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Resumo

NICOLETTI, Rodrigo, Mancais Segmentados com Lubrificacdo Ativa — Teoria, Experimento e
Aplicacdo, Campinas: Faculdade de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de Cam-
pinas, 2003. 300p. Tese (Doutorado)

Este trabalho esta relacionado com o desenvolvimento de um novo mecanismo de dissipacao
de energia vibratéria em maquinas rotativas. Quando as lubrifica¢des hidrodinamica e hidrostética
sdo combinadas em um mancal, tem-se a chamada lubrificacdo hibrida. Se parte da lubrificacao
hidrostatica é controlada dinamicamente através de dispositivos hidrdulicos, esta lubrificacdo passa
a ser chamada de ativa. Este tipo de lubrificacdo, que envolve a unido da eletronica com a hidraulica
e controle, permite ndo s6 a reducdo do atrito entre as partes girantes e estdticas da mdaquina,
mas também a atenuacao das vibragdes do rotor. Neste trabalho, a aplica¢do da lubrificacado ati-
va em mancais segmentados € investigada tanto tedrica como experimentalmente, e um exemplo
de aplicacao industrial é apresentado. Os resultados experimentais mostram a possibilidade de se
reduzir a amplitude dos picos de ressonancias de bancadas de testes, através do uso de mancais seg-
mentados com lubrificacdo ativa. Estes resultados experimentais se referem ao controle de modos
de vibrar de eixo rigido da bancada, usando-se controladores P € PD. Entretanto, as investigacoes
numéricas de um compressor industrial revelam que a lubrificagcdo ativa também pode ser usada
para o controle de modos de flexdo do rotor. A conseqii€ncia mais importante desta redu¢ido dos
niveis de vibragdo € a possibilidade de se aumentar a faixa operacional do equipamento. Como re-
sultado, t€ém-se mdquinas inteligentes, as quais sdo flexiveis para operar em um ambiente de rdpida
variacdo da demanda. Algumas limita¢des da lubrificacdo ativa também sdo discutidas neste tra-
balho, sendo que a velocidade de resposta das servovalvulas e o nivel da pressao de suprimento t€ém
um papel importante.

Palavras Chave

Lubrificacdo Ativa, Mancais Segmentados, Dindmica de Rotores, Hidrodinamica, Hidrdulica, Con-
trole de Sistemas, Dindmica de Multiplos Corpos, Método dos Elementos Finitos
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Abstract

NICOLETTI, Rodrigo, Active Lubrication in Tilting-Pad Journal Bearings — Theory, Experiment
and Application, Campinas: Faculdade de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de
Campinas, 2003. 300p. Thesis (Ph.D.)

This work is related to the development of a new mechanism for dissipating vibration energy
in rotating machines. When the hydrostatic and the hydrodynamic lubrication are simultaneously
combined in a journal bearing, one refers to the hybrid lubrication. When part of the hydrostatic
pressure is also dynamically modified by means of hydraulic control systems, one refers to the
active lubrication. By the association of electronics, control design and hydraulics, the active lu-
brication simultaneously allows reduction of wear between rotating and non-rotating parts of the
machinery and, in addition, the attenuation of rotor vibration. In this work, the application of ac-
tive lubrication in tilting-pad bearings is investigated both theoretically and experimentally, and
an example of industrial application is numerically simulated. The experimental results show the
feasibility of reducing the amplitude of resonance peaks of rotor-bearing test rigs, in the frequency
domain, by using active lubricated bearings. P and PD controllers were implemented. These exper-
imental results refer to the control of rigid shaft modes. Nevertheless, the numerical investigations
of an industrial compressor reveal that active lubrication can also be used to control the shaft bend-
ing modes. The most important consequence of this vibration reduction in rotating machines is the
feasibility of increasing their operational range. As a result, one achieves intelligent machines that
are more flexible to operate in a fast-changing-demand environment. Some limitations of the active
lubrication are also discussed based on experimental data, where the response of servo valves and
the supply pressure play an important role.

Keywords

Active Lubrication, Tilting-Pad Bearings, Rotordynamics, Hydrodynamics, Hydraulics, Control
Systems, Multibody Dynamics, Finite Element Method
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Letras Latinas

area [m?]
vetor aceleracdo linear absoluta do ponto n [m/s?]
amplitude

constante modal do ponto j devido a excitacdo no ponto k

deslocamento angular 3 no diminio da freqiiéncia [rad]
matriz de controle [N/V]
coeréncia

constantes

matriz de observacao

coeficiente de amortecimento [N/ m.s 1]
coeficientes de amortecimento equivalentes do filme de 6leo nas dire-

coesY e Z [N/m.s™']
coeficientes de amortecimento cruzados equivalentes do filme de 6leo

nas direcdes Y e Z [N/m.s7]
didmetro [m]
denominador da fun¢do de transferéncia no dominio 2

matriz de amortecimento [N/ m.s~ 1]
erro entre sinal de saida e sinal de referéncia V]
modulo de elasticidade do material [N/ m?]

matriz qualquer
ponto de excitagdo
fator de pré-carga

vetor de forgas aplicadas no ponto n [V]
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for¢a aplicada no ponto n [V]
for¢a aplicada no ponto n no dominio da freqiiéncia [V]
carregamento estatico sobre o mancal [N]
fator de amplificacdo

for¢a de reacao [V]
funcdo de posicionamento dos orificios na superficie da sapata [m?]
aceleracdo da gravidade [m/s?]
grau do polindmio de interpolagdo

matriz giroscépica [N/m.s™']

XXXiil



HlaHQ,HC

=

folga radial do mancal

estimadores de FRF

ganho derivativo

func¢ao de transferéncia em j devido a excitagdo em k
ganho proporcional

matriz de ganhos do controlador

ponto do mancal segmentado com lubrificagcdo ativa

inertancia do sistema medida no ponto j devido a excitagdo no ponto k
momento de inércia da sapata em relacao ao ponto de pivoteamento

momento de inércia polar (cilindro)

momento de drea da sec¢do transversal

momentos de inércia lateral (cilindro)
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tensor de inércia do corpo em relagdo ao ponto n

V-1

coeficiente de rigidez

coeficientes de rigidez equivalentes do filme de 6leo nas dire¢des
YeZ

coeficientes de rigidez cruzados equivalentes do filme de 6leo nas
direcdes Y e Z

coeficiente de linearizagdo da relacdo pressdo-vazao
coeficiente de linearizagdo da relacdo pressdo-vazao
ganho interno da servovalvula

matriz de rigidez

comprimento

limite de vibragdo

massa

momento em relagdo ao ponto n

momento em relacdo ao ponto n no dominio da freqiiéncia
matriz de inércia

vetor de momentos externos aplicados ao corpo em relagido ao ponto n

ponto de medicdo

nimero de orificios na superficie da sapata

nimero de sapatas no mancal

freqiiéncia de rotacdo ou velocidade de operagdo
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pressdo hidrodinamica do filme de dleo

pressdo hidrodinamica média na folga radial
pressdo de inje¢ao
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margem de separacao

tempo

temperatura
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velocidade linear da superficie do rotor no ponto H
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posicdo angular na n-ésima sapata
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alteracdo da matriz de autovalores reduzida

angulo qualquer [rad]
angulo de varredura do raio interno da sapata [rad]
vetor de coordenadas modais

angulo de fase [rad]
coeficiente angular da relacdo forca de atuacdo / sinal de entrada [N/V]

n-ésimo autovalor do sistema

matriz de autovalores reduzida

matriz de autovalores reduzida modificada pelo sistema de controle

viscosidade dindmica do 6leo [N.s/ m?]
fator de amortecimento

ndmero pi (3,14159...)

periodo do sinal [s]
periodo de amostragem [s]
angulo de posicionamento da n-ésima sapata no interior do mancal [rad)
angulo de spin do rotor em relacdo ao eixo X, do referencial auxiliar B2

(angulo de Kardan) [rad]
deslocamento modal

vetor modal do n-ésimo modo de vibrar do sistema

matriz modal ortonormal

freqiiéncia [rad/s]
freqiiéncia natural [rad/s]
angulo auxiliar [rad]
n-ésimo autovetor do sistema

vetor velocidade angular absoluta do corpo [rad/s]
harmonica de rotacdo [Hz]
vetor velocidade angular absoluta do referencial auxiliar Bn [rad/s]

Superescritos

+ 3 .

N X< o

derivada no tempo
segunda derivada no tempo
instante de tempo anterior
pseudo-inversa

parte positiva

parte negativa

referéncia

reduzido

referente ao ponto R
transposto
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Subscritos

condi¢ao de operacdo
atuagdo do mancal ativo
bancada de testes
n-ésimo sistema de referencia auxiliar
centro de massa
a direita
elemento finito
equilibrio
referente ao ponto E
a esquerda
global
hidrodindmico
referente ao ponto H
, designacdo das servovalvulas
ponto de medi¢ao
ponto de excitacao
referente ao ponto M
nominal
orificio
referente ao ponto O
pico de ressonéncia
rotor
referente ao ponto R
retorno
sapata
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Abreviacoes

FRF funcido de resposta em freqiiéncia
PD proporcional-derivativo
PI proporcional-integral
PID proporcional-integral-derivativo
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Capitulo 1

Introducao

1.1 Motivacao

Miquinas rotativas de médio e grande porte, como turbogeradores, compressores, turbinas e
bombas, sdo, na maioria das vezes, elementos de vital importancia do processo de producao. Sendo
assim, estas maquinas devem apresentar ndo s alto desempenho, mas também alta disponibilidade.
Virios sdo os critérios para se definir o desempenho e a disponibilidade de uma maquina. Um
destes critérios € a capacidade da maquina de se adequar a rdpidas variacdes de demanda, ou seja,
a flexibilidade que a mdquina apresenta na sua faixa de operacao.

O mancal € um dos principais elementos que definem as caracteristicas dinamicas de uma
madquina rotativa, por ser um elemento de interface entre a parte girante (rotor) e o restante da
maquina (partes estdticas e solo). Desta forma, os mancais sdo projetados para que a maquina
apresente caracteristicas dinAmicas que a permitam operar em uma determinada faixa de operacao.
Entretanto, uma vez definidas, estas faixas de opera¢do nao podem ser alteradas caso se deseje o

maximo rendimento da miquina.

No caso de mancais hidrodinamicos, os quais sdo comumente usados em maquinas rotativas,
as suas caracteristicas dindmicas sdo bastante sensiveis as mudancas das condicdes de operacao.
Isto significa que em uma situag@o imprevista de mudanca das condicdes de operacio, de demanda,
ou mesmo falha, as caracteristicas dindmicas da maquina podem se alterar, de forma que estas
novas caracteristicas podem ndo ser apropriadas para a condi¢do de operagdo imposta a miquina.
Em outras palavras, a mdquina ndo tem flexibilidade na sua faixa de operacdo, comprometendo-se
assim o seu desempenho e a sua disponibilidade.

Uma maneira de se aumentar a flexibilidade de operacdo da mdquina rotativa € o uso de



mancais com lubrificagdo ativa, proposto originalmente por Santos (1994a). A lubrificacio ativa
em mancais tem por principio o uso das lubrificacdes hidrodindmica e hidrostatica conjuntamente.
Quando as lubrificagdes hidrodinamica e hidrostdtica sio combinadas convencionalmente em um
mancal, tem-se a chamada lubrificacdo hibrida, ja bastante difundida na literatura. Entretanto, se a
lubrificacdo hidrostatica é controlada dinamicamente através de dispositivos hidrdulicos, os quais
sdo controlados através de uma malha de realimentacdo, esta lubrificacdo passa a ser chamada
de ativa. Este tipo de lubrificacdo, que envolve a unido da eletrobnica com a hidréulica e controle,
permite ndo sO a reducdo do atrito entre as partes girantes e estaticas da maquina (fun¢do original do
mancal), mas também a possibilidade de atenuacdo e controle das vibracdes do rotor, em condi¢des
de operacgdo diversas das nominais de projeto (aumento da flexibilidade de opera¢ao da méaquina).

A lubrificagdo ativa permite alterar as caracteristicas dindmicas do mancal e, conseqiiente-
mente, da mdquina de maneira que estas caracteristicas sejam adequadas as condi¢des de operacao
impostas. O controle e a atenuagcdo das amplitudes de vibracdo do rotor permitem ampliar a
faixa de operacdo da mdaquina, seja em condicdes de operagcdo previstas, seja em condicdes im-
previstas, como falhas. Assim, a lubrificacdo ativa pode também ser usada no caso de falha, para
manter a maquina em funcionamento até que uma parada para manutengdo possa ser programada
(eliminacgdo de paradas subitas da producdo e aumento da disponibilidade).

Portanto, do ponto de vista tecnolégico, mancais com lubrificagdo ativa podem se tornar uma
ferramenta importante na redu¢do de vibragdes em mdquinas rotativas € no aumento da estbilidade
das mesmas. Do ponto de vista industrial, trata-se de uma nova geracao de mancais para maquinas
rotativas de maior desempenho e maior disponibilidade.

1.2 Pequeno Historico da Pesquisa na Unicamp e na DTU

Desde 1994, vem sendo desenvolvida na Faculdade de Engenharia Mecanica da Unicamp
uma linha de pesquisa na drea de mancais segmentados hibridos ativos'. Trata-se de um pro-
jeto que visa a aplicagdo de mancais com lubrificacdo ativa em mdaquinas rotativas de médio e
grande porte (turbogeradores, compressores e turbinas), com o objetivo de reduzir as amplitudes de
vibrag@o e aumentar o nivel de amortecimento e a estabilidade da maquina. Esta linha de pesquisa
envolveu vdrios projetos de iniciacdo cientifica, mestrado, doutorado e pos-doutorado, financiados
pela FAPESP, como se vé na Tabela 1.1, e também projetos financiados por outras institui¢cdes de

'Patente: Mancal segmentado com filme de éleo ativo, SEDAI 18566. INPI 9403084-7.



Tabela 1.1: Projetos de pesquisa desenvolvidos na Unicamp na area de mancais com lubrificagéo ativa.

ano autor titulo objetivos alcancgados
1994 André P. Bom Projeto e desenvolvimento de mancais projeto do mancal
(IC 94/0897-8)! segmentados com filme de 6leo ativo segmentado ativo
assistido por computador
1994 Féabio H. Russo Estudos tedricos sobre mancais segmentados modelo matematico do
(IC 94/0838-1)" com filme de 6leo ativo filme de 6leo e mancal
1995 Ilmar F. Santos Dindmica e controle de mdquinas rotativas constru¢cdo do mancal
(AP 95/3964-0)? através de mancais hidrodindmicos ativos segmentado ativo
e inteligentes
1996 Fabio H. Russo Identificacdo das propriedades dindmicas identificacdo dos coefi-
(MS 96/11732-5)  de mancais segmentados ativos - Teoria e cientes dindmicos do
experimento mancal segmentado ativo
1996 Alexandre Scalabrin  Sistemas de controle para mancais segmen- sistema de controle PD
(MS 96/11734-8)*  tados com injecdo eletrénica - Teoria e atuando na direcao
experimento vertical
1996  Rodrigo Nicoletti  Efeitos térmicos em mancais hidrodindmicos  estudo termo-hidro-
(MS 96/11733-1)  ativos - Teoria e experimento dinamico do mancal
1998 Ilmar F. Santos Estudo sobre a viabilidade de aplicagio aplicacao industrial do
(PD 98/15159-3)*  de lubrificacdo ativa para o controle de mancal segmentado ativo
vibragdo em compressores industriais
1999  Flavio Y. Watanabe = Mancais hidrostiticos ativos compensacdo dos efeitos

(Doutorado)

cruzados instabilizantes

! Projeto FAPESP de iniciacdo cientifica.
2 Projeto FAPESP de apoio a pesquisa.

3 Projeto FAPESP de mestrado.

4 Projeto FAPESP de p6s-doutorado.

pesquisa, como CNPq?, CAPES? e Petrobras®.

Até 2001, grandes avancos na modelagem tedrica da lubrificacao ativa haviam sido consegui-
dos. Por exemplo, Santos e Russo (1998) apresentam um modelo para o mancal com lubrificagdo
ativa, o qual permite obter as distribui¢des de pressao hidrodinamica do filme de 6leo e as forcas
resultantes sobre o rotor (projeto FAPESP 94/0838-1). Santos e Nicoletti (1999) apresentam um es-
tudo termo-hidrodindmico do mancal segmentado, no qual a distribuicdo de temperaturas do filme
de 6leo na folga radial € analisada. A influéncia da disposicdo dos orificios de injecdo sobre a
distribui¢do de temperaturas € estudada no trabalho de Santos e Nicoletti (2001), no qual também

2CNPq - Proc. 520344/95-2, Dindmica e controle de mdquinas rotativas utilizando mancais hidrodin dmicos ativos
e inteligentes, 1995.

3CAPES/DAAD - PROBRAL 063/98, Projeto de Cooperacio Bilateral Brasil-Alemanha, Dindmica de mdquinas
rotativas considerando a raspagem entre componentes estaciondrios e girantes. Coordenadores: Prof. Dr. Ilmar F.
Santos (Unicamp) e Prof. Dr.-Ing. Richard Markert (Technische Universitidt Darmstadt), 1998-2000.

4PETROBRAS, Estudo do comportamento dindmico das palhetas do compressor axial da REVAP, Carta-Contrato
285.3.825.97-8, FUNCAMP 35/97. Coordenador: Prof. Dr, Ilmar F. Santos, 1997.



se analisa a capacidade de carregamento estatico do sistema (projeto FAPESP 96/11733-1). San-
tos, Scalabrin e Nicoletti (2001) apresentam, ainda, um método para se estimar os coeficientes
equivalentes do filme de 6leo da lubrificacdo ativa (projeto FAPESP 96/11734-8).

Através dos projetos FAPESP 94/0897-8 e 95/3964-0, construiu-se uma primeira bancada
de testes do mancal segmentado com lubrificacdo ativa, a qual ficou pronta por volta de 1997
(Figura 1.1). Apesar dos avangos na modelagem matematica, até 2002 somente um sistema de con-
trole proporcional-derivativo foi projetado e implementado experimentalmente (projeto FAPESP
96/11734-8). Os resultados obtidos na bancada de testes mostram uma redugdo da amplitude de
vibracdo do eixo rotativo da ordem de 50% (Figura 1.2). Estes testes foram realizados para um
unico caso, no dominio do tempo, em que a velocidade de rotacdo do eixo foi mantida constante,
ndo permitindo obter conlcusdes sobre a eficiéncia da lubrificacdo ativa numa faixa de freqii€ncias

mais ampla.

Figura 1.1: Primeira bancada de testes de um mancal segmentado com lubrificacdo ativa da Unicamp:
1. motor; 2. eixo rigido; 3. mancal ativo; 4. servovélvulas; 5. dutos de injec@o (lubrificagéo
ativa); 6. tubulagdo (lubrificacdo convencional).

A identificacdo experimental dos coeficientes de amortecimento equivalentes do filme de 6leo
ativo (projeto FAPESP 96/11732-5), visando comprovar a eficiéncia deste tipo de lubrificacdo no
aumento da estabilidade do sistema, era um dos resultados inicialmente esperados nesta linha de
pesquisa. Porém, problemas com o método de identificacdo levaram a resultados experimentais
imprecisos na determinacdo do amortecimento, devido ao fato da bancada de testes mostrada na
Figura 1.1 apresentar movimentos acoplados ndo considerados na modelagem. Por esta causa,
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Figura 1.2: Resultados experimentais no dominio do tempo, obtidos na primeira bancada de testes,
adotando-se um controlador PD de ganhos G, e G2, — Acionamento do controlador no ins-
tante t = 0,5 s, na dire¢do vertical (Scalabrin, 1999).

modificou-se a bancada de testes da Unicamp para que eventuais movimentos acoplados devido a
fatores nao oriundos do mancal sejam minimizados, e a identificacdo dos coeficientes dinamicos se
torne mais precisa. Esta nova bancada de testes € descrita com mais detalhes no Capitulo 3.

Pensando-se em termos de futuras aplicagcdes industriais da lubrificag@o ativa, os resultados
do projeto FAPESP 98/15159-3 de pds-doutorado mostraram que o projeto do sistema de controle
deve ser extremamente robusto, para que o mesmo seja capaz de funcionar de maneira adequada
nas diferentes condi¢des de operagdo das maquinas rotativas. Além disso, dependendo dos valo-
res de poténcia dissipada, pode-se chegar a conclusdo de que a lubrificacdo ativa deve ser usada
ou acionada somente no periodo em que problemas vibratorios ocorram. De qualquer forma, a
lubrificagdo ativa evitaria uma parada subita da mdquina, mantendo-a em funcionamento em niveis
aceitdveis de vibracdo e permitindo-se programar a sua manutencdo. Este projeto foi desenvolvi-
do em parceria com a Universidade Técnica da Dinamarca (DTU) e contando com o apoio de
informagdes técnicas das firmas ABB-ALTOM (Zurique, Suiga), @DS (Copenhague, Dinamarca)
e Dresser-Rand (Le Havre, Franca).

