Balanceada 0.0237 pm 0.0159 pm
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Figura B.1 — Modelo 1 — Comparagdo entre as respostas em amplitude simuladas do Ajuste 1

antes e apos o balanceamento (Mancal #1).
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Modelo 2:

Este procedimento de balanceamento utiliza os resultados do Ajuste 3 (Capitulo 7). A
Solu¢do H da Tabela 7.10 foi escolhida para esta aplica¢do e, assim, um desbalanceamento
corretivo de mesma amplitude, posicdo (nd) e fase oposta (fase identificada somada de 180°) para
cada eixo € aplicado juntamente ao desbalanceamento original do Modelo 2. Os parametros dos

quatro desbalanceamentos estio apresentados na Tabela B.3.

Tabela B.3 — Dados do desbalanceamento original e o utilizado no balanceamento do Modelo 2.

Desbalanceamento Amplitude [kg.m] Fase [graus] Posicao [nd]
. Eixo #1 3,7000-107 0° 5 (central do eixo #1)
Original 5 3 :
Eixo #2 3,7000-10 0° 16 (central do eixo #2)
. Eixo #1 3,9216-107 180,7059° 5 (central do eixo #1)
Corretivo - 3 :
Eixo #2 3,2549-10 175,0588° 16 (central do eixo #2)

A Tabela B.4 contém os valores das mdximas respostas em frequéncia ao
desbalanceamento (amplitudes) dos GDL horizontal e vertical. Assim, indicam que houve uma
reducdo de mais de 96% na amplitude e, como esperado, resultam em uma operacao mais suave
da méquina. A Figuras I1.2 e 1.3 demonstram a amplitude vibracional nos Mancais #2 e #3,

respectivamente.

Tabela B.4 — Amplitude médxima das respostas antes e apds o balanceamento do Modelo 2.

Amplitude Maxima

Mancal #2 Mancal #3

GDL Horizontal GDL Vertical GDL Horizontal GDL Vertical
Resposta
Simulada 5,7900 pm 5,7328 pm 18,1547 pm 17,9876 pm
Resposta
Balanceada 0,2107 pm 0,2107 pm 0,5419 pm 0,5417 pm
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Figura B.2 — Modelo 2 — Comparagdo entre as respostas em amplitude simuladas do Ajuste 3

antes e apds o balanceamento (Mancal #2).
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Figura B.3 — Modelo 2 — Comparagdo entre as respostas em amplitude simuladas do Ajuste 3

antes e apos o balanceamento (Mancal #3).
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ANEXO A - Modelagem do filme de dleo através de coeficientes

dinamicos de rigidez e amortecimento.

Machado e Cavalca (2009), basicamente, modelam os mancais hidrodindmicos, através de
seu filme de 6leo, considerando o carregamento devido ao peso do rotor e as caracteristicas
geométricas do mancal. Essas propriedades definem a expressdao para a espessura do filme de
lubrificante responsavel pelo campo de pressoes e forcas hidrodinamicas de sustentacdo geradas.
A caracterizacdo dos mancais hidrodinamicos e do seu filme de 6leo tem por objetivo, fornecer
suporte numérico para a quantificacdo das forcas transmitidas por estes componentes, forcas estas
causadas pelo préprio peso do rotor ou por um desbalanceamento deste, ou até por excitacdo
externa, por exemplo. Isto é feito para que se conheca o comportamento do sistema estudado,
neste caso, um rotor suportado por mancais hidrodindmicos, caracterizando os modos de vibrar
deste sistema (suas freqiiéncias naturais), para prevenir quebras na maquina ou acidentes mais
graves, causados pelo excesso de vibragdes ocorrentes, a uma dada velocidade de rotacdo do

rotor.

O lubrificante € discretizado num modelo mola-amortecedor (Figura 3.4) e caracterizado
por coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento k e ¢, respectivamente. A equivaléncia
entre o filme de 6leo e conjuntos de molas e amortecedores equivalentes faz uso de equagdes
linearizadas simples, cujas respostas obtidas coincidem, em um nimero expressivo de casos, com

sistemas reais estudados.

Em um sistema de coordenadas x—y com origem no centro do mancal e o eixo x sendo a

direcdo em que a carga estdtica estd sendo aplicada (Figura C.1), as forcas de reacdo originadas

do filme de 6leo lubrificante sdo dadas por:
F . 3 J«L/Z J-az cosd RA6d c1
F, | e P sin6 ¢ €D
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Na Equacdo (C.1), p € a pressdo gerada no interior do filme de 6leo, R € o raio do
mancal, L é o comprimento axial do mancal, z é a coordenada axial e € é a coordenada
circunferencial angular originada no sentido anti-horario do eixo x. A extensdo do filme de 6leo

vai de 6, até ,, onde ambos os angulo podem ser funcdes de z .

Centro do
Mancal

Curva de equilibrio
estitico (Locus)

Figura C.1 — Sistema de Coordenadas.

A equagdo diferencial basica, que governa a distribuicao de pressao no filme lubrificante,

presente na folga dentro de um mancal radial, € chamada de Equacdo de Reynolds.

3( op) 9(. . o on
O 2 s | =6 O 412020 |
ax( axj+az( azj KOS Ty, €2)

na qual ¢ denota o tempo, x e z as coordenadas cartesianas, & a viscosidade absoluta do

lubrificante, U a velocidade do rotor e & a espessura do filme de 6leo (dada pela Equacao C.3).
h=C+xcos@+ ysind (C.3)

C ¢ afolga radial, e x—y s@o as coordenada do centro do mancal.
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Como pode ser observado as forcas de reacdo sdo fungdes das coordenadas x e y, e da
velocidade instantanea do centro do eixo, x € y (“ponto” indica derivada no tempo). Uma vez
que, para pequenas amplitudes de deslocamentos, Ax e Ay, medidos a partir da posi¢dao de

equilibrio estatico (x, e y,), a expansdo em série de Taylor até primeira ordem origina:

F.=F,+k Ax+k Ay + ¢ Ax + c Ay
F,=F,+k Ax +k Ay + ¢ Ax + c Ay €
Os termos (ky € Kyy) € (cxx € cyy) sdo chamados coeficientes diretos de rigidez e
amortecimento, € os termos (ki € kyy) € (cxy € C¢yx) sdo chamados coeficientes acoplados ou
cruzados (“cross-coupling coefficients”). Na Equagao C.4, os diretos e cruzados sdo as derivadas
parciais avaliadas na posicdo de equilibrio, dados pela Equagdo C.5 para kyy € cyy. A andlise €

realizada de forma andloga para os coeficientes restantes.

A
N ay 0 N a)} 0 .

Os termos (ky« € kyy) € (cxx € cyy) sdo chamados coeficientes diretos de rigidez e

amortecimento, € os termos (kyy € Kyx) € (Cxy € Cyx) sdo chamados coeficientes acoplados ou

cruzados (“cross-coupling coefficients”). Como (x, e y,) é a posi¢cdo de equilibrio, entdo

F,, =0 enquanto F, € igual a carga estdtica W .

Os coeficientes sdo computados diretamente através da diferenciacdo, empregando uma
solucdo oriunda de pequenas perturbacdes (Figura C2). Assim, a Equagao C.3 pode ser escrita
como:

h=h, + Ah (C.6)

na qual:

hy=C+xcos@+ysinf@; Ah=Axcosf+ Aysinb; ?=M0030+Aysin0
t
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Figura C.2 — Perturbacdo em Torno da Posicdo de Equilibrio. (a) Pequena perturbacido na

posicao; (b) Pequena perturbacdo na velocidade.
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