A Universidade Técnica da Dinamarca possui um grande laboratério voltado para a drea de
Tribologia em seu Departamento de Engenharia Mecanica. Devido principalmente ao trabalho do
Prof. Dr. J. W. Lund, um pioneiro no estudo e identificagdo de mancais hidrodindmicos segmenta-
dos, este laboratorio se tornou um centro de referéncia na drea nas décadas de 1970 e 1980. Apos
a aposentadoria do Prof. Lund, o laboratdrio passou para a responsabilidade do Prof. Dr. Peder
Klit que, em conjunto com outros professores do departamento, nas dreas de Mecanica dos Sélidos



e Controle de Sistemas Mecanicos, tem procurado aumentar o intercambio entre o departamento
e pesquisadores de outras institui¢des, a fim de que este laboratério continue a contribuir signi-
ficativamente nas dreas de Tribologia e Dinamica de Rotores. Neste contexto, a partir de 1998,
surge a cooperacdo técnico-cientifica entre a Unicamp e a DTU, através dos Profs. Peder Klit e
[lmar F. Santos, na drea de mancais com lubrificacao ativa. Um resumo dos projetos de pesquisa
desenvolvidos na DTU desde entdo é apresentado na Tabela 1.2.

Tabela 1.2: Projetos de pesquisa desenvolvidos na DTU na 4rea de mancais com lubrificagdo ativa.

ano autor objetivos

2001 Erik Ostergaard ~ projeto e constru¢do da bancada de testes para mancais com lubrifi-
(Mestrado) cagdo ativa

2002 Sgren E. Nielsen  revisdo do procedimento e identificacdo dos coeficientes dindmicos
(Mestrado) equivalentes da lubrificacao ativa

2002  Asger M. Larsen  estudo das propriedades estéticas e dindmicas de servovalvulas e sua
(Mestrado) influéncia no desempenho de mancais com lubrificagao ativa

2003 Sgren B. Andersen projeto e constru¢cdo de um mancal magnético radial para criar
(Mestrado) excitacdes no sistema rotativo da bancada de testes

2003 Rune W. Sgrensen  projeto e constru¢do de um mancal hidrostdtico com lubrificagdo

(I0) ativa

Desta forma, os esforcos atuais da linha de pesquisa estdo voltados para o estudo do sistema
rotor-mancal ativo, no dominio do tempo e da freqii€ncia, utilizando-se diferentes técnicas de con-
trole e sujeito a diferentes formas de excitagdo. Uma revisdo do procedimento de identificagdo
experimental dos coeficientes dindmicos também vem sendo efetuada, e o estudo da poténcia dis-
sipada pelo sistema de injecao também € de interesse no estigio atual da pesquisa.

Paralelamente ao desenvolvimeto do mancal segmentado com lubrificacao ativa, um mancal
hidrostético ativo vem sendo estudado em projeto de doutorado na Unicamp. Resultados numéricos
preliminares mostram a possibilidade de se eliminarem coeficientes cruzados de rigidez e amorte-
cimento do mancal com a implementacdo do conceito de lubrificacdo ativa neste tipo de mancal
(Santos e Watanabe, 2003).

1.3 Objetivo e Conteudo do Trabalho

Considerando-se os avancos alcancados na linha de pesquisa em questdo, o principal objetivo
deste trabalho € investigar a influéncia de mancais segmentados com lubrificagcdo ativa na dindmica
de mdaquinas rotativas, no dominio da freqii€ncia.

Para tanto, efetuam-se estudos numérico-experimentais nas bancadas de testes montadas

6



na Faculdade de Engenharia Mecanica da Unicamp e no Departamento de Mecanica, Energia e
Constru¢do da Universidade Técnica da Dinamarca. Nestes estudos, identificam-se experimen-
talmente as propriedades dindmicas das bancadas de testes (Capitulo 4); propdem-se modelos
matematicos para as mesmas (Capitulo 5); ajustam-se os modelos mateméticos aos resultados ex-
perimentais da identificacdo (Capitulo 6); e comparam-se os resultados numéricos aos resultados
experimentais do sistema rotativo apds o projeto e a implementacdo experimental dos sistemas de
controle (Capitulo 7).

Em seguida, apresenta-se um estudo numérico de aplicacao do conceito de lubrificacdo ativa
em um compressor de gds usado na industria petrolifera (Capitulo 8). Apresentam-se também
algumas limitagdes da lubrificagdo ativa, baseando-se em resultados numéricos e experimentais
obtidos nas bancadas de testes (Capitulo 9). Finalmente, usando-se o modelo ndo-linear proposto
para a bancada de testes da Unicamp, estuda-se numericamente o fendmeno ndo-linear de whirl e
a sua eliminagdo através do uso da lubrificagdo ativa.






Capitulo 2

Revisao Bibliografica

Neste capitulo, apresenta-se uma revisdo bibliografica dos principais topicos envolvidos na
andlise do mancal segmentado ativo em estudo. Inicialmente, trabalhos envolvendo mancais seg-
mentados passivos, € a sua “evolu¢do” para mancais ativos, sdo descritos. Em seguida, as pos-
sibilidades de modelagem matemaética dos sistemas rotor-mancal sdo apresentadas, bem como as
possiveis andlises resultantes. Posteriormente, exemplos de utilizacdao das diferentes teorias de
controle, aplicadas a sistemas rotativos, sao descritos. Finalmente, alguns métodos de identificacdao
experimental em sistemas rotativos sao apresentados.

2.1 Mancais Segmentados

O projeto de uma maquina envolve uma anélise criteriosa de todos os seus componentes. Isto
¢ importante, pelo fato da necessidade de se ter total dominio sobre os parametros que influenciam
o comportamento dindmico do equipamento. O conhecimento da maneira como 0s parametros
de projeto influenciam o comportamento da mdquina faz com que o projetista tenha mais flexibi-
lidade nos momentos de tomada de decisdo. O projetista fica em uma situacdo confortdvel para
efetuar eventuais mudancas de projeto quando tem pleno conhecimento das conseqii€ncias destas
mudancgas. Assim, a andlise dos componentes de uma méaquina € de fundamental importancia para
que, do projeto, resulte um equipamento mais confidvel, eficiente e seguro.

Midquinas rotativas de grande porte, como turbinas, turbogeradores e compressores, por e-
xemplo, tém como requisito bdsico uma alta eficiéncia de trabalho com um minimo gasto de ener-
gia. Como se trata de equipamentos de custo elevado, estes devem ainda apresentar alta confiabi-
lidade de seus componentes, visando o aumento da vida ttil da maquina. Portanto, o estudo dos
componentes de mdquinas rotativas visa o continuo aperfeicoamento deste tipo de equipamento,
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para que se tenha cada vez mais maquinas de alto desempenho.

Os mancais de maquinas rotativas, como componentes que sao destes equipamentos, formam
um rico universo tanto para o estudo, como para o projeto de mdquinas mais eficientes. Como se
trata da interface entre a parte girante e a parte estatica, os mancais influenciam de modo significa-
tivo o comportamento dinamico do equipamento. Em conseqiiéncia, muitos pardmetros de projeto,
como a capacidade de carga, as velocidades criticas e o torque de acionamento, dependem forte-
mente das caracteristicas do mancal utilizado na mdquina. Considerando-se que, dentre a gama
existente, os mancais mais utilizados em mdquinas rotativas de grande porte sdo os hidrodinamicos
segmentados, vdrias dreas do conhecimento sdo envolvidas no estudo das caracteristicas destes
mancais (Mecanica dos So6lidos, Mecanica dos Fluidos, Reologia) - vide exemplos de aplica¢do na
industria metaldrgica (Rouch, Jenness e Sabaski, 1986) e em turbinas a vapor (Hohn, 1975).

Dentre os tipos de mancais existentes, os mancais hidrodindmicos pertencem a classe dos
mancais cujo acoplamento entre parte girante e estatica se faz através de uma fina pelicula de dleo.
Estes mancais funcionam pelo equilibrio entre as forcas de carregamento, que sdo transferidas
ao mancal pela parte girante, e as forcas hidrodindmicas, que surgem devido a formacdo de uma
distribuic@o de pressdes no filme de 6leo. A formagdo de uma distribui¢do de pressdes no filme de
Oleo trata-se de um fendmeno bastante conhecido na drea de Mecanica dos Fluidos como principio
hidrodinamico, e ocorre sempre que se tem a presenca de um fluido viscoso na interface entre dois
corpos com movimento relativo entre si (Lang e Steinhilper, 1978; Pinkus, 1987; Hamrock, 1994).

O principio hidrodindmico comecou a ser melhor compreendido no final do século XIX, a
partir das descobertas feitas pelo russo Nicolai Petrov (1836-1920). Petrov basicamente prop0s a
natureza hidrodinamica da friccdo em mancais ao estabelecer que: a propriedade mais importante
do fluido em fric¢do ndo era a densidade, como se acreditava na época, mas sim a viscosidade;
a natureza da friccdo em mancais ndo era resultado da intera¢io entre dois s6lidos, mas sim da
dissipagdo viscosa do fluido contido entre os dois s6lidos (Pinkus, 1987). Na mesma época, o
inglés Beauchamp Tower (1845-1904) descobriu a capacidade de carga de fluidos em fric¢do de
maneira curiosamente acidental. Tower, ao invés de lubrificar seu mancal apenas através de um
banho de 6leo, decidiu fazé-lo também através de um furo na carcaca. Para sua surpresa, ndo s6
0 6leo que deveria entrar no mancal era ejetado pelo furo, como também a rolha que usou para
tentar conter tal vazamento. Com isto, Tower deduziu que ndo sé havia 6leo na interface entre
os sOlidos, mas também que este Oleo estava pressurizado (Pinkus, 1987). Tower foi o primeiro
autor a determinar experimentalmente o perfil de pressdo do lubrificante de um mancal. A base
tedrica, necessdria para consolidar os conceitos empiricos descobertos por Petrov e Tower, foi
finalmente descrita por Osborne Reynolds (1842-1912) que formulou a equacio diferencial basica
do fendmeno hidrodindmico, a qual recebe seu nome. Um interessante historico das descobertas
obtidas nesta drea desde o século XIX pode ser encontrado no trabalho de revisao de Pinkus (1987).
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A andlise de mancais segmentados envolve a solu¢io da equacdo de Reynolds aplicada a cada
sub-sistema rotor-6leo-sapata. Como a equacao de Reynolds descreve o comportamento do fluido
neste sub-sistema, a partir de sua solucdo, tem-se como informac¢ao a velocidade e a pressdo de cada
particula de fluido. Com base nisto, as for¢as hidrodindmicas presentes no mancal podem ser equa-
cionadas (Shapiro, 1987; Hamrock, 1994). Porém, considerando-se que a equagdo de Reynolds ndo
possui solucdo analitica conhecida, a ndo ser que se adotem simplificagdes (mancais infinitamente
longos ou infinitamente curtos), sua utilizagdo na modelagem tedrica de mancais hidrodindmicos
s6 passou a ser efetiva a partir do momento em que a solu¢ao numérica de equagdes elipticas foi
consolidada (Peaceman e Rachford, 1955). Desta forma, os resultados obtidos antes do desenvolvi-
mento de métodos numéricos baseavam-se em expressoes empiricas, muitas vezes pouco precisas.
Um exemplo disto € o trabalho de Boyd e Raimondi (1953), em que uma comparacao tedrica entre
mancais segmentados e mancais cilindricos € feita e as vantagens dindmicas de mancais segmenta-
dos (desacoplamento entre as dire¢des ortogonais) ndo sao detectadas em detrimento de um melhor
desempenho dos mancais cilindricos sob carregamentos estaticos.

Um dos primeiros autores a resolver a equacao de Reynolds com o intuito de calcular teori-
camente os coeficientes de rigidez e amortecimento de mancais hidrodindmicos segmentados foi
Lund (1964). Seus resultados mostram o crescimento do nivel de rigidez do mancal com o aumento
da velocidade de rotagdo da maquina. Porém, o aumento da rota¢do causa um efeito inverso sobre
o nivel de amortecimento, reduzindo-o, o que influi fortemente para o aumento da amplitude de
vibragdo do rotor, quando sujeito a desbalanco.

Estes efeitos foram comprovados experimentalmente por Malcher (1975) e
Klumpp (1975, 1976) através de uma bancada de testes de turbinas, da qual se concluiu que os
mancais segmentados apresentam uma reserva de estabilidade muito maior que a dos outros tipos
de mancal hidrodindmico. Apesar da comprovagdo qualitativa dos resultados tedricos, grandes
desvios quantitativos entre os valores tedricos € os experimentais foram relatados, principalmente

para os coeficientes de amortecimento.

Uma das propriedades de mancais hidrodindmicos segmentados € o desacoplamento entre as
duas direcdes ortogonais. Este desacoplamento permite que os movimentos vertical e horizontal
do rotor, em um dado sistema de referéncia, sejam independentes, ou seja, ndo influenciam um ao
outro, o que ndo ocorre com outros tipos de mancal. Tal fato tem como justificativa a capacidade
de rotacdo das sapatas, que tém liberdade para se ajustar as mais diferentes condi¢des de operacao
de carregamento do mancal (Someya, 1989). Por este fato, acreditava-se que mancais segmentados
eram incondicionalmente estdveis. Porém, estudos sobre instabilidades e vibracdes auto-excitadas
sub-sincronas em mancais segmentados surgiram a partir do final da década de 80, confrontando
esta afirmacdo. Lie, You-Bai, Jun e Damou (1989a) e Flack e Zuck (1988) apresentam em seus
respectivos trabalhos resultados tanto tedricos como experimentais destas instabilidades. Estas
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andlises sdo praticamente unanimes ao se afirmar que hd grande probabilidade do sistema apresen-
tar instabilidade quando se t€ém grandes folgas radiais e pequenos carregamentos estdticos sobre o
rotor (White e Chan, 1992; Olsson, 1996). Estas condi¢des de operagdo do mancal sdo propicias ao
aparecimento de instabilidades em conseqiiéncia, principalmente, da queda do nivel de amorteci-
mento.

Sistemas rotativos verticais s3o mais suscetiveis a instabilidades devido ao fato do carrega-
mento estdtico sobre os mancais ser reduzido. White, Torbergsen e Lumpkin (1997) analisaram
tedrica e experimentalmente uma bomba vertical de multiplos estdgios suportada por mancais seg-
mentados e concluiram que a redu¢do da folga radial nestes mancais (aumento do fator de pré-
carga) ajudou a eliminar ndo s6 as instabilidades sub-sincronas, como também a reduzir a resposta
ao desbalanco do sistema.

Em comparac¢do aos mancais de geometria fixa (circulares e lobulados), Abdul-Wahed, Nico-
las e Pascal (1982) afirmam que mancais segmentados s3o menos sensiveis ao carregamento dina-
mico, apresentando melhores respostas as excitacdes. Seus resultados foram obtidos ao se analisar
um mancal de 3 sapatas, com o posicionamento de uma das sapatas sobre elementos eldsticos.
Uma comparacdo experimental, efetuada por Kurohashi, Fujikawa, Kawai e Iwatsubo (1984), en-
tre diferentes tipos de mancais hidrodinamicos (circulares, lobulados e segmentados de 4 e 5 sapa-
tas) ilustra a maior estabilidade dos mancais segmentados em relacdo aos demais. Os resultados
mostram, ainda, que mancais de 5 sapatas sd0 menos suscetiveis a instabilidades em rela¢do aos
de 4 sapatas, ja que estes possuem sapatas posicionadas ndo simetricamente em relagdo aos eixos
de referéncia. Assim, as forcas desestabilizantes, oriundas de um eventual acoplamento entre as
direcdes de vibracdo, sdo atenuadas.

O desempenho de mancais segmentados pode ser influenciado por diversos fatores, dentre os
quais a deformacgdo das sapatas, o tipo de escoamento do filme de 6leo (laminar ou turbulento), o
fator de pré-carga aplicado, os efeitos térmicos e a direcdo de aplicacdo do carregamento estatico
(sobre ou entre sapatas). InvestigacOes destes efeitos sobre mancais segmentados podem ser en-
contradas nos trabalhos de Jones e Martin (1979), Pinkus (1984) e Hashimoto, Wada e Marukawa
(1985), dos quais se conclui que a deformacdo das sapatas tende a diminuir os coeficientes de
rigidez e amortecimento do mancal; a excentricidade do rotor diminui quando ocorre escoamento
turbulento no filme de 6leo; e a aplicacdo de carregamento estatico na direcdo entre sapatas reduz a
temperatura média do filme de 6leo do mancal, além do mancal apresentar uma melhor distribui¢ao
de for¢as hidrodindmicas nas sapatas.

A grande utilizacdo de mancais segmentados em aplicagdes industriais se dd pelo fato destes
mancais possuirem reconhecidamente excelentes caracteristicas de estabilidade e de reserva de
amortecimento para uma ampla gama de condi¢des de operacdo. Somando-se a isto, tem-se a
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facilidade de montagem, desmontagem e troca de sapatas danificadas, principalmente em sistemas
de grande porte, como turbinas Francis, utilizadas em usinas hidrelétricas (Weber, Fuerst e Brito,
1996; Bettig e Han, 1999). Porém, sistemas rotativos podem estar sujeitos as mais diversas formas
de excitagdo, como recirculacdo do fluido de trabalho nas palhetas das turbinas, forcas desestabili-
zantes dos selos, desbalancgo do rotor, instabilidade do filme de 6leo, forcas magnéticas harmonicas
oriundas do estator (hidrogerador), forcas estocdsticas devido a operagdes fora da faixa de projeto
e “golpes de ariete” em hidrogeradores (Glattfelder, Grein e Dorfler, 1981; Ehrich e Childs, 1984).
O fato dos sistemas rotativos poderem apresentar instabilidades em certas condi¢des de operacao,
fez com que se pensasse em uma forma de garantir o aumento das reservas de amortecimento e,
conseqlientemente, da faixa de estabilidade destes sistemas. Uma proposta para atingir este objetivo
foi a utilizagdo de sistemas e técnicas de controle nos mancais (Adams e McCloskey, 1990).

2.2 Sistemas Ativos

De modo geral, existem duas formas de se aplicarem forcas de controle em sistemas rotativos:
pela acdo direta sobre o rotor e pela de acdo indireta, através da carcaca dos mancais (Ulbrich,
1998). Os mancais magnéticos, hidrostaticos e hidrodinamicos com inje¢do radial de 6leo sdo
exemplos de controladores diretos, enquanto os mancais acoplados a atuadores piezoelétricos e
hidrdulicos sdo exemplos de controladores indiretos. Entretanto, qualquer que seja a forma de
atuacao do controlador, alguns requisitos basicos s@o necessarios para a sua aplicacdo industrial:
compacidade, forcas de controle elevadas, distancias de controle elevadas e controlabilidade em
amplas faixas de freqiiéncia (Ulbrich, 1998).

As primeiras idéias de se controlarem ativamente vibracdes em sistemas rotativos surgiram
através do uso de mancais magnéticos. Devido ao seu funcionamento elétrico e a possiblidade de
alteracdo on-line de suas caracteristicas dinamicas, os mancais magnéticos mostraram-se promis-
sores para a tarefa de controle (Adams e McCloskey, 1990). Os mancais magnéticos possuem a
vantagem de atuarem sem contato, em uma ampla faixa de freqii€ncia e sdo considerados sistemas
“limpos”, ja que ndo ha a necessidade de se ter qualquer tipo de fluido (a ndo ser ar) na interface en-
tre o rotor e o mancal (Ulbrich, 1993). Entretanto, mancais magnéticos tornam-se proibitivamente
caros quando aplicados em sistemas rotativos de grande porte. Nestes sistemas, as forcas envolvi-
das sdo elevadas e o sistema magnético fica complexo e pouco compacto. Além disso, sistemas de
protecdo, como mancais auxiliares, devem ser inseridos na méquina para o caso de falha do sistema
elétrico ou excesso de carga sobre o mancal magnético (Adams e McCloskey, 1990). Assim, man-
cais magnéticos ndo sdo os mais indicados para a aplicagdo em mdquinas de grande porte, sendo
destinados basicamente a sistemas rotativos pequenos e a aplicagdes na industria espacial.
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Muitos exemplos da aplicacdo de mancais magnéticos podem ser encontrados na literatura.
Humphris, Kelm, Lewis e Allaire (1986) estudaram experimentalmente o desempenho de dois algo-
ritmos de controle para faixas de freqiiéncia distintas, obtendo boa reduc¢do das respostas ao degrau
e em freqiiéncia, além de boa convergéncia entre resultados tedricos e experimentais. Vibragdes
sincronas e ndo-sincronas puderam ser atenuadas através do uso de um mancal magnético em uma
bancada de testes cujo suporte do rotor € feito por mancais hidrodinamicos (Keogh, Mu e Burrows,
1995), onde se detectou que a rugosidade superficial do rotor pode interferir no desempenho do
controlador em baixas amplitudes de vibracdo. Ulbrich e Anton (1984) evidenciam experimental-
mente a vantagem de se atuar no mesmo ponto da medi¢ao, através do uso de mancais magnéticos
com sensores integrados (uma vantagem adicional destes mancais). O balanceamento do sistema
rotativo através do uso de um mancal magnético é proposto por Shafai, Beale, LaRocca e Cusson
(1994) utilizando-se um algoritmo adaptativo. O uso de mancais magnéticos para o controle dos
modos de vibrar de um eixo flexivel € investigado no trabalho de Salm (1988).

Atuadores piezoelétricos sao comumente utilizados para o controle de vibracdes de baixas
amplitudes (escala de um) e altas freqii€ncias, principalmente em méquinas de alta precisdo (Ul-
brich, 1998). Suas limitacdes sdo a pequena amplitude de atuacio, o baixo amortecimento do
material (impactos sdo transferidos praticamente sem atenua¢do) e o tamanho do atuador, o qual
pode ser consideravel dependendo da amplitude desejada de atuacio (Ulbrich, 1994). E por esta
razdo que as forgas de controle do atuador piezoelétrico devem ser aplicadas em maquinas rotativas
através de elementos adicionais de transferéncia de forga.

A aplicacdo direta de atuadores piezoelétricos em sistemas rotativos foi investigada experi-
mentalmente por Palazzolo, Jagannathan, Kascak, Montague e Kiraly (1993), os quais obtiveram
reducdes significativas da resposta do sistema a altas freqiiéncias. Entretanto, o sistema de con-
trole ndo foi eficiente em reduzir as amplitudes de resposta em freqiiéncias mais baixas (primeira
ressonancia). Freqii€éncias baixas geralmente apresentam-se com amplitudes altas, o que dificulta
a acao dos atuadores piezoelétricos devido a sua limitada amplitude de controle. Melhores resul-
tados podem ser observados no trabalho de Lin, Palazzolo, Kascak e Montague (1993), sendo que
a atuacdo direta do controlador piezoelétrico € testada utilizando-se diferentes técnica de contro-
le. Um atuador piezoelétrico conectado a um “amplificador” hidrdulico € apresentado por Tang,
Palazzolo, Kascak, Montague e Li (1995). Através de um sistema de pistdes, a for¢ca exercida pelo
atuador piezoelétrico € transmitida e amplificada, de forma a mover um mancal de rolamento que
suporta o rotor. Com isto, aumenta-se a amplitude da for¢a de controle, podendo o controlador
apresentar melhor desempenho em relacdo ao atuador piezoelétrico simples, conforme resultados
de resposta em freqii€ncia obtidos experimentalmente por Tang et al. (1995).

Uma outra limitac¢do de sistemas piezoelétricos € a sua caracteristica dindmica, ndo se poden-
do exercer forcas estdticas no sistema a ser controlado. Desta forma, eventuais excentricidades nos
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mancais, apresentadas pelo rotor durante operagdo, nao podem ser eliminadas por estes atuadores.
Por esta razdo, Adams e McCloskey (1990) afirmam que atuadores piezoelétricos ainda ndo se
mostram uma opg¢ao pratica de aplicacdo em mdquinas rotativas de grande porte e ainda precisam
ser aprimorados.

As primeiras idéias tedricas da aplicacdo de técnicas de controle em mancais hidrodina-
micos sdo apresentadas por Ulbrich e Althaus (1989), que propdem a utilizagdo de atuadores
piezoelétricos, localizados na parte posterior da carcaca do mancal, os quais sdo realimentados com
sinais de deslocamento do rotor e pressdo do filme de 6leo. O objetivo deste sistema € a modificagdo
das caracteristicas dindmicas do mancal pela alteragdo da folga radial existente entre o rotor e as
sapatas, consistindo em uma das primeiras tentativas da criagdo de mancais hidrodindmicos ativos.
Entretanto, o uso de camaras hidraulicas no lugar de atuadores piezoelétricos tem a vantagem de se
poder atingir valores de for¢a de controle mais altos, embora para uma faixa de freqiiéncia menor,
de até 200 H z (Ulbrich, 1998).

Reducgdes significativas da resposta em freqiiéncia do sistema foram obtidas experimental-
mente por Althaus, Ulbrich e Jager (1990) e Althaus e Ulbrich (1991), acoplando-se um mancal
cilindrico ao sistema de controle composto por camaras hidrdulicas e servovalvula. Este mesmo
sistema de controle foi aplicado a um mancal de rolamento de uma centrifuga caracol (Althaus,
Stelter, Feldkamp e Adam, 1993), cujas amplitudes de resposta sdo significativamente reduzidas
para a faixa de estudo de até 50 Hz. Outro exemplo da aplicacdo do sistema de controle através
de camaras hidrdulicas foi apresentado por Santos (1993) em mancais segmentados. Os resul-
tados tedrico-experimentais deste tipo de mancal segmentado ilustram um significativo aumento
dos niveis de amortecimento, contribuindo para a reducdo das amplitudes de vibragcdo do rotor. A
modelagem matemadtica adotada, baseada na solucdo da equagdo de Reynolds por polindmios de
Tschebyscheff (Springer, 1978, 1980), resultou em valores bastante coerentes em relagdo aos coe-
ficientes de rigidez e amortecimento experimentais, porém com algumas discrepancias em relacao
aos coeficientes de amortecimento em altas freqiiéncias.

Um fator limitante da utilizacdo de mancais com sistema de controle por cimaras hidrdulicas
€ o fato de este ser um sistema mecénico relativamente complexo. Devido a alta pressdo necessaria
nas camaras hidrdulicas, principalmente em altas velocidades de rotacdo, pode-se chegar ao limite
de resisténcia e de deformacdo das membranas metdlicas que formam as camaras, nas quais as
sapatas se apoiam (Ulbrich, 1994; Santos, 1994b). Desta forma, o sistema nao € robusto o suficiente
para que se tenha a confiabilidade requerida por sistemas rotativos de grande porte. Além disso,
sob condi¢des de alto carregamento estético, vibragdes auto-excitadas podem ocorrer nas sapatas
menos solicitadas (regido de menor pressao hidrodinamica), devido a solucdo construtiva adotada
(Adams e Payandeh, 1983; Santos e Nicoletti, 1996).
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Outra possibilidade de controle dos movimentos do rotor através de mancais segmentados foi
proposta por Al-Issa e Forte (1995). Em seus resultados tedricos, Al-Issa e Forte (1995) apresentam
reducdes da oOrbita do rotor ao controlar os movimentos angulares de duas das cinco sapatas do
mancal. Embora seja uma idéia original, nenhuma informacdo adicional sobre o sistema de atuagao
nas sapatas e sua solug@o construtiva foi fornecida. Mancais segmentados ativos de cinco sapatas
também foram investigados teoricamente por Deckler, Veillette, Braun e Choy (2000), porém com
um enfoque maior na teoria de controle.

Sun, Krodkiewski e Cen (1998) apresentam um mancal hidrodinamico cilindrico cuja geome-
tria pode ser alterada. A parede inferior do mancal € flexivel e conectada a uma camara hidréulica,
cuja pressao pode ser modificada. Desta forma, altera-se a circularidade do mancal, alterando-se
conseqlientemente as suas caracteristicas dindmicas. Uma boa redugdo das vibragdes sincronas,
oriundas de desbalancgo, é obtida experimentalmente. Entretanto, como o eixo € suportado por
mancais de rolamento e o mancal proposto serve apenas como elemento de atuag@o entre os dois
mancais suportes, a capacidade de carga deste mancais nao foi investigada. A estabilidade do man-
cal também mostra-se bastante dependente do valor da pressao do 6leo na camara hidrdulica (Sun
e Krodkiewski, 2000)

Ainda na drea de controle ativo hidraulico, Gu e Ren (1990) e El-Shafei e Hathout (1995)
propdem a utilizacdo de squeeze-film dampers ativos. Squeeze film dampers sdo sistemas hidrdulicos
fechados, conectados em série a carcaga de mancais hidrodindmicos ou de rolamento, de forma a
se aumentar a dissipacdo de energia (amortecimento) do sistema rotativo. Ao conectar estes dis-
sipadores a servovdlvulas e aplicar técnicas de controle, Gu e Ren (1990) e El-Shafei e Hathout
(1995) obtiveram resultados promissores de redugdo da resposta ao desbalango do sistema. Porém,
a complexidade do controlador resultante pode ser um fator desfavoravel a implementagdo indus-
trial destes dispositivos.

Os atuadores hidraulicos descritos até aqui sao aqueles definidos como de acao indireta sobre
o rotor, j4 que exerce forca sobre a carcaca do mancal e ndo diretamente sobre o rotor. Uma
possibilidade de se atuar diretamente sobre o rotor € a aplicagdo de técnicas de controle em mancais
hidrostaticos, aproveitando-se o seu principio de funcionamento (suprimento de 6leo pressurizado).
Mancais hidrostaticos sdo largamente empregados na inddstria e sua eficiéncia ja foi comprovada
em sistemas rotativos de grande porte. O aumento da rigidez do sistema rotativo através do uso
de mancais hidrostaticos € uma caracteristica bastante conhecida destes sistemas, quando na forma
passiva. Porém, o uso de técnicas de controle para o aumento da reserva de estabilidade ainda é
motivo de investigacdo (Bently, Grant e Hanifan, 2000; Santos e Watanabe, 2003).

Estudos neste sentido foram efetuados por Wang e Mote (1996) para o controle de um mancal
hidrostatico linear. Seus resultados mostram um pequeno aumento do amortecimento em relagdo a
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um mancal hidrodinamico linear, embora apenas resultados tedricos sejam apresentados. Também
teoricamente, os resultados apresentados por Santos e Watanabe (2003) ilustram a possibilidade
de se eliminarem os efeitos cruzados em mancais hidrostaticos com o uso de técnicas de controle.
Resultados experimentais foram obtidos por Bently et al. (2000) para um mancal hidrostético de
um compressor, sendo que reducdes das amplitudes de resposta em freqiiéncia do sistema foram
alcancadas, e as amplitudes na dire¢@o horizontal foram mais atenuadas do que na direcdo vertical.
Yoshimoto e Kikuchi (1999) apresentam resultados experimentais de um mancal hidrostitico com
restritores semi-ativos (auto-controlaveis). Tal sistema mostrou-se bastante eficiente a transientes e
perturbacdes, porém andlises do sistema sujeito a excitagcdes harmodnicas ndo foram efetuadas.

Uma idéia alternativa sobre a forma de melhorar o comportamento dinamico de mdaquinas
rotativas surge com a possibilidade da injecdo de 6leo diretamente na folga radial. Uma primeira
idealizac@o de um sistema deste tipo foi apresentada por Tanaka (1991). Tanaka instalou um bo-
cal de injecdo na regido de suprimento de 6leo de um mancal hidrodindmico segmentado (regido
entre sapatas). Através da injecdo de 6leo pressurizado pelo bocal diretamente sobre o rotor (spot
lubrication), tem-se uma reducao significativa da temperatura de trabalho do mancal. Porém, em
relacdo a uma melhoria das caracteristicas dinamicas, este tipo de solu¢do contribui muito pouco,
servindo apenas a seu proposito, que € o de reduzir as temperaturas de operacao do mancal.

Com o objetivo de eliminar as intabilidades oriundas da intera¢ao fluido-estrutura de um
sistema rotativo, Muszynska, Franklin e Bently (1988) propdem a injecdo de fluido em sentido
contrério ao da rotacdo do rotor, préximo as regides dos selos (regides que originam estas instabi-
lidades). Neste estudo, utilizou-se ar para o controle das vibragdes do rotor, obtendo-se resultados
experimentais satisfatérios, embora a intabilidade ndo tenha sido eliminada, mas sim fortemente
atenuada.

Para que um sistema de injecdo tenha efeito sobre as caracteristicas dinamicas do mancal,
esta injecdo deve alterar o perfil de distribuicdo de pressdes sobre as sapatas. Assim, a injecao de
fluido deve ser feita na regido entre as sapatas e o rotor. As primeiras idéias neste sentido foram
apresentadas por Santos (1994a), sendo que o autor idealiza orificios nas sapatas por onde o 6leo
pressurizado poderia ser injetado na folga radial. Resultados tedricos mostram o efetivo aumento
da capacidade de carga de mancais deste tipo quando se tem a atuacdo da inje¢do de dleo pelas
sapatas (Santos e Russo, 1995, 1998). Uma reducdo significativa da amplitude de resposta em
freqiiéncia do sistema rotor-mancal € apresentada por Nicoletti e Santos (2001b), utilizando-se um
controlador PD. O uso de um controlador PID acarretou a eliminagdo da excentricidade do rotor, o
que levou o sistema a apresentar amplitudes de resposta superiores as apresentadas por um mancal
semelhante, passivo, na dire¢do de carregamento estdtico (Nicoletti e Santos, 2001b). Resultados
experimentais em bancada de testes mostram uma efetiva redu¢ao das amplitudes de vibracdo do
rotor (Santos et al., 2001; Santos e Scalabrin, 2003). Apesar do alto amortecimento apresentado
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pela bancada, Santos e Scalabrin (2003) obtiveram uma reduc¢ao de cerca de 50 % nas amplitudes
de vibragdo do rotor sujeito ao desbalanco, utilizando um controlador PD.

Ao contrdrio dos mancais hidrostéticos, cuja capacidade de carga € criada pelo suprimento
de 6leo pressurizado, o mancal com injecado radial de 6leo € um mancal hibrido, de forma que sua
capacidade de carga vem da lubrifica¢do hidrodindmica e a injecdo de 6leo € apenas o elemento de
atuacdo. Assim, embora este tipo de mancal hibrido perca alguma capacidade de carga quando o
sistema de injecdo € desligado, o rotor continua suportado pelo mancal. Isto torna o mancal hibrido
mais atraente em relacdo ao mancal hidrostatico, j4 que uma falha do sistema de suprimento de
6leo no mancal hidrostatico acarretaria conseqiiéncias mais sérias a maquina do que uma falha do
sistema de injecdo do mancal hibrido.

Wu e Pfeiffer (1997) apresentam investigacoes tedricas da inje¢do radial de 6leo em mancais
cilindricos, alcangcando-se relativos aumentos dos coeficientes de rigidez e amortecimento. Wu
e Pfeiffer (1998) também afirmam que os orificios de injecdo devem ser posicionados em &reas
de maior pressdo hidrodinamica, para que as caracteristicas do mancal possam ser influenciadas.
O posicionamento de orificios em regides de pressdo negativa em mancais cilindricos nao resulta
em alteracao dos coeficientes de rigidez e amortecimento do mancal. Entretanto, estas conclusoes
nao coincidem com as obtidas por Nicoletti (1999). Em seu trabalho, Nicoletti (1999) afirma que
as caracteristicas dinamicas de um mancal segmentado sdo fortemente influenciadas quando os
orificios sdao posicionados nas regides de menor pressdao hidrodinamica das sapatas. A injecao
de Sleo pressurizado em regides de baixa pressao hidrodinamica tende a aumentar a capacidade de
carga do mancal e suarigidez (Santos e Nicoletti, 1999). O fato dos orificios estarem localizados em
regides de baixa pressdo faz com que o sistema de controle tenha maior facilidade de agdo, ja que
menores pressoes de injecdo sdo necessdrias para a alteragdo do perfil de pressdes hidrodindmicas
sobre a sapata (Santos e Nicoletti, 2001). Assim, o sistema de controle pode mais facilmente
interferir nos movimentos do rotor e alterar o amortecimento do mancal.

Uma vantagem secunddria que se vislumbra no uso de mancais com injecdo de 6leo na folga
radial € a possibilidade de resfriamento do filme de 6leo pela injecao de 6leo resfriado através dos
orificios nas sapatas. Estudos tedricos mostram que um arranjo de orificios apropriado pode reduzir
significativamente a temperatura média do 6leo sobre as sapatas do mancal (Santos e Nicoletti,
2001). Porém, o melhor arranjo de orificios para resfriamento do filme de 6leo ndo é necessaria-
mente o melhor arranjo de orificios para alterar as caracteristicas dinamicas do mancal.

A utilizacdo de técnicas de controle em mancais com injecdo radial de 6leo, também de-
nominadas na literatura como filme de dleo ativo ou lubrificacdo ativa (Santos, 1994a; Ulbrich,
1998; Wu e Pfeiffer, 1998; Bently et al., 2000), trata-se de um conceito relativamente novo. Sendo
assim, poucos estudos foram feitos neste sentido, tornando-se uma drea bastante interessante para
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pesquisa e desenvolvimento.

Uma comparacao entre atuadores magnéticos, piezoelétricos e hidrdulicos pode ser encon-
trada no trabalho de revisao de Ulbrich (1994). Esta comparacdo, mostrada na Tabela 2.1, de certa
forma resume as vantagens e desvantagens de cada atuador descrito nesta revisao.

Tabela 2.1: Comparagdo entre diferentes atuadores (Ulbrich,1994).

caracteristicas tipo de atuador
magnético piezoelétrico  hidraulico

faixa de freqiiéncia eee eoe °
distancia de controle ' ) XX
rigidez ° eoe ')
for¢a de atuagdo/peso:

descontando periféricos . ° XY

incluindo periféricos Xy oo o
forca de atuagdo/tamanho ) o oo
possibilidade de excitar o sistema ') . o
perda de carga por fric¢do eee o o
faixa de temperatura cee o 00
limpeza cee ° o
operacdo em condicdes de emergéncia o ° XX
vida de operagdo eee ° °

e o o cxcelente ee bom e regular o fraco oo ruim

2.3 Modelagem Matematica de Sistemas Rotativos

O sucesso do controle ativo de vibracdes em sistemas rotativos depende fundamentalmente
da qualidade do modelo do sistema (incluindo os controladores) e da posi¢ao dos controladores e
sensores (Ulbrich, 1998). A modelagem de um sistema rotativo consiste na escolha de hipéteses e
métodos que melhor representem matematicamente o comportamento real dos componentes deste
sistema. Assim, o modelo do rotor envolve uma decisdo sobre sua flexibilidade ou rigidez e os me-
lhores métodos que poderdo representar numericamente este comportamento. No caso do modelo
dos mancais, esta escolha depende do tipo de mancal empregado no sistema. Em sistemas ativos,
deve-se ainda desenvolver um modelo para o sistema de controle e atuadores.
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2.3.1 Modelagem do Filme de Oleo

A modelagem matemadtica de sistemas rotativos, suportados por mancais hidrodinadmicos, en-
volve a deduc¢do da equagao de Reynolds, equacao esta que rege o comportamento do fluido (6leo)
na interface rotor-mancal. Esta equacdo pode assumir diferentes formas, conforme o tipo de mancal
hidrodindmico que se estd estudando. Entretanto, apdés Dowson (1962) desenvolver uma equagao
de Reynolds generalizada, sendo que apenas alguns parametros da equagdo sdo alterados para a
andlise dos diferentes tipos de mancal hidrodindmico, esta tarefa ficou bastante facilitada. Apds
isto, indmeros trabalhos surgiram considerando as mais variadas hipéteses e apresentando modelos
cada vez mais completos (Lang e Steinhilper, 1978; Pinkus, 1984; Fillon e Khonsari, 1996). Uma
boa revisao sobre as hipoteses adotadas por diversos autores na modelagem matematica de filmes
de 6leo em mancais hidrodindmicos pode ser encontrada no trabalho de Dai, Dong e Szeri (1992).
A interpretacdo fisica de cada termo da equagdo de Reynolds pode ser encontrada nos trabalhos de
Hamrock (1994) e Hamrock, Jacobsen e Schmid (1999), sendo o primeiro bastante completo em
relacdo a teoria de lubrificacdo.

White e Chan (1992) apresentam uma equacdo de Reynolds que € funcdo do nimero de
Reynolds do escoamento na folga radial de um mancal segmentado. Desta forma, tem-se uma
equacao que pode englobar os efeitos de escoamentos tanto laminares como turbulentos. Uma
comparagao entre modelos laminares e turbulentos pode ser encontrada no trabalho de Hashimoto
et al. (1985). O uso de modelos turbulentos tende a apresentar valores de excentricidade do rotor
no mancal menores do que os obtidos com 0 modelo laminar. Além disso, as amplitudes de resposta
do modelo turbulento também sdo menores do que as obtidas com o modelo laminar. A validacao
experimental de modelos turbulentos para o filme de 6leo pode ser encontrada nos trabalhos de
SanAndres e Childs (1996), para mancais hidrostaticos, e de SanAndres (1991), para selos anulares.

Os trabalhos de Kim, Tanaka e Hori (1983), Jeng, Zhou e Szeri (1986a, 1986b) e Abdel-Latif
(1988) apresentam modelos bi e tridimensionais do filme de 6leo em mancais segmentados axiais,
além das condic¢des de contorno e do algoritmo numérico de integracao das equagdes. Suas andlises
envolvem a determinag@o das pressdes hidrodinamicas no filme de 6leo, além das temperaturas no
6leo e nas sapatas e a deflexdo eldstica das sapatas. Resultados tedrico-experimentais mostram que
a capacidade de carga de mancais axiais pode influenciar significativamente as vibracdes laterais do
rotor (Mittwollen, Hegel e Glienicke, 1991). A influéncia da deflexdo eldstica das sapatas sobre as
caracteristicas dinamicas de um mancal segmentado também foi investigada por Lund e Pedersen
(1987). Seus resultados mostram que, enquanto a rigidez do sistema rotor-mancal ndo € afetada
significativamente pelo aumento da flexibilidade da sapata, o amortecimento se reduz para fatores
de pré-carga altos.
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Como se v€, existem inimeras andlises na literatura envolvendo o estudo da interagao rotor-
mancal, cujos resultados dependem da solugdo da equagdo de Reynolds. A equacdo de Reynolds
€ uma equacao diferencial parcial eliptica, cuja solugdo analitica completa ainda ndo € conhecida.
Entretanto, com o avang¢o no desenvolvimento de métodos numéricos, aliado ao aumento da veloci-
dade de processamento dos computadores, a solucido da equagdo de Reynolds se tornou cada vez
mais acessivel, apesar de ser ndo menos trabalhosa. O uso de métodos numéricos, como forma de
se obter a solucao da equacao de Reynolds, facilitou o trabalho dos pesquisadores, sendo o Método
das Diferencas Finitas (MDF) e o Método dos Elementos Finitos (MEF) os mais utilizados na li-
teratura (Huebner, 1974). Gethin (1988) compara a eficiéncia destes dois métodos em um modelo
tridimensional de um mancal cilindrico, chegando a conclusido de que ambos sdo eficientes para
se abordar o problema, embora o MEF apresente a vantagem de incorporar com facilidade uma
andlise eléstica das partes s6lidas do mancal. Um exemplo bastante completo de aplicacdo do MEF
na andlise termo-hidrodinadmica de mancais pode ser visto no trabalho de Tucker e Keogh (1995),
os quais descrevem um modelo tridimensional ndo sé do fluido escoante, mas também do rotor e
das paredes de um mancal cilindrico.

Resultados tedricos condizentes também sdo encontrados com a utilizacdo do Método dos
Volumes Finitos (Han e Paranjpe, 1990). Muitos autores aconselham o uso deste método para
a resolucdo de equacdes que governam o comportamento de fluidos devido a sua maior proxi-
midade com a fisica do problema. Entretanto, a aplicacdo do método MVF para a integracdo
da equacgdo de Reynolds de um mancal segmentado ativo ndo apresentou diferencas significativas
nos resultados de distribuicdo de pressdao hidrodindmica em relagido aos resultados obtidos com o
método MDF (Russo, 1999). O Método dos Volumes Finitos (MVF) baseia-se na aplicacdo de
volumes de controle ao dominio de estudo, ao contrdrio dos demais métodos (como o MDF), que
se baseiam em pontos de discretizacdo (Maliska, 1995).

Métodos alternativos de andlise do filme de 6leo também sdo encontrados na literatura. Wang
e Seireg (1994), por exemplo, propdem um modelo do escoamento do lubrificante composto por
trés regides distintas: duas zonas de escoamento laminar proximas as partes s6lidas do mancal, e
uma zona de cisalhamento central, onde a expansao do fluido é considerada (densidade ndo constan-
te). Com isto, deve-se resolver trés equagdes diferenciais, uma para cada zona de fluido. Apesar da
teoria e dos resultados publicados serem consistentes, o gasto computacional é consideravel. Weber
et al. (1996) deduzem um modelo para o filme de 6leo de um mancal hidrodinamico segmentado
de doze sapatas, utilizado em hidrogeradores. Neste trabalho, uma solu¢do analitica da equagdo de
Reynolds € proposta, porém baseada em varias hipéteses simpificadoras. Springer (1978) também
resolve analiticamente a equacao de Reynolds, desta vez usando polindmios de Tschebyscheff para
assumir o perfil de distribuicdo de pressdes sobre as sapatas de um mancal segmentado. Fu e
Parkins (1992), com o intuito de obter a soluciao da equagdo de Reynolds, apresentam a utilizacao
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de uma série de Fourier para descrever a distribuicdo de pressdes do lubrificante em um mancal
segmentado de cinco sapatas. Desta forma, segundo os autores, tem-se um método bastante rapido
e direto, ao contrario dos métodos numéricos convencionais (MDF, MEF e MVF) que exigem pro-
cessos iterativos e grande memoria de armazenamento computacional. Entretanto, a comparacdo
dos resultados tedricos com dados experimentais mostrou algumas discrepancias, as quais os au-
tores relacionam ao fato dos termos de segunda ordem da série de Fourier terem sido desprezados.
Uma profunda revisiao sobre métodos numéricos de resolucio das equacdes que regem o compor-
tamento do fluido de trabalho em turbinas pode ser encontrada no trabalho de Lakshminarayana
(1991).

No caso de mancais com injecao radial de 6leo na folga radial (mancal ativo em estudo),
tem-se uma alteracdo na dinamica de fluidos do filme de 6leo. A equagdo de Reynolds passa a
apresentar um termo adicional, referente ao escoamento de fluido sendo injetado perpendicular-
mente a direcdo do escoamento principal na folga radial. Exemplos desta alteracdo na equagdo
de Reynolds podem ser vistos nos trabalhos de Santos (1994a) e Santos e Russo (1995, 1998)
para mancais segmentados, e de Wu e Pfeiffer (1997) para mancais cilindricos. Nestes casos, 0s
autores assumem que a injecao de Oleo € feita através de capilares, onde o escoamento pode ser
considerado laminar, incompressivel e completamente desenvolvido. Braun, Choy e Zhou (1993)
apresentam um interessante estudo da dinamica de um fluido sendo injetado através de um orificio
cujo diametro € bastante superior a largura da folga radial de um mancal hidrostatico. Resultados
numéricos em duas dimensdes sdo apresentados, evidenciando-se a recirculagcdo do fluido no inte-
rior do orificio e na folga radial, porém influenciando pouco na distribuicao de pressdes do 6leo na
folga radial. Um modelo tridimensional do mesmo problema é apresentado por Braun e Dzodzo
(1997), em que o comportamento das particulas de fluido no interior dos pockets de um mancal
hidrostédtico pode ser facilmente visualizado. Na mesma linha de pesquisa, Moore e Palazzolo
(1999) apresentam uma comparagao tedrico-experimental das velocidades do fluido no interior de
um selo tipo labirinto. Comparagdes similares em selos anulares sdo apresentadas por Morrison,
Johnson e Tatterson (1991).

2.3.2 Modelagem do Rotor

A modelagem matemadtica do rotor envolve a escolha da hipétese de rigidez ou flexibilidade
do eixo. No caso da hipétese de eixo rigido, a teoria de dindmica de corpos rigidos pode ser aplicada
para se obter as equacdes de movimento do rotor (Tenenbaum, 1997; Santos, 2001a). Assim, o eixo
e os demais componentes a ele conectados (palhetas, estatores, volutas) passam a ser representados
por uma matriz de inércia e pelas trés rotacdes e trés translagdes no espaco. No caso da hipdtese de
eixo flexivel, a teoria de resisténcia dos materiais para corpos eldsticos se aplica (Hibbeler, 1994).
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Neste caso, algum método numérico deve ser adotado para resolver as equagdes diferenciais que
regem o problema.

O método numérico mais comumente adotado na literatura para a modelagem matemadtica de
rotores flexiveis € o0 Método dos Elementos Finitos (Adams, 1980; Firoozian e Stanway, 1989). A
partir deste método, o rotor € sub-dividido em elementos de eixo, representados por matrizes de
inércia, de rigidez e giroscOpica, cuja superposicao resulta no modelo global do eixo flexivel. De
maneira bastante didatica, Nelson e McVaugh (1976) apresentam estas matrizes para o caso de se
considerar modelo de viga de Euler-Bernoulli. Este modelo de eixo por Euler-Bernoulli € mais
indicado para o caso de eixos esbeltos, ja que tensdes cisalhantes no interior do material ndo sao
consideradas. Nelson (1980) apresenta, ainda, as matrizes dos elementos de eixo para o caso do
modelo de viga de Timoshenko. Neste caso, as tensdes cisalhantes do material sdo consideradas,
sendo um modelo indicado para eixos de relacdo comprimento/didmetro mais baixos. Lee, Kang,
Tsai e Hsiao (1992), por exemplo, aplicam a teoria apresentada por Nelson (1980) para rotores
assimétricos (eixos com sec¢do transversal oval).

Os componentes da maquina que estdo conectados ao eixo (palhetas, volutas, turbinas) sao
geralmentes modelados como discos, muitas vezes rigidos (Black, 1974; Nelson e McVaugh, 1976).
Esta hip6tese € satisfatéria, desde que o disco ndo seja fino o bastante para ter freqii€ncias de flexao
proximas das ressonancias do rotor (Dopkin e Shoup, 1974). Atualmente, muitos trabalhos en-
volvem a andlise de discos flexiveis. Kumar, Sujatha e Ganesan (1997) utilizam elementos finitos
de casca para descrever o comportamento de discos acoplados a eixos que giram. Seus resultados
mostram a possibilidade de melhor predi¢do das freqii€éncias naturais e modos livre-livre do rotor
usando-se este modelo. Genta e Tonoli (1996) apresentam um elemento finito de disco, utilizando-
se uma funcdo de forma linear para descrever as tor¢cdes e uma fungdo de forma cubica para de-
screver as flexdes do disco. Comparando-se os resultados de determinagao de freqii€éncias naturais
com aplicativos de MEF (ANSYS), este modelo tem a vantagem de requerer um nimero de graus
de liberdade menor, embora a complexidade do elemento de disco ser maior.

Uma das primeiras aplicagdes de elementos finitos para a modelagem de sistemas rota-
tivos completos foi feita por Black (1974). Em seu trabalho, um rotor composto por mancais
hidrodinamicos, cinco estdgios de uma bomba axial e um mancal axial, foi analisado e as drbitas de
determinados pontos do rotor foram apresentadas. Mais recentemente, White et al. (1997) apresen-
tam a modelagem de um compressor vertical de doze estdgios suportado por mancais segmentados.
Um modelo de um hidrogerador € apresentado por Bettig e Han (1999), em que o desalinhamento
apresentado pelo sistema real foi considerado o principal fator de desvio dos resultados tedricos. A
andlise de uma centrifuga vertical, apresentada por Ulbrich, Cyllik e Ahaus (1997), envolve nio s6
a modelagem do eixo flexivel, mas também do fluido no interior da centrifuga. A partir deste mo-
delo, um controlador € projetado para aumentar a faixa de estabilidade do sistema. Outro exemplo
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de controle dos modos de vibragao de um eixo flexivel pode ser encontrado no trabalho de Santos e
Scalabrin (1995), no qual um rotor € modelado por elementos finitos € sua resposta em freqiiéncia
¢ atenuada por mancais segmentados ativos.

Outros métodos de modelagem de rotores de sistemas rotativos também podem ser encontra-
dos na literatura. Olausson e Torby (1986) aplicam técnicas de subestruturagdo para montar as ma-
trizes do modelo matemdtico de uma turbina a gas. Matsushita, Takagi e Takahashi (1983) mode-
lam um rotor assumindo previamente os modos de vibrar do sistema, ao aplicar uma transformacao
quasi-modal, assim denominada pelos autores. Com isto, a equacao de estado resultante do sistema
€ pequena e de facil aplicagdo. A desvantagem deste método € a necessidade de se conhecer bem
o sistema, a tal ponto de se escolher devidamente os modos a serem inseridos no modelo. Ou-
tros exemplos do uso de métodos modais para a modelagem de rotores podem ser encontrados nos
trabalhos de Lund (1974) e Subbiah, Bhat e Sankar (1985).

2.3.3 Reducao de Modelos

O uso do Método de Elementos Finitos na modelagem de sistemas rotativos tem a desvan-
tagem de resultar em grandes matrizes globais. Ao discretizar o rotor em um certo nimero de
elementos, o ndmero de graus de liberdade do modelo cresce a uma razdo multipla deste nimero
de elementos, chegando facilmente a mais de 100 varidveis em aplica¢des industriais. Conseqiien-
temente, o nimero de autovalores do sistema ¢ também bastante elevado. Considerando-se que,
na maioria das anélises, os dez primeiros modos de vibrar do sistema sd@o os mais significativos,
percebe-se que a integracao do sistema de equagdes pode ser pouco eficiente, ja que a maioria do
tempo computacional gasto no processo € para o cilculo de modos pouco expressivos na resposta
do sistema. Por esta razdo, métodos de reducdo de modelos vém sendo desenvolvidos e aplicados
na area de dinamica de rotores.

O método de reducio de modelos de Guyan foi inicialmente o mais aplicado em sistemas ro-
tativos (Rouch e Kao, 1980; Rades, 1998). Por este método, as matrizes do sistema de equacdes sdo
sub-divididas, de forma a definir as varidveis a serem consideradas no modelo e as varidveis que nao
serdo consideradas. Através de uma manipulacdo matemadtica das matrizes originais, utilizando-se
as sub-matrizes, chega-se ao sistema reduzido. Entretanto, o método de Guyan nao € o mais indi-
cado para ser aplicado em sistemas rotativos, pois altera as caracteristicas dinamicas do sistema e
baseia-se na hipdtese de que as matrizes de massa e rigidez sdo simétricas (Kane e Torby, 1991).
Os efeitos giroscopicos e as assimetrias dos mancais tendem a fazer com que sistemas rotativos
apresentem matrizes nao simétricas. Sendo assim, métodos modais passaram a ser investigados.
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O Método da Decomposi¢ao Modal consiste em se escolher o nimero de modos e freqii€én-
cias que se deseja estudar, ao invés de escolher o nimero de varidveis (método de Guyan). Através
de uma transformag¢ao modal, usando-se a matriz dos autovetores truncada no nimero desejado de
modos a serem estudados, determinam-se as matrizes reduzidas do sistema. Antkowiak e Nelson
(1998) apresentam a aplicagcdo deste método para a redu¢ao de um modelo de uma turbina de avido,
composto por 90 elementos finitos. Neste trabalho, optou-se por estudar os 24 primeiros modos do
sistema, chegando-se a resultados satisfatérios de resposta em freqii€éncia do sistema. Este método
€ também detalhadamente descrito por Kim e Lee (1986), porém para um sistema nao amortecido
cujos efeitos giroscopicos foram desprezados, o que reduz seu campo de aplicacdo. Salm (1988)
apresenta outros dois métodos de reducdo de modelos, baseados em decomposi¢ao modal e aplica-
dos a um rotor suportado por mancais magnéticos, cujas implementacdes sdo bastante simples.

Um outro método modal, o Método de Reducdo Modal Estendido, apresentado por Kane e
Torby (1991), € bastante indicado para a redugdo de sistemas com matrizes assimétricas, como as
matrizes de sistemas rotativos, pois as caracteristicas originais do sistema ndo sdo alteradas e os
autovalores e autovetores resultantes sdo idénticos aos dos modos do modelo de ordem completa.
Este método € utilizado por Mohiuddin e Khulief (1999) para a modelagem de um sistema rotor
flexivel-mancal pelo Método dos Elementos Finitos. A validade do modelo reduzido € claramente
comprovada, comparando-se os resultados obtidos com os do modelo de ordem completa, apresen-
tados através de simulacdes numéricas de excitagcdo transiente do eixo, no dominio do tempo.

Outros varios métodos de redu¢do podem ser encontrados na literatura (Eitelberg, 1981; Bon-
vin e Mellichamp, 1982; Sawicki e Gawronski, 1997; Lang, Wolters, Xu e Kulig, 1998), porém
geralmente dedicados a problemas especificos.

E importante ressaltar que a escolha do nimero de modos a serem analisados é fundamen-
tal para que informagdes importantes do sistema nio sejam escondidas pela redu¢do do modelo.
Uma primeira estimativa do nimero necessario de modos a serem considerados pode ser obtida
analisando-se o nimero de ressonancias na faixa de freqiiéncia de operacdao da maquina (Burrows,
Keogh e Tasaltin, 1993). No caso de algum modo ser bastante amortecido, um modelo de ordem
ainda menor pode ter sucesso na representacdo do sistema original (Burrows et al., 1993). O
método de redugdo proposto por Santos e Weber (1989) permite obter o modelo reduzido do sis-
tema rotativo através de informacdes experimentais, mesmo que estas informacgdes sejam limitadas
(nimero limitado de pontos de medic¢do).

Do ponto de vista da aplicacdo de controle, o método de redugdo apresentado por Yae e
Inman (1993) baseia-se na controlabilidade e observabilidade do sistema para escolher as varidveis
a serem preservadas na reducdo. Este método, porém, tem a desvantagem de considerar as matrizes
do sistema original simétricas, positiva definidas, portanto nao sendo adequado para aplicagdo em
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modelos de sistemas rotativos.

2.3.4 Integracao das Equacoes de Movimento

Uma vez encontradas as equacdes de movimento do sistema rotativo (rotor e mancais), resta
saber como abordar o problema de sua integracdo. Muitos autores linearizam as for¢as do filme
de 6leo, oriundas da integracdo da equacdo de Reynolds, em torno de um ponto de equilibrio do
rotor e trabalham com coeficientes dinamicos (rigidez e amortecimento) para representar o acopla-
mento entre o rotor € os mancais (Lund, 1964; Jeng e Szeri, 1986; Dietzen e Nordmann, 1987).
Este procedimento tem a vantagem de exigir menor esforco computacional na simulacdo numérica
do sistema, ja que a equacdo de Reynolds € resolvida apenas uma vez, para a determinagdo dos
coeficientes.

Uma limitacdo da abordagem linear é o fato dos coeficientes dinimicos dependerem da
velocidade de rotacdo do rotor. Além disso, considerando-se que os coeficientes dinAmicos sao
validos para um unico ponto de equilibrio do rotor, os resultados deixam de ter validade no mo-
mento em que o rotor apresentar grandes deslocamentos, distanciando-se do ponto de equilibrio
original (Hattori, 1993). As for¢as hidrodindmicas variam nao-linearmente no interior do mancal,
principalmente quando o rotor se aproxima de suas paredes ou sapatas. Neste caso, segundo Adams
(1980), importantes fendmenos vibratdrios, como ressonancias sub-harmonicas e ciclos limites de
intabilidade, sdo “filtrados” pela abordagem linear, gerando resultados distantes da realidade tan-
to quantitativa como qualitativamente. Amplitudes de vibracdo maiores do que a folga radial do
mancal podem ser obtidas numericamente pela abordagem linear (Nikolakopoulos e Papadopou-
los, 1995), o que é fisicamente irreal. Por outro lado, Lund (1987) argumenta que, comparando-se
com a solucdo ndo-linear, os resultados obtidos com a abordagem linear sdo satisfatorios até am-
plitudes de 40% da folga radial e que amplitudes superiores a estas seriam raramente toleradas em
aplicagdes industriais.

Virios métodos de identificacdo dos coeficientes dinamicos de sistemas rotor-mancal podem
ser encontrados na literatura (Dogan, Burdess e Hewit, 1980; Nordmann e Massmann, 1984; Stan-
way, 1984; Arumugam, Swarnamani e Prabhu, 1995). Springer (1980) propde um método prético
para o célculo tedrico dos coeficientes globais de uma mancal segmentado. Allaire, Parsell e Bar-
ret (1981) também apresentam um método para o calculo dos coeficientes globais de um mancal
segmentado, porém baseado em pequenas perturbacdes do sistema. Neste caso, ndo € necessario
considerar a inércia das sapatas nos cdlculos. Zhang, Xie e Qiu (1992a) apresentam um método de
identificagdo no dominio da freqiiéncia menos sensivel ao ruido nos sinais. Entretanto, seus resulta-
dos mostram ser fortemente influenciados pelo desbalanco, especialmente em altas velocidades de
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rotacdo. Zhang, Xie e Qiu (1992b) apresentam ainda uma comparacao tedrico-experimental, com
boa descri¢do da bancada de testes e andlise dos problemas enfrentados durante a experimentagao.
Yu e Adams (1989) apresentam um método tedrico de identificagdo que inclui os efeitos de de-
salinhamento do rotor. Sahinkaya e Burrows (1984) apresentam um método de identificagdo ex-
perimental a partir da resposta ao desbalanco do sistema. Desta forma, o sistema nao precisa ser
excitado externamente. Entretanto, este método ndo pode ser aplicado para eixos flexiveis. Os
mesmos autores apresentam uma comparagao entre métodos de identificacdo no dominio do tempo
e da freqii€ncia, da qual se conclui que os métodos no dominio da freqii€éncia assimilam melhor a
presenca de ruido nas medi¢des (Burrows e Sahinkaya, 1982). Ghosh, Guha e Majumdar (1989)
apresentam um método no dominio da freqii€ncia para mancais hidrostaticos, em que a variacao
dindmica da pressdo hidrodindmica nos pockets do mancal € considerada harmdnica e aproxima-
da por série de Taylor em fun¢do dos pardmetros de interesse. Este método, por sinal, pode ser
facilmente adaptado para mancais ativos com injecao radial de 6leo, como o caso em estudo.

Miiller-Karger e Granados (1997) utilizam o Método dos Minimos Quadrados para determi-
nar as matrizes de rigidez e amortecimento de um mancal lobular, a partir de dados experimen-
tais. O mesmo Método dos Minimos Quadrados foi usado no trabalho de Santos (1996) para a
identificacdo dos coeficientes dinamicos de um mancal segmentado ativo, cuja variagdo da folga
radial € feita através do atuador hidrdulico. Muszynska, Bently, Franklin, Grant e Goldman (1993)
apresentam um método de identificacdo baseado em freqii€ncia de excitagdo sweep. Bannister e
Tawfik (1982) propdem a identificacdo in sifu dos coeficientes dinamicos, porém admitem que a
maior restri¢ao a este procedimento é a necessidade de se gerar elevadas forcas de excitagdo para
que se obtenham resultados confidveis.

Outros exemplos relacionados a drea de linearizagdo e identificagdo experimental dos coe-
ficientes dinamicos de filmes de 6leo sdo apresentados por Kanki e Kawakami (1984), Ismail e
Brown (1996), Marquette, Childs e SanAndres (1997), Jiang, Hu, Xu, Jin e Xie (1997), Jing, Xie e
Parkins (1998), Ransom, Li, SanAndres e Vance (1998) e Ha e Yang (1999).

Uma alternativa a andlise linear € o calculo das for¢as hidrodindmicas que agem sobre o
rotor a cada instante de tempo, resolvendo-se a equacao de Reynolds para cada posi¢cdo que o rotor
assume no interior dos mancais. Naturalmente, esta alternativa € dispendiosa computacionalmente,
mas se garante que as ndo-linearidades do filme de 6leo sejam inseridas na andlise e nos resultados
(Abdul-Wahed et al., 1982; Shapiro, 1987; Hattori, 1993; White et al., 1997). No trabalho de
White et al. (1997), uma comparagao entre a abordagem linear (usando-se coeficientes dinamicos
linearizados) e a ndo-linear (resolvendo-se a equacdo de Reynolds a cada instante de tempo) é
feita, concluindo-se que a abordagem nao-linear permite uma melhor percep¢ao do comportamento
dindmico do sistema nos ciclos limites do que a abordagem linear.
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Para tanto, € necessdrio utilizar métodos numéricos de integracdo que possam assimilar as
nao-linearidades do sistema em estudo (Semler, Gentleman e Paidoussis, 1996). Alternativas de
métodos numéricos de integracao de equagdes diferenciais podem ser encontrados facilmente na
literatura (Burden e Faires, 1989), e muitos destes métodos podem ser aplicados na andlise de
sistemas rotativos, mesmo envolvendo ndo-linearidades na analise.

2.4 Dinamica Nao-Linear de Sistemas Rotativos

Ao se adotar a abordagem ndo-linear para a resolu¢do do sistema de equagdes, diversos
fendmenos vibratorios podem ser observados nas andlises do sistema rotativo em estudo. Um
destes fendmenos € a formacgao de ciclos limites nas vibra¢des do eixo a grandes amplitudes.

Nas andlises ndo-lineares de White et al. (1997), pode-se observar a formacao de ciclos
limites nos mancais segmentados de uma bomba de multiplos estdgios vertical. Tais ciclos, obtidos
numérica e experimentalmente, apresentam forma circular, devido a pequena amplitude de vibragao
do rotor (raio das orbitas circulares em torno de 2% da folga radial). Porém, para amplitudes
maiores de vibracdo (raio acima de 50% da folga radial), o formato das oOrbitas apresentadas pelos
rotores passa a depender do nimero de sapatas do mancal segmentado. No trabalho de Abdul-
Wahed et al. (1982), ciclos limites de formato triangular sdo apresentados para um rotor suportado
por mancais segmentados de trés sapatas, enquanto para mancais com cinco sapatas os ciclos tém
formato pentagonal (Chan e White, 1993). Este formato poligonal das érbitas indica a presenca de
componentes harmonicas acima da freqiiéncia de rota¢do, e a componente super-harmonica mais
relevante € funcao do nimero de sapatas do mancal (Chan e White, 1993).

Outros exemplos de andlises nao-lineares e de obtencdo de ciclos limites em mdquinas ro-
tativas podem ser encontrados nos trabalhos de Brindley, Elliott e McKay (1983) e Tieu e Qiu
(1994), para mancais hidrodinamicos cilindricos apresentando Orbitas circulares e elipticas. En-
tretanto, dependendo do carregamento aplicado, o rotor pode apresentar Orbitas ndo poligonais
(Adams, 1980; Nikolakopoulos e Papadopoulos, 1995), evidenciando a presenca de componentes
sub e super-harmonicas no sistema.

Componentes de freqii€éncia sub-harmonica super-criticas e super-harmonica sub-criticas po-
dem ser encontradas em sistemas rotativos, principalmente quando as amplitudes de vibracgdo do ro-
tor sdo tais que ha contato com as paredes do mancal (Ehrich, 1988, 1992, 1995). A este fendmeno
da-se o nome de rubbing ou raspagem. Neste caso, dependendo da velocidade de rotacdo do rotor,
fendmenos de bifurcagdo e caos podem ocorrer no sistema. Nos trabalhos de Ehrich (1991, 1992,
1995), pode-se observar claramente a presenca de fendmenos cadticos em determinadas faixas de
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freqiiéncia de rotagdo, quando hd o contato do rotor com o mancal.

Entretanto, componentes de freqiiéncia sub-harmonicas, bifurcacdo, e mesmo caos, também
podem ocorrer sem que o rotor entre em contato com as paredes do mancal, ou mesmo quando
a rigidez dos mancais varia significativamente com a velocidade de rotagdo — sistema fortemente
ndo-linear (Moser, 1993; Ishida, 1994). Chen, Yau e Li (2002) apresentam andlises numéricas de
squeeze film dampers nas quais estes fendmenos aparecem, causados pela nao-linearidade do filme
de 6leo quando o rotor apresenta grandes amplitudes de vibragdo. O fendmeno mais importante
de vibragdes sub-harmonicas em sistemas rotativos € caracterizado por componentes proximas a
metade da velocidade de rotagcdo. Este fendbmeno € comumente denominado de whirl e whip (White
e Chan, 1992).

Whirl € uma classe de vibragdes auto-excitadas que aparece em sistemas rotativos, cuja
excitacdo € feita por forcas tangenciais ao rotor, oriundas da interacdo com fluidos — mancais
hidrodindmicos, selos, efeitos aerodindmicos ou acimulo de fluido no rotor (Ehrich e Childs,
1984). Tratam-se de vibragdes instaveis, caracterizadas pelo aumento das amplitudes de vibragcdao
e por apresentar componente sub-harmonica proxima a metade da freqiiéncia de rotacdo do rotor.
Quando a freqiiéncia de rota¢do do rotor € maior do que o dobro da freqii€ncia critica do sistema,
estas instabilidades deixam de apresentar componente na metade da freqiiéncia de rotagdo e pas-
sam a apresentar componente na freqii€ncia critica do sistema. A este fendbmeno dd-se o nome de
whip. Uma descri¢ao detalhada destes fendmenos instdveis podem ser encontrados nos trabalhos de
Ehrich e Childs (1984) e Muszynska (1988), sendo que o dltimo apresenta um modelo matemético
do problema.

Segundo Ehrich e Childs (1984), sistemas rotativos s3o mais sensiveis a estas instabilidades
quanto maior for a razdo freqii€ncia de rotacdo / freqiiéncia critica. Entretanto, a estabilidade do
sistema pode ser elevada pelo aumento do amortecimento do sistema, sendo que Ehrich e Childs
(1984) sugerem o uso de mancais segmentados por ndo apresentarem acoplamento entre as direcoes
ortogonais de vibragdo (principal fonte de for¢as tangenciais instabilizantes). Entretanto, resultados
experimentais mostram que rotores suportados por mancais segmentados também podem apresen-
tar fendmenos instabilizantes, sob determinadas condi¢des de operagdo (Flack e Zuck, 1988; Lie
et al., 1989a). Quando o carregamento estatico sobre o rotor e o fator de pré-carga do mancal sdo
baixos (nimero de Sommerfeld alto), estes fendmenos de whirl e whip podem aparecer em sis-
temas com mancais segmentados (White e Chan, 1992; Chan e White, 1996; Olsson, 1996). Sendo
assim, deve-se ter cuidado ao projetar mancais segmentados com fator de pré-carga baixos, para
aplicacoes a altas velocidades de rotacdo e baixos carregamentos estdticos (White e Chan, 1992).

A excentricidade do rotor nos mancais também € fator importante para a estabilidade do
sistema (Sacchi e Moro, 1982). Através da experiéncia empirica, Sacchi e Moro (1982) descrevem
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problemas vibratérios, e respectivas solucdes, em turbinas a gas industriais. Os autores abordam
problemas de rubbing, balanceamento, instabilidades whirl e afirmam que a solu¢do mais simples
para eliminar as instabilidades é o aumento da carga sobre 0os mancais e conseqiiente aumento da
excentricidade do rotor. Caso isto ndo seja suficiente, deve-se mudar o tipo de mancal.

De maneira a reduzir as instabilidades apresentadas por sistemas rotativos, muitos autores
procuram desenvolver técnicas para a determinacdo do amortecimento 6timo destes sitemas (Bar-
rett, Gunter e Allaire, 1978; Attala e Weber, 1993; Johnson, 1995). Muszynska et al. (1988)
e Muszynska e Bently (1989), por exemplo, apresentam um dispositivo para reduzir os efeitos
instabilizantes do acoplamento entre as direcdes de vibracdo de selos, injetando fluido no sentido
contrdrio a rotagcdo do rotor. Seus resultados experimentais mostram uma reducao das componentes
sub-harmonicas, mas sem uma completa eliminacdo do fendmeno.

A redugdo do limite de estabilidade de sistemas rotativos também pode ser causada por outros
fatores, como por exemplo o desalinhamento do eixo. Nasuda e Hori (1982) apresentam resultados
tedricos e experimentais para um rotor suportado por mancais cilindricos, nos quais o limite de es-
tabilidade do sistema é maximo para desalinhamento nulo, tanto para sistemas simétricos (mesmo
comportamento nas duas direcdes ortogonais de vibracdo), como para assimétricos. Estas con-
clusdes sdo reforcadas pelos resultados experimentais apresentados por Arumugam, Swarnamani
e Prabhu (1997), nos quais o aumento do desalinhamento do rotor leva o sistema a apresentar um
crescimento das forcas hidrodindmicas de acoplamento entre as dire¢des ortogonais, forcas estas
comumente associadas as instabilidades destes sistemas.

Os efeitos da assimetria na estabilidade de sistemas rotativos também sdo investigados por
Lee et al. (1992) e Ganesan (1996, 2000). Sistemas assimétricos t€ém como caracteristica a
formacdo de orbitas ndo circulares (elipticas). Além disso, a amplitude de vibracdo e a fase
sdo fortemente influenciadas pela posi¢ao do desbalango no rotor. Um problema de sistemas as-
simétricos € a presenca de componentes super-harmonicas (geralmente o dobro da freqii€éncia de
rotacdo), quando a freqiiéncia de rotacdo estd em torno da metade da freqii€ncia critica (Lee et al.,
1992; Ganesan, 2000). A assimetria também leva o sistema a apresentar vibragdes instdveis na
ressonancia (Ganesan, 1996). Entretanto, resultados tedricos mostram que a assimetria pode ser
usada para reduzir a resposta do sistema durante processos de aceleracdo (start-up) e frenagem
(shut down) da maquina (Ganesan, 2000).

Outros tipos de andlises e fendmenos vibratdrios ndo-lineares em sistemas rotativos podem
ser obtidos na literatura. Uma revisdo sobre fendmenos vibratorios, € suas conseqii€éncias, em
hidrogeradores pode ser encontrada no trabalho de Glattfelder et al. (1981). Uma andlise sobre
vibragdes axiais em turbinas a gas foi feita por Diana, Cheli, Collina e Bruni (1996), a partir da qual
se conclui que tais vibragdes sdo induzidas pelas vibracdes laterais e transmitidas por acoplamento
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estrutural, embora as caracteristicas dos mancais exer¢cam pouca influéncia sobre estas vibragdes. A
influéncia dos selos na dinamica do sistema rotativo pode ser observada nos resultados apresentados
por Diewald e Nordmann (1989), onde um estudo da influéncia dos parametros do problema em
uma bomba de quatro estdgios € apresentado. Sistemas rotativos também sdo bastante influenciados
pela fundacdo e solo. Os efeitos da fundagdo, de modo geral, ndo sdo fortes o suficiente para
alterar de modo significativo as freqiiéncias de ressonancia do sistema rotativo. Entretanto, no caso
de ambientes de maior transmissibilidade, a fundagcdo pode induzir um aumento das amplitudes
de resposta do sistema, ou mesmo o aparecimento de ressondncias sub-criticas (Mesquita Neto,
1990). Braun e Feldman (1997) apresentam um método de representacao no dominio da freqiiéncia
de fendmenos vibratdrios ndo-lineares.

2.5 Controle em Sistemas Rotativos

O controle das vibragdes do rotor sempre foi o objetivo chave para o projeto de maquinas
rotativas. Entretanto, este tipo de controle pode ser denominado passivo, ja que € sempre feito
através das decisdes prévias do projetista quanto a faixa de freqiiéncia de operacao, localizacao de
ressonancias, limite de estabilidade dos mancais, sensibilidade ao desbalanco residual, entre outros
fatores (Adams e McCloskey, 1990). Desta forma, uma vez montada a maquina, as vibragdes
do rotor devem ser minimas para as condi¢des de operacdo adotadas. Porém, qualquer alteracao
destas condicdes de operagcdo pode acarretar problemas vibratorios, e as solu¢des de projeto passam
a ndo ser mais efecientes. Assim, a ado¢do de sistemas ativos mostra-se como uma alternativa
interessante para o aumento da faixa de operacao destas miquinas.

Com o uso de sistemas ativos, miquinas rotativas podem apresentar menores niveis de vibra-
¢do, além de uma maior flexibilidade operacional e menor ntimero de paradas de manutencao, o que
leva a uma maior disponibilidade da méquina e maior vida (Adams e McCloskey, 1990; Ulbrich,
1998). Entretanto, a complexidade e as variacdes aparentemente aleatérias das maquinas rotativas
durante operagdo exigem que a estratégia de controle a ser adotada seja robusta o suficiente para
abordar sistemas variantes no tempo, com grandes incertezas.

Os objetivos basicos de um sistema de controle aplicado a mdquinas rotativas sdo (Adams e
McCloskey, 1990):

e areducdo do desbalanco através da aplicagcdo e concelamento das forgas presentes;

e 0 afastamento das velocidades criticas em relacdo a velocidade de operagao;

31



e a estabilizacdo de maquinas que sdo, ou se tornaram, dinamicamente instaveis;

e a manutencdo das caracteristicas de carregamento e fator de pré-carga sobre os mancais quan-
do estes se desgastam, ou a estrutura destes se modifica;

e o cancelamento de forcas de excitagdo sincronas e nao-sincronas;

e prover uma operacdo segura e com danos minimos durante condicdes drasticas de falha,
como a perda de palhetas em turbinas e compressores, por exemplo.

A aplicacdo de estratégias de controle em sistemas rotativos ndo é uma tarefa trivial, pois
modelos realisticos do sistema rotor-mancal envolvem multiplos graus de liberdade; o acesso ao
rotor para atuagdo e/ou sensoriamento pode ser severamente restrito; e a dindmica de alguns ele-
mentos do sistema pode ser incerta (Firoozian e Stanway, 1988b). Além disso, para que os objetivos
sejam alcancados, alguns cuidados devem ser tomados durante o projeto do sistema de controle
quanto a controlabilidade, a observabilidade e ao efeito spillover.

De maneira geral, a controlabilidade indica quao possivel € o controle de um determinado
parametro, através dos atuadores adotados e suas posi¢des no sistema. A observabilidade indica
quao possivel € a deteccdao do comportamento dindmico de um determinado parametro, através dos
sensores adotados e suas posi¢cdes no sistema (Stanway e Burrows, 1981; Ogata, 1997; Ulbrich,
1998). Assim, através de uma andlise de controlabilidade e observabilidade do sistema € possivel
determinar a melhor posi¢do dos atuadores e dos sensores para que o sistema de controle seja
eficiente e atinja os objetivos desejados. Entretanto, em mdaquinas rotativas, muitas vezes nao
ha grande flexibilidade de posicionamento dos atuadores e sensores. Desta forma, as andlises
de controlabilidade e observabilidade sdo usadas para se determinar a viabilidade do sistema de
controle e também dimensionar os atuadores e sensores.

O efeito spillover pode ocorrer quando o sistema de controle é projetado para controlar um
determinado nimero de modos de vibrar, e os demais modos sdo desprezados. Devido a incompleta
representacio do sistema real no projeto do sistema de controle, as for¢as de controle podem vir a
excitar o sistema, levando o sistema a condicdes instaveis. Neste caso, dois tipos de efeito spillover
podem ocorrer: spillover de observacao e spillover de controle (Fiirst e Ulbrich, 1988; Sawicki e
Gawronski, 1997; Ulbrich, 1998). O spillover de observacdo ocorre quando o sinal dos sensores
carrega informagdes tanto dos modos considerados como dos modos ndo considerados. Assim, o
sistema de controle pode gerar forcas de atuacdo indesejadas, devido a presenga de informagdes
dos modos nao considerados no processamento das forcas de atuacdo. O spillover de controle
ocorre quando as forcas de atuacdo, determinadas pela estratégia de controle, excitam os modos
ndo considerados no projeto. Desta forma, a escolha dos modos de vibrar a serem controlados se
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torna um fator importante no projeto do sistema de controle. Segundo Ulbrich (1998), investigagdes
tedricas mostram que os efeitos spillover podem ser evitados se o numero de sensores for igual ao
nimero de atuadores e ambos operarem em pares, na mesma posicao.

Assim, através destes cuidados, o sistema de controle pode ser projetado de forma a atingir os
objetivos desejados e garantir um melhor funcionamento da mdquina. Resta ao projetista a escolha
da estratégia de controle a ser utilizada.

2.5.1 Técnicas de Controle

As técnicas de controle mais simples, difundidas e estudadas na literatura sdo as baseadas na
realimentacao e ponderagdo dos sinais de saida do sistema (controladores P, PD, PI, PID, de estado
e de saida — Ogata (1997)). Devido ao bom desempenho e a facil implementacdo destas técnicas
de controle, muitas publica¢des envolvendo o uso destes controladores podem ser encontradas na
literatura. Por exemplo, Carotti e Chiappulini (1999) utilizam um controlador PD em atuadores
hidromecanicos acoplados nos cabos de uma ponte pénsil, para o controle dos movimentos da pista
de rodagem. Com isto, em simulacdes tedricas, os autores obtiveram uma redugao significativa das
vibragdes do sistema sujeito a excitagdes aerodinamicas, além da redu¢do dos picos de ressonancia
do sistema.

Na érea de sistemas rotativos, resultados similares de redu¢cdo das amplitudes de vibracao
e picos de ressonancia foram obtidos por Lin et al. (1993) e Tang et al. (1995). Estes autores
propdem o uso de um atuador piezo-elétrico para o controle das vibragdes do rotor a partir dos
seus mancais de rolamento, também utilizando um controlador PD e sensores de deslocamento in-
dutivos. Resultados experimentais também podem ser encontrados nos trabalhos de Santos et al.
(2001) e Santos e Scalabrin (2003), nos quais se obteve uma reducdo de 50% das amplitudes de
vibracdo do rotor utilizando-se o controlador PD, em um sistema suportado por mancal segmen-
tado com injecdo radial de 6leo. No trabalho de Santos e Scalabrin (2003), comparagdes entre
as respostas em freqiiéncia do sistema e as obtidas usando-se controladores P e PD também sdo
apresentadas, com um melhor desempenho para o controlador PD. Resultados tedricos obtidos por
Nicoletti e Santos (2001a) mostram a possibilidade de se eliminar instabilidades whirl do sistema
através do uso de um controlador PI. Entretanto, esta eliminacdo do fendmeno instabilizante s6
foi possivel ao acionar o sistema de controle quando o rotor apresentava amplitudes inferiores a
15% da folga radial. A eficiéncia do controlador adotado mostrou-se dependente das amplitudes
de vibracdo do rotor no momento do seu acionamento. Um outro exemplo de aplicagdo em sis-
temas rotativos € apresentado por Chen et al. (2002), sendo que componentes sub-harmdnicas de
freqiiéncia, € mesmo caos, sdo eliminados usando-se um controlador PD na andlise numérica de
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sqeeze film dampers.

O uso de um controlador PID em sistemas rotativos tem o efeito de reduzir a excentricidade
do rotor no mancal, pois o termo integral elimina o erro entre a posi¢do do rotor e a posi¢ao
de referéncia (centro do mancal). Entretanto, deve-se evitar o uso deste tipo de controlador em
mancais cilindricos, pois a eliminacdo da excentricidade reduz a capacidade de carga do mancal,
devido a reducdo do efeito hidrodindmico, como pode ser visto em Wu e Pfeiffer (1998). Além
disso, segundo Rho e Kim (2002a), o termo integral ndo tem efeito sobre as caracteristicas de
estabilidade do sistema rotativo. Se o objetivo do sistema de controle é a melhoria da estabilidade
e da resposta ao desbalanco do sistema rotativo, controladores PD sdo mais indicados (Rho e Kim,
2002a).

O sistema de controle pode também ser baseado na realimentacdo de estado. Inimeros tra-
balhos na drea de controle das vibragdes de rotores baseiam-se neste conceito (Stanway e O’Reilly,
1984; Althaus et al., 1990; Starek e Magdolen, 1993; Santos e Scalabrin, 1995; Ulbrich et al.,
1997). O trabalho de Stanway e Burrows (1981), por exemplo, apresenta um resumo da abordagem
necessdria ao projeto de um controlador para um sistema rotativo, baseado na formulacdo de es-
tado. A eficiéncia da realimentacdo de estado em sistemas rotativos pode ser vista no trabalho
de Fiirst e Ulbrich (1988), no qual se utilizou um mancal magnético como atuador. Neste traba-
lho, andlises de resposta ao impulso, resposta ao desbalan¢o durante o acionamento da maquina e
controle de instabilidades sdo apresentadas, com redugdes significativas das vibragdes do sistema.
O uso da realimentagdo de estado resulta em um melhor comportamento dindmico do sistema
rotativo na resposta ao desbalanco em relacdo a realimentacdo de velocidade somente (alteragdao
apenas do amortecimento). Além disso, os autores afirmam que, com a realimentacdo de estado, é
possivel estabilizar o rotor na presenca de for¢as de acoplamento nas direcdes ortogonais, o que a
realimentacao de velocidade ndo € capaz de fazer.

A desvantagem da realimentagao de estado € a necessidade de se considerar todas as varidveis
do sistema no projeto do controlador. Como nem todas as varidveis do sistema estdo disponiveis
para medigdo e realimentacdo, pois muitas vezes o nimero de parametros € grande, a realimentagao
de estado pode ndo ser vidvel na pratica (Lin, Lu e Chung, 1996). Pode-se usar um observador para
os parametros ndo medidos, porém modos que sejam fracamente observdveis sdo dificeis de serem
reconstruidos, e muitas vezes exigem a adocao de fatores de amplificagdo altos na realimentacao
(Firoozian e Stanway, 1988a). Além disso, tanto o controlador como o observador requerem em
seus projetos que o modelo do sistema a ser controlado seja bastante preciso. Uma alternativa € a
realimentacao de saida do sistema, na qual se consideram apenas alguns dos parametros do sistema
no projeto do controlador.

Uma descri¢ao bastante detalhada da modelagem, projeto e identificacdo de um sistema ro-
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tativo sujeito a controle ativo por realimentacdo de saida pode ser encontrada no trabalho de Bur-
rows et al. (1993). Seus resultados de resposta em freqiiéncia ilustram a eficiéncia deste tipo
de estratégia de controle aplicados a sistemas rotativos. Entretanto, diversos cuidados devem ser
tomados durante experimentacdo, como a garantia de uma alta razdo sinal/ruido nas medig¢des.
Uma formulag@o em tempo discreto do controlador por realimentacio de saida é apresentada por
Lin et al. (1996). A realimentacdo de saida também € uma alternativa para o caso do nimero de
sensores ser limitado.

Muitos autores associam a realimentacdo de saida e de estado com o controle dos modos
de vibrar do sistema, projetando o controlador no dominio modal (Gosiewski, 1987; Firoozian e
Stanway, 1988a, 1988b; Salm, 1988; Palazzolo, Lin, Kascak e Alexander, 1989; Lie, You-Bai, Jun
e Damou, 1989b; Lee e Kim, 1992; Antkowiak e Nelson, 1998). Com isto, ao invés de se influir
apenas nos autovalores do sistema, o controlador é projetado para alterar também os autovetores.
Firoozian e Stanway (1988a) apresentam uma descri¢ao bastante completa de como projetar o con-
trolador e o observador, para uma realimentacio de estado, aplicado a um eixo flexivel suportado
por mancais segmentados. Neste trabalho, uma comparagdo tedrico-experimental € feita entre os
sistemas sujeitos a realimentacdo de estado completa, de estado com observador e de estado com
modelo do sistema reduzido. Reducdes significativas das vibra¢des do rotor em seus trés primeiros
modos foram alcancadas utilizando-se a realimentacdo de estado com observador, embora o uso
de observadores requeira cuidados em sua implementa¢do (modelo preciso do sistema, sinais com
ruido minimo). Segundo Firoozian e Stanway (1988a), € possivel reduzir o modelo do sistema
sem afetar significativamente a estabilidade do controlador. Resultados condizentes foram obtidos
para uma reducdo de 48 para 12 modos no modelo do sistema. Entretanto, efeitos spillover foram
detectados nas respostas do sistema quando o controlador € projetado considerando-se um modelo
excessivamente reduzido (apenas 6 modos). Firoozian e Stanway (1988b) apresentam investigacoes
experimentais do uso de realimentacdo de estado com observador. Problemas de spillover foram
detectados, desta vez originados pelo observador. Segundo os autores, o observador utilizado in-
duziu modos de vibrar adicionais ao sistema, os quais foram excitados pelo controlador (spillover
de observacgao).

Um exemplo da aplicacdo experimental de controle modal e realimentacio de saida em sis-
temas rotativos pode ser visto no trabalho de Palazzolo et al. (1989). Neste trabalho, uma anélise
da posicao dos sensores € feita, obtendo-se reducdes significativas das Orbitas apresentadas pelo
rotor. Outro exemplo de aplicagdo em sistemas rotativos € apresentado por Lee e Kim (1992), com
uma descri¢do detalhada do aparato experimental e cuidados a serem tomados na identificacao.
Uma redugdo das resposta ao desbalanco do sistema € obtida usando-se o sistema ativo por contro-
le modal. Entretanto, novamente spillover € detectado, desta vez quando o segundo modo de vibrar
do sistema € excitado.
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O uso de técnicas de controle lineares em sistemas ndo-lineares € eficiente apenas para a
condi¢do de operacdo na qual o controlador linear foi projetado. Entretanto, fora do ponto de
operacao o controlador linear pode apresentar desempenho insatisfatério, ou mesmo instabilidades
(El-Shafei, 2002). Para isto, desenvolveu-se uma outra classe de controladores, formada pelos con-
troladores adaptativos. Controladores adaptativos, ao contrario dos controladores por realimentacao
de saida (lineares), tém a capacidade de se adequarem as mudancas do sistema durante operacgao.
Seus parametros ndo sdo fixos, mas variam caso o sistema a ser controlado venha a se modificar.
Desta forma, estes controladores requerem a identificacdo periddica do sistema a ser controlado,
para que seus parametros sejam apropriadamente auto-ajustados. Portanto, trata-se de uma classe
de controladores mais complexa e mais dispendiosa computacionalmente, mas que podem ser usa-
dos também quando o sistema a ser controlado ndo € bem conhecido (Sun et al., 1998).

Lum, Coppola e Bernstein (1996) apresentam um algoritmo adaptativo para a auto-centragem
de um rotor sujeito a desbalanco desconhecido, usando-se um mancal magnético como atuador.
Seus resultados mostram a eliminacdo gradativa dos efeitos do desbalango conforme o controlador
se adapta as excitacoes. Entretanto, Reinig e Desrochers (1986) afirmam que a centragem do rotor
sujeito a desbalanco exige a aplicacdo de forcas elevadas de atuacdo, e sugerem que o centro de
massa do rotor, ao invés do centro geométrico, seja centrado. O algoritmo adaptativo de Reinig e
Desrochers (1986) tem por objetivo identificar a amplitude e fase da for¢ca de desbalango (desco-
nhecida), e com isto atuar no sistema. Outro exemplo de aplicacdo de controle adaptativo para o
balanceamento de sistemas rotativos pode ser encontrado no trabalho de Shafai et al. (1994).

Porém, algoritmos adaptativos podem ser aplicados nao s6 para atenuar forcas de desbalanco,
mas também para sistemas sujeitos a perturbacdes arbitrarias. Burdess e Metcalfe (1985) apresen-
tam um controlador que faz uma estimativa das perturbagcdes no sistema para efetuar o controle,
com resultados satisfatorios experimentalmente. Sinais pseudo-aleatorios foram bastante atenua-
dos pelo controlador adaptativo. Lang, Wassermann e Springer (1996) sugerem o uso de contro-
ladores adaptativos durante condicdes de operagdo transientes de méaquinas rotativas. Segundo os
autores, controladores ndo-adaptativos sdo eficientes até um certo nivel de rigidez de acoplamento
nas direcOes ortogonais, entretanto, em condi¢des transientes, estes niveis podem ser tempora-
riamente, mas significativamente, excedidos e um controlador adaptativo deve ser usado para se
garantir uma operacao estdvel da miquina. Janecki e Gosiewski (1992) apresentam um algoritmo
adaptativo que utiliza as idéias de controle modal, aplicado a um sistema com eixo flexivel.

Outros tipos de técnicas de controle, aplicados a sistemas rotativos, podem ser encontrados
na literatura. El-Shafei e Hathout (1995) aplicam um controlador on-off (liga-desliga) em sua
andlise de squeeze film dampers ativos com relativo sucesso; os trabalhos de Rahn e Mote (1992a,
1992b) apresentam a dedu¢do de um controlador baseado em excitacdes paramétricas do sistema;
Yoshimura, Nakaminami, Kurimoto e Hino (1999) descrevem um controlador baseado em légica
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fuzzy ; e redes neurais sdo utilizadas por Tang (1996) para a estabilizagdo e controle de estruturas
com um grau de liberdade. A complexidade de alguns destes controladores, porém, faz com que
estes, em aplicagcdes industriais, sejam preteridos em relacdo a controladores mais simples e de
mais féacil implementagdo, como os baseados em realimentacdo de estado ou de saida.

Considerando-se a aplicacdo de controle em sistemas rotativos, Rho e Kim (2002b) propdem
a adocdo de um controlador proporcional sincrono, através de uma lei de controle no dominio
complexo. Com isto, para um determinado ganho proporcional, existe um angulo de fase 6timo
que reduz a resposta ao desbalango e aumenta o limite de estabilidade do sistema rotativo.

Controladores projetados para atuar em sistemas rotativos em condi¢des de regime (desba-
lanco, desalinhamento, excitagdes harmoOnicas) podem ndo ser eficazes em casos de excita¢ao tran-
siente do sistema (impactos, rubbing, quebra de palheta). Para tanto, Keogh, Cole e Burrows (2002)
propdem um controlador transiente harmonico, dedicado a atenuar a resposta do sistema rotativo
quando sujeito a excitagdes impulsivas. Resultados tedrico-experimentais mostram uma efetiva
reducdo das amplitudes de vibracdo do rotor quando sujeito a perda de massa, sem porém haver
uma comparacio de desempenho com outros controladores nas mesmas condigdes.

Uma comparacio entre diferentes tipos de controladores pode ser encontrada no trabalho de
El-Shafei (2002), aplicados a squeeze film dampers ativos. El-Shafei (2002) propde indices de
comparagao para os controladores, a partir dos quais se conclui que os controladores lineares (P e
PI) s@o mais eficientes do ponto de vista de redugdo do erro, enquanto os controladores ndo-lineares
e adaptativos apresentam melhores indices do ponto de vista da quantidade de energia injetada no
sistema pelo controlador.

2.5.2 Procedimento de Calculo dos Ganhos

Uma vez definida a estratégia de controle a ser adotada, resta determinar as matrizes de
ponderacgdo, ou de ganho, para a realimentacdo do sistema. Estas matrizes dependem das carac-
teristicas dinamicas do sistema a ser controlado e também dos objetivos a serem alcangados pelo
controlador. Diferentes métodos podem ser encontrados na literatura para a determinacdo destas
matrizes (Lunze, 1989; Slotine e Li, 1991; Ogata, 1995, 1997; Zhou, 1998).

Uma das maneiras mais simples de se determinar a matriz dos ganhos € a analise dos auto-
valores do sistema. Este método consiste em definir o modelo matematico do sistema, incluindo
a realimentacdo com a matriz dos ganhos, e variar o valor dos ganhos da matriz, observando-se a
parte real dos autovalores do sistema realimentado. Com isto, escolhe-se o conjunto de ganhos que
resultam em autovalores com maiores valores em moddulo na parte real (parte real negativa). Uma
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desvantagem deste método € o fato de nem sempre ser possivel encontrar um conjunto de ganhos
6timo, que minimiza globalmente a parte real de todos os autovalores, pois geralmente se variam
os ganhos um a um durante o processo. Desta forma, minimos locais sa3o mais provaveis de serem
encontrados. Exemplos da aplicacdo deste método para o cdlculo dos ganhos podem ser vistos em
sistemas cujo controlador baseia-se em realimentacdo de estado ou de saida, como os trabalhos
tedricos de Santos e Scalabrin (1995) e Wu e Pfeiffer (1998), e os trabalhos tedrico-experimentais
de Burrows et al. (1993) e Santos e Scalabrin (2003).

Uma variacdo do método de andlise dos autovalores ¢ o método de alocacao dos pdlos do
sistema. Inicialmente escolhe-se um conjunto de autovalores para o sistema completo, incluindo a
realimentacao, e determinam-se os ganhos que levam o sistema a apresentar o conjunto de autovalo-
res escolhido, a partir das equacdes do modelo matematico (Ogata, 1997). Trata-se de um método
bastante simples mas que exige o célculo dos autovalores do sistema, o que pode ndo ser trivial
para sistemas com muitos graus de liberdade. Além disso, a escolha do conjunto de autovalores
desejados requer um conhecimento prévio do sistema a ser controlado. Stanway e O’Reilly (1984)
aplicam este método para o controle de vibracdes transientes em rotores suportados por mancais
cilindricos. Sahinkaya e Burrows (1985) propdem um algoritmo para alocacio dos polos de um
sistema rotor-mancal hidrodinamico que ndo exige o célculo dos autovalores do sistema. Este
algoritmo determina as alteracdes necessdrias a matriz de estado do sistema, em fun¢ao do conjunto
de autovalores escolhido, para que o sistema apresente os autovalores desejados. De qualquer
forma, o problema de alocacao de pdlos tem solu¢do em todo o plano imagindrio se, e somente se,
o sistema € completamente controldvel (Sahinkaya e Burrows, 1985; Ogata, 1997).

De forma a se determinar os ganhos 6timos de realimentacao do sistema, surgiram o métodos
baseados em minimizacdo de funcionais, sendo os funcionais quadraticos lineares (LQR) os mais
difundidos na literatura (Kokotovic, O’Malley e Sannuti, 1976; Ogata, 1995). Estes métodos
baseiam-se na minimiza¢dao de uma fung¢io de custo que leva em consideracdo as caracteristicas
do sistema e o comportamento desejado do sistema realimentado. Lin et al. (1996) apresentam
de forma detalhada os procedimentos para a determinag¢do dos ganhos de um controlador com
realimentacdo de saida, baseados neste método. Seus resultados mostram a possibilidade de se
usar um pequeno ndmero de sensores e controladores com resultados satisfatérios, o que torna a
implementacgdo vidvel industrialmente. Palazzolo et al. (1989) aplicam o método de minimizagao
de funcional quadritico em um sistema rotativo, chegando a equacao de Ricatti, cujos resultados
mostram reducdes significativas das érbitas do rotor. Resultados semelhantes sdo encontrados no
trabalho de Deckler et al. (2000), no qual se aplica 0 método de minimiza¢do para um sistema
composto por um mancal segmentado de cinco sapatas. Redu¢des na resposta em freqii€ncia de
um sistema rotativo foram alcancadas por Abduljabbar, El-Madany e Al-Abdulwahab (1996) uti-
lizando o método de controle 6timo quadrético. Neste trabalho, as matrizes oriundas do Método dos

38



Elementos Finitos, usado para modelar o eixo flexivel, sdo introduzidas no funcional como parte do
modelo do sistema a ser controlado. Outros exemplos de aplicagdo do método LQR para o cédlculo
dos ganhos de controladores aplicados em sistemas rotativos podem ser encontrados nos trabalhos
de Fan, Nelson e Mignolet (1993), Fan, Nelson, Crouch e Mignolet (1993), Ulbrich et al. (1997)
e Abduljabbar, El-Madany e Al-Bahkali (1997). A desvantagem do controle 6timo quadrético € a
necessidade de se arbitrar matrizes de ponderagcdao no funcional a ser minimizado, para o cdlculo
dos ganhos. A escolha de tais matrizes, muitas vezes, exige experiéncia empirica e conhecimento
do sistema a ser controlado, ndo sendo portanto uma tarefa trivial. A complexidade de maquinas
rotativas reais pode dificultar a determinacao dos ganhos 6timos de realimenta¢io do sistema por
este método.

Sawicki e Gawronski (1997) utilizam uma variagdo do método LQR, chamado método qua-
dréitico Gaussiano (LQG), para o controle das vibragdes de rotores. Por este método, minimiza-se
o valor médio do funcional quadratico. Reducdes da resposta do sistema em freqii€ncias inferi-
ores a 1000 Hz sdo apresentadas pelos autores, havendo pouca influéncia do controlador sobre
as respostas acima desta faixa de operacdo. Apesar da eficiéncia tedrica do controlador, poucos
atuadores podem operar em uma faixa de freqii€ncia tdo ampla. Burrows e Sahinkaya (1983) apre-
sentam um método de controle adaptativo que usa um estimador baseado em minimos quadrados
ponderados para a minimizacdo do funcional. Aplicando teoricamente a metodologia proposta
em um rotor de trés estdgios, os autores obtiveram relativo sucesso na reducdo das amplitudes de
vibragdo, principalmente nas ressonancias. Além da abordagem que considera perturbagdes exter-
nas quaisquer, este trabalho apresenta ainda uma anélise de controlabilidade em funcao da posicao
do atuador ao longo do rotor.

Um outro método de cdlculo dos ganhos do controlador por minimiza¢do de funcional € o
baseado na norma H., . Este método tem a vantagem de englobar as perturbagcdes e ruidos dos
sinais de medicao, além de erros na modelagem do sistema, e resultar em um controlador robusto.
Keogh et al. (1995) apresentam a modelagem matematica de um sistema rotativo, utilizando a
norma H ., para o cdlculo dos ganhos. Seus resultados experimentais mostram a efetiva reducao
dos niveis de vibragdo, mesmo com a inser¢do de ruido nas medi¢des. Keogh, Rutland e Burrows
(1996) afirmam que um controlador projetado considerando-se apenas o desbalanco do rotor ndo
€ capaz de atenuar eventuais vibragdes sub e super-sincronas. Entretanto, escolhendo-se matrizes
de ponderacdo apropriadas no método de otimizagdo por norma H., , o controlador € capaz de
compensar as excitagdes e, em conseqiiéncia, a atenuagdo das vibragdes € alcancada (Keogh et al.,
1996). Outros exemplos da aplica¢do da norma H ., no célculo dos ganhos do controlador pode ser
encontrado nos trabalhos de Liu, Duan e Daley (2000) e Nonami, Wang, Sampei e Mita (1992).

Os métodos de otimizacdo LQG e H, para o célculo dos ganhos do controlador, entre-
tanto, podem resultar em controladores instdveis, apesar do sistema realimentado ser estivel. A
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implementagdo préatica destes controladores torna-se extremamente dificil, pois o sistema deve se
adequar rigorosamente as condi¢des de aplicacdo do método de otimizagdo (Liu et al., 2000).
A instabilidade do controlador pode transparecer durante operacao caso haja saturacdo dos sinais
de medicdo e controle, ou falha nos sensores, e com isto levar o sistema a oscilagdes violentas e
possiveis avarias a maquina (Liu et al., 2000). Com isto, embora o controlador tenha ganhos de
realimentacao 6timos para o problema, ndo € seguro o suficiente para ser usado na pratica. Por outro
lado, caso sejam satisfeitas as condi¢des de aplica¢do, o método H ., tem estabilidade garantida.

O trabalho de Liu e Daley (1998) apresenta uma proposta de controle on-/ine de um sistema
rotativo, no qual nao se determinam os ganhos 6timos, mas sim o sinal de controle 6étimo para o sis-
tema. Utilizando-se séries de Volterra para descrever a dindmica do sistema (neste caso ndo-linear),
o método proposto por Liu e Daley (1998) pode ser utilizado para otimizar o sinal de controle du-
rante a operagdo da mdquina. Trata-se de um método bastante interessante de controle de vibracdes,
ja que ndo requer um linearizacdo do sistema a ser controlado e engloba as ndo-linearidades pre-
sentes no sistema, incluindo incertezas, erros e ruidos de medicao. Pode-se considerar este método
como adaptativo, ja que o sinal de controle baseia-se nos sinais de medi¢do e qualquer alteracdo do
sistema € considerado pelo processo de otimizagdo para a gera¢ao do sinal de controle.

Outro método adaptativo para o cdlculo dos ganhos do controlador € o baseado em algoritmos
”genéticos”. Tratam-se de métodos cujos ganhos, calculados previamente por algum outro método,
sdo alterados durante a operacdo da maquina e as alteracdes de melhor resultado sdo armazenadas
para futura utiliza¢do. Desta forma, pode-se dizer que os ganhos de realimentag¢do “evoluem” com
o tempo para valores otimizados, conforme ocorrem mudancas na operacao da maquina. Hyun e
Lee (1998) apresentam um exemplo de aplicacdo destes algoritmos “genéticos” para o controle do
torque de um motor hidrdulico. Embora a idéia seja interessante, este método tem a desvantagem
de ser excessivamente dispendioso computacionalmente.

Uma comparacao tedrico-experimental entre diversos tipos de controladores (PD, LQR, con-
trole robusto por Lyapunov e QFT) pode ser encontrada no trabalho de Chang e Jayasuriya (1995),
aplicados ao controle de um brago flexivel acoplado a um motor. Em resumo, os controladores PD,
LQR e QFT (Quantitative Feedback Theory) sdo os que resultaram em melhores desempenhos do
sistema, como previsto em teoria. Entretanto, tanto o controlador PD quanto o controlador LQR
exigiram um trabalhoso ajuste de seus ganhos para funcionarem como esperado. O controlador
robusto por Lyapunov ndo funcionou satisfatoriamente, devido aos altos valores obtidos para os
ganhos, os quais saturavam o sinal de controle. O controlador QFT foi o que apresentou melhor
capacidade de assimilacdo ao ruido presente nos sinais de medicdo. O exemplo de aplicagdao de
controladores robustos em sistemas rotativos com eixo flexivel pode ser encontrado no trabalho de
Ribeiro (1995).
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2.6 Identificacao Modal de Sistemas Rotativos

Uma vez escolhidos o modelo matemédtico e o método de controle para a andlise de um
sistema rotativo acoplado a um atuador, resta a validacdo experimental dos resultados. Para isto,
técnicas de identificacdo foram desenvolvidas, tanto para determinar as freqiiéncias e modos de
vibrar do eixo (neste caso flexivel), e respectivas FRFs (Funcdes de Resposta em Freqiiéncia),
como para estimar os coeficientes dinamicos equivalentes do sistema rotor-mancal para a andlise
de sistema linearizado. Estas informagdes sdo importantes ndo apenas para validar um determinado
modelo, mas também, e ndo menos importante, para determinar as caracteristicas dinamicas da
maquina em diferentes condi¢des de operacao.

Na identificacio modal de estruturas, o principal objetivo € a determinacdo da matriz de
transferéncia, a partir da qual as informacdes modais da estrutura possam ser extraidas. Esta matriz
possui a propriedade de cada um de seus elementos representar uma relagdo entre um determinado
ponto de excitacdo e um determinado ponto de medi¢do, pontos estes definidos a priori. Desta
forma, uma vez obtida a matriz, pode-se determinar a resposta da estrutura nos seus variados pontos
a uma excitacdo qualquer em um, ou vérios, dos pontos da mesma. Com isto, as freqii€ncias e os
modos de vibrar da estrutura podem ser determinados (Ewins, 1984; Maia e Silva, 1997).

Uma das vantagens de sistemas estruturais lineares (ndo girantes) € o fato da matriz de trans-
feréncia da estrutura ser simétrica. Isto significa na pratica que, excitar em um determinado ponto
k e medir a resposta da estrutura no ponto j é o mesmo que excitar em j e medir em k£ . Ou seja,
pode-se eliminar etapas na obtencao experimental da matriz de transferéncia, ja que o conhecimen-
to de uma das linhas da matriz leva ao conhecimento da respectiva coluna, e vice-versa. A isto
da-se o nome de principio da reciprocidade (Ewins, 1984; Maia e Silva, 1997), e € este principio
que permite extrair os autovetores do sistema, seja analisando-se as linhas, seja analisando-se as
colunas da matriz de transferéncia.

A diferenca mais significativa entre uma estrutura convencional e um sistema rotativo € o fato
do efeito giroscopico (presente em sistemas girantes) inserir termos nas equacgdes de movimento,
os quais ndo se distribuem simetricamente em relagdo a diagonal principal das matrizes do sistema.
Com isto, o principio da reciprocidade ndo se aplica, pois a matriz de transferéncia resultante ndo é
simétrica. Assim, apesar de cada coluna da matriz ainda conter informagdes que permitam extrair
o conjunto de modos de vibrar do sistema (autovetores a direita), cada linha contém informagdes
que permitem extrair um conjunto diferente de modos de vibrar do mesmo sistema, chamados de
autovetores a esquerda (Nordmann, 1982; Bently e Muszynska, 1986; Rogers e Ewins, 1989).
De fato, para caracterizar completamente as caracteristicas dindmicas de um sistema com matrizes
assimétricas, ambos conjuntos de autovetores devem ser obtidos e a relacdo de escala entre eles
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deve ser definida. Do ponto de vista prético, € necessario medir pelo menos uma das linhas e
uma das colunas da matriz de transferéncia, o que resulta em um nimero duas vezes maior de
medicdes em relacdo ao nimero minimo de medi¢des possivel na identificacdo modal de estruturas
convencionais (Rogers e Ewins, 1989).

Uma descric@o detalhada da metodologia de identificagdo modal em sistemas rotativos pode
ser encontrada nos trabalhos de Nordmann (1982, 1984). Nestes trabalhos, além dos procedimentos
experimentais, apresenta-se uma expressao analitica para os elementos da matriz de transferéncia
em funcao de parametros modais, os quais sdo obtidos por ajuste das curvas tedricas usando método
de minimos quadrados. Nordmann (1984) mostra de maneira bastante clara, que os autovetores a
direita podem ser obtidos pela excitagdo em apenas um ponto € medi¢ao em todos os pontos do rotor
(formagdo de uma coluna da matriz), e que a os autovetores a esquerda sao obtidos pela medic¢ao
em um ponto e excitacdo em todos os pontos do rotor (formagdo de uma linha da matriz). Outro
exemplo de aplicacdo desta metodologia de identificacdo para rotores flexiveis pode ser encontrado
no trabalho de Bucher, Ewins e Robb (1996).

Mais recentemente, Lee (1991) propde uma metodologia de identificagcdo alternativa, traba-
lhando no dominio complexo (andlise modal complexa). Considerando-se que os sinais harmonicos
de excitacdo e resposta podem ser decompostos em componentes reais € complexas no plano com-
plexo, Lee (1991) deduz a fun¢do de transferéncia do sistema em fun¢do destas componentes.
Como resutado, ndo sé as informagdes modais do sistema podem ser extraidos, como no método
tradicional, mas também os movimentos de precessdao progressiva (forward) e retrégrada (back-
ward) do rotor podem ser separadamente analisados. Desta forma, pode-se identificar facilmente o
modo de precessdo do rotor em uma dada freqii€ncia da ressonancia, e a resposta do sistema é dada
pela composicdo das FRFs dos modos progressivo e retrégrado.

Em complemento a este trabalho, Lee e Joh (1993) apresentam um estudo de diferentes for-
mas de excita¢ao na andlise modal complexa, chegando a conclusdo de que a excitacao bidirecional
€ a mais indicada para estimar as FRFs no dominio complexo. Isto pode ser uma desvantagem, ja
que a excitagdo bidirecional exige o uso de dois atuadores acoplados ao mesmo ponto do rotor. Joh
e Lee (1993), por exemplo, utilizam um mancal magnético para efetuar as excitacdes e identificar
as caracteristicas modais de um rotor flexivel no dominio complexo.

Outros exemplos de aplicacdo da andlise modal complexa podem ser encontrados nos tra-
balhos de Bucher e Ewins (1997) e Bucher (2001), nos quais a metodologia foi aplicada em um
rotor flexivel com disco também flexivel acoplado. Nao s6 os modos de vibrar estaciondrios do
eixo foram determinados, conforme tipo de precessao (progressiva ou retrograda), mas também os
modos de vibrar ndo-estaciondrios do disco, o que ilustra a abrangéncia do método.

42



Embora os métodos até aqui descritos sejam os mais conhecidos, outros métodos podem ser
encontrados na literatura. Irretier (1999), por exemplo, apresenta a possibilidade tedrica de iden-
tificar sistemas rotativos com matrizes variantes no tempo, enquanto o trabalho de Burrows et al.
(1993) apresenta a determinagdo das FRFs do sistema rotativo, efetuando-se medidas freqiiéncia a
freqiiéncia.

O sucesso na implementacdo dos métodos de identificagdo depende de diversos fatores, que
vao desde a escolha dos atuadores (excitacdo) e sensores (medicao) até o tipo de processamento
final dos sinais, apds as medi¢des. Estes fatores, assim como os cuidados necessarios, sdo am-
plamente detalhados para cada etapa do processo de identificagdo experimental nos trabalhos de
Ewins (1984) e Maia e Silva (1997), sendo estas, portanto, boas referéncias introdutdrias na area.
Porém, diversos outros trabalhos podem ser encontrados na literatura, abordando problemas mais
especificos.

O trabalho de Rogers e Ewins (1989) apresenta uma extensa discussdo sobre os cuidados
envolvidos na identificacdo modal de sistemas rotativos, enfocando vantagens e desvantagens de
atuadores por impacto e eletromagnéticos, e os cuidados no uso de sensores de proximidade e nos
procedimentos de medicao. Outros cuidados na experimentagdo sao ilustrados com exemplos no
trabalho de Bigret (1986), no qual problemas de desalinhamento, irregularidades geométricas do
eixo (defeitos de circularidade), e efeitos eletromagnéticos nos cabos dos sensores sdo analisados
como origem de ruido nos sinais das medig¢des.

O tipo de sinal de excitacdo a ser usado na identificacdo também € fator importante na qua-
lidade dos resultados das medi¢cdes. Nordmann (1982), por exemplo, discute os efeitos de uma
excitacdo impulsiva, excitacdo senoidal freqii€éncia a freqiiéncia, e excitacdo por sinais de banda
em freqiiéncia. White e Pinnington (1982) apresentam, de maneira bastante completa, um estudo
sobre sinais chirp (sinal senoidal com freqii€ncia varidvel), discutindo-se suas principais vanta-
gens e desvantagens. De modo geral, o sinal chirp tem a vantagem de apresentar um perfil bas-
tante proximo de uma janela quadrada no dominio da freqiiéncia, porém com grandes oscilagdes
(fendmeno de Gibbs) proximo as extremidades do intervalo de freqiiéncia (Oppenheim e Schafer,
1999). Uma alternativa a este sinal foi proposta por Schroeder (1970), em que um sinal com
menor fator de pico € descrito, porém com mesmas caracteristicas de perfil quadrado no dominio
da freqiiéncia.

Trabalhos abordando maneiras de se melhorar a qualidade dos resultados também podem ser
encontrados (Ewins, 1993; Thomas e Nolan, 1994; Mitchell, 1994), os quais apontam para fatores
como a garantia da repetibilidade das medig¢des, a obten¢do de um ntimero suficiente de amostras e
conseqliente aplicagdo de médias, e a escolha de um estimador de FRF apropriado.
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Capitulo 3

Bancadas de Testes da Unicamp e da DTU

Neste capitulo, as bancadas de testes contruidas na Faculdade de Engenharia Mecanica da
Unicamp e no Departamento de Mecanica, Energia e Construcdo da Universidade Técnica da
Dinamarca (DTU) sdo apresentadas. Os sistemas hidraulicos destas bancadas, responsaveis pe-
lo suprimento de 6leo nas lubrificagcdes convencional e ativa dos mancais, também sdo descritos.
A instrumentagdo adotada nos ensaios experimentais de cada bancada de testes também é descrita,
e os cuidados necessdrios na aquisicdo e processamento dos dados sdo analisados. No final, um
resumo do procedimento experimental adotado nesta parte do trabalho em cada bancada de testes
¢ apresentado.

3.1 Bancada de Testes da Unicamp

A bancada de testes da Unicamp, utilizada nesta parte do estudo, estd ilustrada na Figura 3.1.
Um motor elétrico trifasico de 3 C'V' (no.1 —Fig. 3.1), aciona o eixo através de um acoplamento tipo
Kardan (Fig. 3.2). A freqiiéncia de rotacdo do motor pode ser controlada analdgica ou digitalmente

através de um conversor de freqiiéncia.

O rotor é suportado, em uma de suas extremidades, por um mancal de rolamento auto-
compensador de esferas (no.2 — Fig. 3.1), o qual da liberdade ao rotor de efetuar deslocamentos
angulares. O material do eixo do rotor € aco 1045 e seu comprimento total é¢ de 603 mm. O rotor
€ composto por uma seqiiéncia da discos de aco 1020 (no.3 — Fig. 3.1), totalizando uma massa de
79,9 kg. As dimensdes do rotor e as distincias relativas entre seus componentes estdo mostradas
na Figura 3.3. Na outra extremidade, o rotor € suportado pelo mancal segmentado ativo em estudo
(no.6 — Fig. 3.1).
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Figura 3.1: Bancada de testes da Unicamp: 1. motor elétrico; 2. mancal de rolamento; 3. rotor; 4. mancal
de excitagdo; 5. sensores; 6. mancal segmentado; 7. bloco de distribui¢do das servovalvulas.

Figura 3.2: Acoplamento tipo Kardan entre o motor elétrico e o eixo.
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Figura 3.3: Dimensdes do rotor e distancias relativas entre componentes.

Figura 3.4: Vista do eixo: 1. mancal de rolamento; 2. discos do eixo; 3. mancal de excitacdo com o
transdutor de forga acoplado; 4. sensores de proximidade; 5. mancal segmentado ativo.

Entre os discos do rotor e o mancal segmentado, estdo o mancal de excitacdo e os sensores
(nos.3 e 4, respectivamente — Fig. 3.4). O mancal de excitagdo é um mancal de rolamento auto-
compensador de esferas, no qual um atuador eletrodinamico € acoplado para excitar o sistema rotor-
mancal segmentado. Por se tratar de um sistema rotativo, necessita-se deste tipo de dispositivo para
que a excitacao do sistema possa ser feita sem que o movimento de rotacao do rotor seja restringido.
Devido ao fato do mancal de excitacdo ser auto-compensador, a forca de atuacdo pode ser exercida
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sobre o eixo sem que este cause um momento na haste do atuador. O transdutor de for¢a também é

acoplado ao mancal de excitagdo, conforme ilustrado na Figura 3.4.

O mancal segmentado ativo em estudo é composto por quatro sapatas em uma disposi¢ao
de carregamento sobre sapata (load-on-pad), como pode ser visto na Figura 3.5. O mecanismo de
atuacdo deste mancal ativo é baseado na injecdo de 6leo pressurizado na folga radial do mancal,
de forma a alterar a distribuicdo de pressdes hidrodinamicas. Esta injecdo € feita acoplando-se
os dutos de saida das servovalvulas as sapatas através dos bicos de injecao (Figuras 3.5). O dleo
pressurizado proveniente das servovalvulas passa pelo bico de injecdo e chega a cimara interna das
sapatas, a qual tem comunicacdo com a folga radial através de orificios usinados na superficie da
sapata. Assim, através destes orificios, o 6leo pressurizado € injetado na folga radial (Figura 3.6).
Esta lubrificacdo é denominada ativa neste trabalho. Os bicos de inje¢ao, além de conduzirem o
6leo pressurizado as sapatas, servem também de pivO para o deslocamento angular das mesmas. O
mancal segmentado também tem um suprimento de 6leo para a formacdo da pelicula na interface
eixo-sapata. Este suprimento de 6leo, aqui denominado lubrificac@o convencional, é feita por dutos
posicionados no espago entre sapatas (Fig. 3.5). Um resumo das dimensdes de projeto do sistema
rotor-mancal segmentado ¢ mostrado na Tabela 3.1.

Z * lubrificac&o ativa

servovalvula Il

uy(t)

&P lubrificagcdo convencional
servovalvula |

1Q

Figura 3.5: Configuragio interna do mancal segmentado ativo da Unicamp — Disposi¢é@o das sapatas e sis-
temas de lubrificacdo convencional e ativo.

Tabela 3.1: Dimensdes e tolerancias de projeto do sistema rotor-mancal segmentado da Unicamp.

raio do rotor na posi¢cdo do mancal R, (mm) 2496 40,005
raio das sapatas R, (mm) 260 =£0,1
folga radial nominal hn  (um) 170  £30
distancia do pivot a superficie da sapata As (mm) 19,5

angulo de abrangéncia das sapatas Qs ©) 60

largura das sapatas Ws  (mm) 40,0
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Figura 3.6: Desenho esquematico da montagem de uma das sapatas no interior do mancal da Unicamp.

3.1.1 Sistema Hidraulico

O diagrama do sistema hidraulico que supre 6leo para a bancada de testes da Unicamp é
mostrado na Figura 3.7. O sistema hidrdulico é composto por dois sub-sistemas de suprimento,
sendo um de baixa pressao e o outro de alta pressao.

- *: |
ancantl temperatura
bomba de baixa LUBRIFICACAO de entrada
pressao CONVENCIONAL
S TN 99
T
|
[

g

bomba de alta
pressao

B ind}

acumulador

-

LUBRIFICAGAO
ATIVA
> _

Mancal

temperatura
de saida

f]

%3 L

—chd

Figura 3.7: Diagrama esquemadtico do sistema hidraulico de suprimento de 6leo para o mancal segmentado
ativo da Unicamp.

O sub-sistema de alta pressdo € responsdvel pela geracdo da pressdo de trabalho das ser-
vovdlvulas e da pressdo piloto para controle dos respectivos carretéis. O motor e a bomba de
engrenagem deste sub-sistema suprem a linha com uma pressao de até 10 M Pa (100 bar). As ser-
vovélvulas utilizadas na bancada da Unicamp sdo servovalvulas MOOG mod.D765, cujos carretéis
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sao comandados por solendide e controlados por pressao piloto externa (vide Apéndice A.S).

O sub-sistema de baixa pressdo é responsavel pelo suprimento de 6leo para o mancal. O
motor e a bomba de palhetas deste sub-sistema suprem a linha com uma pressao de até 2 M Pa
(20 bar). Este sub-sistema é responsavel pela lubrificacdo convencional do mancal, suprindo éleo
para a formacao do filme de 6leo entre o rotor e as sapatas. Vdlvulas reguladoras de fluxo posi-
cionadas na entrada e na saida (retorno) do mancal permitem o controle da pressdo interna do
sistema.

Nas conexdes de entrada e saida do mancal (lubrificagdo convencional) sao montadas sondas
de temperatura. Termopares com calibragdo tipo T (cobre-constantan), cuja faixa de operagao esté
entre -233 e 400°C, sdo usados para a medicdo das temperaturas de entrada e saida do 6leo no
mancal. Os sinais dos termopares sdo eletronicamente convertidos para graus Celsius através de
um termometro digital de bancada, o qual possui junta interna de referéncia.

Ambos sub-sistemas de alta e baixa pressdo possuem valvulas de seguranga, sendo a do sis-
tema de alta pressao uma vélvula de seguranca diretamente operada. O 6leo do sistema hidrdulico
da bancada de testes da Unicamp é o ISO VG32, cuja curva de viscosidade € apresentada no
Apéndice B.1.

3.2 Bancada de Testes da DTU

A bancada de testes da DTU, utilizada neste estudo, esta ilustrada na Figura 3.8. O eixo
desta bancada (no.4 — Fig. 3.8) € suportado, em uma de suas extremidades, por um mancal de
rolamento auto-compensador de esferas (no.5 — Fig. 3.8), o qual da liberdade ao eixo de efetuar
deslocamentos angulares. Na outra extremidade, o eixo € suportado pelo mancal segmentado ativo
(no.2 — Fig. 3.8). O material do eixo € aco 1060, seu comprimento total € de 1150 mm, e sua massa
€ de 50,3 kg. As dimensdes do eixo e as distancias relativas entre os componentes da bancada estao
mostradas na Figura 3.10.

Um motor elétrico trifasico de 0,5 C'V' (no.1 — Fig. 3.9), aciona o eixo através de um sistema
polia-correia (no.2 — Fig. 3.9). A polia € acoplada a um eixo de transmissdo (no.3 — Fig. 3.9), o qual
estd conectado ao eixo (no.5 — Fig. 3.9) através de um acoplamento tipo Kardan (no.4 — Fig. 3.9).
A freqiiéncia de rotacdo do motor pode ser controlada através de um conversor de freqiiéncia.

Na extremidade do eixo estd posicionado o mancal de excitagdo (no.1 — Fig. 3.8). O mancal
de excitacdo ¢ um mancal de rolamento no qual um atuador eletrodindmico € acoplado para excitar
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Figura 3.8: Bancada de testes da DTU: 1. mancal de excitagcdo; 2. mancal segmentado ativo; 3. ser-
vovélvulas; 4. eixo; 5. mancal de rolamento.

Figura 3.9: Sistema de transmissdo do eixo: 1. motor elétrico; 2. correia/polia; 3. eixo de transmissao;
4. acoplamento tipo Kardan; 5. eixo.
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Figura 3.10: Dimensoes do eixo e distancias relativas entre componentes.

Figura 3.11: Sistema de excitacdo: 1. mancal de excitacdo; 2. haste; 3. transdutor de forca; 4. atuador
eletrodindmico; 5. suporte.

o sistema rotor-mancal segmentado. Por se tratar de um sistema rotativo, necessita-se deste tipo
de dispositivo para que a excitagdo do sistema possa ser feita sem que o movimento de rotagao do
eixo seja restringido. O transdutor de forca é acoplado ao mancal de excitacdo, através de uma
haste, conforme ilustrado na Figura 3.11, onde também se vé o atuador eletrodinAmico acoplado
ao transdutor de forga.

O mancal segmentado ativo da DTU é composto por quatro sapatas em uma disposi¢ao de
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carregamento entre sapatas (load-between-pad), como pode ser visto na Figura 3.12. O meca-
nismo de atuacdo deste mancal ativo também € baseado na inje¢ao de dleo pressurizado na folga
radial do mancal, de forma a alterar a distribui¢do de pressdes hidrodindmicas. Entretanto, esta
injecdo de 6leo ndo € feita através de bicos de injecdo e cAmaras nas sapatas, como no mancal
da Unicamp. Neste caso, as servovélvulas sdo montadas diretamente na caixa do mancal ativo e,
através de dutos internos, o 6leo pressurizado oriundo das portas das servovalvulas € dirigido para
as sapatas (Fig. 3.12). Nas sapatas, o 6leo pressurizado atinge a folga radial do mancal através de
um unico orificio, apos passar por um restritor (Fig. 3.13). O mancal segmentado também tem um
suprimento de 6leo para a formacao do filme de 6leo na interface eixo-sapata. Este suprimento de

Oleo € feito por dutos posicionados no espaco entre sapatas (Fig. 3.12).

lubrificacéo ativa %( ) e !
lubrificagdo convencional

Figura 3.12: Configuragdo interna do mancal segmentado ativo da DTU - Disposicao das sapatas e sistemas
de lubrificagdo convencional e ativo.

M rotor

folga radial orificio
\

—L: L ' - :F

sapata

presséo de 6leo
controlada

Figura 3.13: Desenho esquemadtico da montagem de uma das sapatas no interior do mancal da DTU.
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Um resumo das dimensdes do sistema rotor-mancal segmentado construido na DTU € mostra-

do na Tabela 3.2.

Tabela 3.2: Dimensdes e tolerancias de projeto do sistema rotor-mancal segmentado da DTU.

raio do rotor na posi¢do do mancal R, (mm) 49.80 = 0,005
raio das sapatas R, (mm) 50,0 =£0,1
folga radial hn  (um) 110,0 +20
distancia do pivot a superficie da sapata As (mm) 17,0

angulo de abrangéncia das sapatas 05 ©) 69,26
comprimento das sapatas Ws  (mm) 100,0

3.2.1 Sistema Hidraulico

O diagrama do sistema hidrdulico que supre 6leo para a bancada de testes da DTU € mostrado
na Figura 3.14. O sistema hidrdulico é composto por dois sub-sistemas de suprimento, sendo um

de baixa pressao e o outro de alta pressao.

LUBRIFICAGAO

CONVENCIONAL bomba de baixa
ﬁo—w pressao
temperatura
do reservatério LUBRIFICAGAO 3 } X
ATIVA =l
<
\}/ HoH Mancal N
i T bomba de
i | vacuo
bomba de alta [R—
pressao "# X ‘ ‘ T l 1‘7}7"
RETORNO
refrigeracao <>

Figura 3.14: Diagrama esquematico do sistema hidraulico de suprimento de 6leo para o mancal segmentado
ativo da DTU.

O sub-sistema de alta pressao é responsavel pela geracdo da pressdo a ser utilizada na lu-
brificagcdo ativa. O motor e a bomba de engrenagem deste sub-sistema podem suprir a linha com
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uma pressao de até 15 M Pa (150 bar), sendo esta pressdo controlada na bomba. As servovalvulas
utilizadas no mancal ativo sdo servovilvulas MOOG mod.E760-912 (vide Apéndice A.5), cujos
carretéis sdo comandados por solendide e controlados por pressado piloto interna, tomada da mesma
linha de suprimento.

O sub-sistema de baixa pressdo € responsdvel pelo suprimento e circulagdo de dleo para a
lubrificagdo convencional do mancal. O motor e a bomba de palhetas deste sub-sistema suprem a
linha com uma pressao constante de 0,2 M Pa (2 bar). O mesmo sub-sistema possui uma bomba de
vacuo para facilitar a circulagio do 6leo no interior do mancal e consecutivo retorno ao reservatorio.

Na linha de retorno ao reservatorio, a qual € a mesma para ambos sub-sistemas, hd um sistema
de refrigeracdo operado pela bomba de alta pressdo. A temperatura do 6leo no reservatorio € obtida
através de um termometro de bulbo ali presente. O 6leo do sistema hidrdulico da bancada de testes
da DTU € o0 ISO VG22, cuja curva de viscosidade € apresentada no Apéndice B.1.

3.3 Instrumentacao, Aquisicao e Processamento dos Sinais

Os ensaios experimentais deste trabalho baseiam-se na obtencdo de Fun¢des de Resposta em
Freqiiéncia (FRF) das bancadas de testes da Unicamp e da DTU, para os casos estético (rotor parado
e sistema de controle desligado), dindmico passivo (rotor girando e sistema de controle desligado)
e dinamico ativo (rotor girando e sistema de controle ligado). Estes ensaios envolvem a utilizagcdo
de um atuador para se excitar o sistema e de sensores para se medir o comportamento do sistema
sujeito a estas excitacoes.

Neste trabalho, utiliza-se um atuador eletrodinamico para se excitar o sistema. A principal
desvantagem de se usar um atuador eletrodindmico € o fato do sistema em estudo poder ter suas
caracteristicas alteradas pelo acoplamento do atuador ao sistema (Rogers e Ewins, 1989). Além
disso, no caso de um sistema rotativo, deve-se usar um dispositivo adicional para que o atuador
ndo restrinja os movimentos angulares e de rotagdo do eixo. Este dispositivo também ndo pode ter
freqiiéncias de ressonéncia na faixa de estudo e deve acompanhar os movimentos do eixo (Rogers e
Ewins, 1989). Neste caso, escolheu-se um mancal de rolamento auto-compensador como dispositi-
vo de conexao entre o atuador e o eixo. A grande vantagem de se usarem atuadores eletrodindmicos
€ a possibilidade de controle do sinal de excitacdo (entrada), além da dire¢do de aplicacdo da
forga, razdes pelas quais uma excitagao por impacto (martelo), por exemplo, ndo foi adotada neste
trabalho.

Para que o atuador possa excitar o sistema em uma faixa de freqiiéncias desejada, deve-se
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escolher o tipo de sinal elétrico adequado. Na literatura, varios tipos de sinais de excitagcdo podem
ser encontrados, sendo os sinais stepped-sine, chirp e aleatérios os mais usados com atuadores
eletrodinamicos para obter as resposta do sistema em uma determinada faixa de freqiiéncias (Ewins,
1984).

O sinal de excitacdo stepped-sine € sem divida o que resulta em respostas mais precisas em
amplitude, pois se excita cada freqii€ncia separadamente através de um seno simples e a resposta do
sistema € analisada apds o transiente. A desvantagem deste método é o longo tempo dispendido na
coleta dos dados de cada freqiiéncia para montar uma FRF completa, pois quanto maior a definicdo
em freqiiéncia da FRF, maior serd o numero de ensaios a serem efetuados (Ewins, 1984; Maia e
Silva, 1997).

Os sinais aleatorios tém a vantagem de excitar diferentes freqii€ncias do sistema em um
mesmo ensaio, devido ao seu espectro em freqiiéncia ser aproximadamente constante na faixa de
freqiiéncias de estudo. Apesar do tratamento do sinal para a obtencdo da FRF requerer o uso de
técnicas estatisticas, trata-se de um método bastante estabelecido e difundido na literatura, pois a
obtencdo da FRF torna-se bem mais rédpida em relacdo ao método stepped-sine. A geragdo de um
sinal aleatério pode ser feita através de geradores de sinal analdgicos, cujos modelos de mercado
sdo bastante confidveis. O maior cuidado que se deve ter no uso de sinais de excita¢ao aleatorios
€ a obrigatdria obtencdo de diversas FRFs para se efetuar uma média. Devido a natureza nao-
deterministica dos sinais, as variagdes entre diversas FRFs obtidas para uma mesma andlise ex-
perimental podem ser reduzidas efetuando-se médias entre elas no dominio da freqiiéncia (Maia e
Silva, 1997).

O método de excitacao utilizado neste trabalho € o chirp periddico, o qual envolve o uso de
um seno cuja freqiiéncia varia ao longo da faixa de interesse, e € repetido diversas vezes. Apesar de
ser, assim como o sinal aleatério, um método mais rdpido e prético do que o stepped-sine, deve-se
assegurar que a variacao da freqiiéncia € lenta o suficiente para que o sistema atinja a condi¢do de
regime e as medi¢Oes ndo apresentem distor¢cdes, como por exemplo um aumento de amortecimento
ou um erro na freqiiéncia de ressonancia (Ewins, 1984). Segundo Ewins (1984), uma maneira de se
verificar a eficiéncia do sinal chirp € efetuar dois ensaios, sendo um com a freqii€éncia aumentando
do valor minimo até o valor mdximo e outro com a freqiiéncia diminuindo do valor mdximo ao
valor minimo. Caso as FRFs resultantes sejam as mesmas, a taxa de variagdo da freqiiéncia esta
adequada.

O trabalho de White e Pinnington (1982) apresenta um estudo bastante detalhado sobre este
tipo de sinal de excitacdo, sendo que as principais observacdes no uso do sinal chirp sao:

e quanto maior a taxa de variagdo da freqiiéncia do sinal, menor a amplitude do espectro;
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deve haver um intervalo entre sinais sucessivos para que a resposta estrutural decaia suficien-
temente (uma queda de 40 d B faz com que o erro na estimativa do amortecimento seja menor
do que 10%; queda de 50 dB para que erro seja menor do que 5%);

deve-se usar filtro passa-baixa com freqiiéncia de corte igual a mdxima freqiiéncia do sinal;

tomar cuidado com o nivel DC residual do sinal;

taxa de amostragem do sinal:

— 4x afreqiiéncia mdxima do sinal — desejavel
— 3x afreqiiéncia maxima do sinal — suficiente

— 2x a freqiiéncia maxima do sinal — pobre, mas aceitdvel (maiores erros no final do

espectro)

e por ser sinal deterministico, erro por ruido pode ser reduzido efetuando-se média dos sinais
no dominio do tempo (efetuar 100 médias implica em um aumento de 20 dB na razdo
sinal/ruido).

Uma desvantagem do sinal chirp é o fato de seu espectro de freqii€éncia ndo ser perfeita-
mente constante na faixa de freqii€éncias desejadas, pricipalmente nas extremidades do espectro.
Nestas regides, o sinal apresenta alto fator de pico e o espectro varia fortemente com a freqii€ncia
(Fig. 3.15). Com isto, a FRF pode apresentar oscilagdes nas extremidades da faixa de freqiiéncias
de estudo, conforme ilustrado na Figura 3.15. O sinal chirp ilustrado na Figura 3.15(a) foi cons-
truido com o auxilio da rotina chirp do aplicativo MATLAB®. Uma solucéo para este problema
foi apresentada por Schroeder (1970), sendo que o autor descreve a constru¢ido de um sinal chirp
cujo espectro em freqii€ncia apresenta fator de pico reduzido.

Uma vez efetuada a excitacdo, resta a aquisicao da respectiva resposta do sistema. Para is-
to, transdutores de deslocamento, velocidade ou aceleracdo podem ser utilizados. Neste trabalho,
transdutores de aceleracdo (acelerdometros) sao usados para a identificacdo das freqiiéncias natu-
rais estruturais da bancada (ensaio estitico). Como esta identificacdo € feita com o eixo parado
(velocidade de rotac@o nula), o acelerometro pode ser conectado diretamente no eixo, com 0 uso
de cera ou base magnética. No caso dos ensaios com 0 eixo em movimento (ensaios dindmicos),
nos quais o objetivo € identificar as freqiiéncias de ressonancia do conjunto mancal-rotor, ndo ha
a possibilidade de se usar acelerdmetros caso os pontos de interesse para medi¢ao localizem-se no
rotor. Sendo assim, sensores de proximidade indutivos s@o utilizados, pois estes trabalham sem a
necessidade de contato direto com o eixo.
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Figura 3.15: Sinal chirp nos dominios do tempo e da freqiiéncia — Periodo de 2,048 s, taxa de amostragem
de 1 kH z, freqiiéncia maxima de 150 H z.

A escolha do acelerdmetro se faz pela sua sensitividade. Em geral, quanto maior for a sen-
sitividade do transdutor, melhor serd a qualidade das medi¢des (Ewins, 1984). Entretanto, quanto
maior for a sensitividade, maior e mais pesado serd o sensor, interferindo assim na massa da es-
trutura, e também menor serd a sua freqiiéncia natural, reduzindo portanto a maxima freqii€ncia
de trabalho. Desta forma, trata-se de uma relacdo de compromisso entre o aumento da precisao
das medicdes e a redugdo da influéncia do sensor da estrutura (Ewins, 1984). Considerando-se as
elevadas massas e baixas freqii€éncias naturais das bancadas de testes em questdo, os acelerdmetros
mais pesados e com maior sensitividade podem ser utilizados neste trabalho.

Os sensores de proximidade sdo os transdutores de deslocamento mais usados em sistemas
rotativos devido a possibilidade de medi¢do sem contato direto com o eixo. Estes sensores per-
mitem obter tanto o deslocamento absoluto do eixo como o deslocamento relativo (Rogers e Ewins,
1989). Porém, a medi¢do de deslocamentos em alta freqiiéncia pode acarretar erros de velocidade
(rate error) no sinal adquirido, os quais podem ser reduzidos pelo aumento da freqii€ncia elétrica
de suprimento do sensor (Silva, 1989).

Assim que os dados de entrada (forca) e saida (deslocamento, velocidade ou aceleracio) sdo
obtidos, resta o processamento destes sinais para a obtengdo das FRFs. Inicialmente, utiliza-se um
filtro passa-baixa analdgico, com freqii€éncia de corte na mdxima freqiiéncia da faixa de interesse,
para eliminar efeitos de aliasing (filtro anti-aliasing). Em seguida, cada sinal é multiplicado pela
respectiva sensibilidade do sensor que o originou. A FRFs sdo obtidas a partir dos estimadores
H, e Hy, os quais sdo calculados através de analisadores de sinal comerciais. Nos analisadores, os
dados sdo coletados e sofrem janelamento. Apds isto, as amostras sao superpostas durante a anélise
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(overlap) para melhorar a qualidade dos resultados nas extremidades do espectro de freqiiéncias.

A qualidade das medicoes pode ser avalidada através da fun¢do de coeréncia entre os sinais
de entrada e saida, a qual também ¢é calculada pelos analisadores. A presenca de ruido nos sinais de
entrada influencia os resultados do estimador H, enquanto a presenca de ruido nos sinais de saida
influencia os resultados do estimador H,. Outros fatores que podem levar a uma baixa coeréncia
entrre os sinais de entrada e de saida sdo a presenca de excitacdes externas além da excitacdo
proveniente do sinal de entrada; a baixa resolucdo em freqiiéncia das FRFs (bias-error); e uma
eventual nao-linearidade do sistema (Ewins, 1984; Maia e Silva, 1997). Uma anélise das vantagens
e desvantagens dos estimadores [1; e Hs pode ser encontrada no trabalho de Mitchell (1994), no

qual um terceiro estimador H“ também é descrito.

3.3.1 Procedimento Experimental

Na bancada de testes da Unicamp, a excitagdo experimental do sistema € feita através de um
atuador eletrodinamico B&K mod.4808, cuja for¢a de excitacdo € medida através de uma célula de
carga B&K mod.8200. A caracteristicas operacionais destes equipamentos sdo apresentadas nos
Apéndices A.1 e A.2. Na bancada de testes da DTU, a excita¢do experimental do sistema, para a
obtencdo das FRFs, € feita através de um atuador eletrodindmico MB PM50, cuja forca de excitagdo
¢ medida através de uma célula de carga (transdutor de for¢ca) B&K mod.8200 (vide Figura 3.11 e
caracteristicas operacionais no Apéndice A).

Para se excitar o sistema na faixa de freqiiéncias de interesse, utiliza-se um sinal chirp ori-
undo de um gerador de sinais conectado ao amplificador de poténcia do atuador eletrodinami-
co (Fig. 3.16). Na bancada de testes da Unicamp, os sinais de resposta do sistema nos ensaios
estaticos (rotacdo do rotor nula) sao medidos através de um acelerometro B&K mod.4332, cujas
caracteristicas técnicas sdo apresentadas no Apéndice A.3. Os sinais de resposta do sistema nos
ensaios dindmicos (rotagdo do rotor ndo nula) sdo medidos através de sensores de proximidade in-
dutivos Dornier IWA, cujas curvas de calibracdo sdo apresentadas no Apéndice A.4. Estes sensores
sdo posicionados na bancada de testes através de um suporte independente, fixado na base da ban-
cada. Na bancada da DTU, os sinais de resposta do sistema sao medidos através de acelerdmetros
B&K mod.4370 (vide Apéndice A.3), seja para os ensaios estdticos, seja para os ensaios dindmicos.
A disposicao da instrumentagao utilizada nos ensaios experimentais estd ilustrada na Figura 3.16.

Os sinais elétricos oriundos dos sensores sdo amplificados através de condicionadores de sinal
apropriados para cada tipo de sinal (forca, deslocamento ou aceleragcdo). Apds a amplificacdo, os
sinais sdo filtrados analogicamente (filtro anti-aliasing) e enviados para o analisador de sinais. No
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Figura 3.16: Instrumentacao e equipamentos utilizados para estimar as FRFs nos ensaios experimentais das
bancadas da Unicamp e da DTU.

caso da bancada da Unicamp, trata-se de um analisador Scientific Atlanta SD380, enquanto na
bancada da DTU € um analisador B&K mod.2032. No analisador, os sinais sdo convertidos para
unidades de trabalho (newton, metro, etc), e todas as analises descritas anteriormente sao efetuadas:
janelamento, overlap, cdlculo dos estimadores H; e H>, coeréncia, e efetuacao de médias de varias
amostras.

De maneira geral, o procedimento experimental adotado nas bancadas de testes da Unicamp
e da DTU ¢ dado por:

e montagem do aparato experimental, com a fixa¢do do atuador e posicionamento dos sensores
nos pontos de interesse;

e acionamento do sistema hidrdulico e regulagem das pressdes de suprimento do mancal (lu-
brificacdo convencional) e das servovélvulas (lubrificagdo ativa);

e acionamento do motor elétrico e regulagem da freqiiéncia de rotacao através do conversor de
freqiiéncia;

e no caso do ensaio dindmico ativo, acionamento do sistema de controle (descrito detalhada-
mente no Capitulo 7);

e aplicacdo do sinal de excita¢do no atuador eletrodinamico a partir do gerador de sinais;

e aquisi¢ao e processamento dos dados de forca e aceleracao, através dos condicionadores de
sinal e do analisador de sinais (obtencdo dos estimadores H e H> e da coeréncia aplicando-se
janelamento hanning, overlap de 75% e efetuando-se médias sucessivas);
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e na bancada da Unicamp, aquisicdo das temperaturas de entrada e saida do 6leo no mancal,
através do termOmetro digital e termopares; na bancada da DTU, medi¢do da temperatura
média do 6leo no reservatorio;

e montagem dos graficos.
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Capitulo 4

Identificacao Experimental das Bancadas de
Testes da Unicamp e da DTU

Neste capitulo, as caracteristicas das bancadas de testes da Unicamp e da DTU sao identi-
ficadas experimentalmente, usando-se o procedimento experimental descrito no capitulo anterior.
Inicialmente, uma anélise das freqii€éncias naturais estruturais das bancadas € efetuada (rotacdo nu-
la) e, em seguida, as freqiiéncias de ressonancia do sistema rotor-mancal sdo determinadas para
0 caso passivo (rotacdo ndo nula e controle desligado). Isto é feito através da andlise da Fungdo
de Resposta em Freqiiéncia (FRF) do sistema nas direcOes horizontal e vertical, para diferentes
velocidades de rotacao do rotor.

4.1 Bancada de Testes da Unicamp

4.1.1 Ensaio Estatico

O ensaio estatico da bancada de testes (rotor parado) tem por objetivo investigar as freqiiéncias
naturais estruturais da mesma. Para tanto, os seguintes componentes da bancada de testes da Uni-
camp sdo testados:

1. suporte do motor elétrico (direcao horizontal)
2. eixo (direcao horizontal)
3. suporte do mancal segmentado (direcdo horizontal)
4. suporte do mancal de rolamento (direcd@o horizontal)
5. eixo (direcdo vertical)

6. suporte dos sensores de proximidade (direc@o horizontal)
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Figura 4.1: Pontos de excitacdo (®) e medicdo (e) adotados no ensaio estatico da bancada de testes da
Unicamp.

Os pontos de excitagdo e medi¢do adotados neste ensaio sdo mostrados na Figura 4.1.

Nos testes de cada componente, a célula de carga é fixada através de rosca e o atuador é
acoplado na célula de carga também através de rosca. O atuador é suspenso por uma grua de forma
a diminuir a transmissibilidade do suporte do sistema de excitagdo. A medi¢do da resposta € feita
por acelerometro fixado com cera no ponto de interesse. O sinal de excitac¢do utilizado nos testes
€ o chirp de periodo de 2,0 s e freqiiéncia de corte de até 500 H z, dependendo da faixa em que
as freqiiéncias naturais de cada componente aparecem. A taxa de aquisicdo adotada é de 1 kH z.
No processamento dos sinais, usa-se a janela hanning e uma superposi¢ao de 75% dos pontos da
amostra, tomando-se a média de 20 amostras.

O suporte do motor apresenta uma primeira freqiiéncia natural em 127 H z, como se pode ver
na Figura 4.2. Neste teste, excitou-se a parte superior do suporte do motor, na dire¢do horizontal, e
o acelerometro foi posicionado também na parte superior do suporte.

Excitando-se o eixo a partir do mancal de rolamento de excitacdo e medindo-se na posi¢ao
em que os sensores de proximidade serdo utilizados no ensaio dindmico, obtiveram-se os resultados
apresentados na Figura 4.3. Nesta figura, duas freqiiéncias naturais podem ser observadas em 49
e 83 Hz, sendo a de 49 Hz a freqiiéncia mais pronunciada. Observando-se a Figura 4.4 (teste do
suporte do mancal segmentado), nota-se que estas mesmas freqii€éncias aparecem, porém com a de
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83 Hz sendo a mais proeminente. Portanto, a freqiiéncia de 83 Hz € provavelmente a primeira
freqiiéncia do suporte do mancal segmentado em estudo, e a de 49 H z € uma freqiiéncia natural do
eixo. Entretanto, considerando-se a esbeltez do eixo, esta freqii€ncia € muito baixa para que seja
uma freqii€ncia natural estrutural de flexdo. Na verdade, o eixo estd apoiado sobre a sapata inferior
do mancal segmentado, a qual tem liberdade de rotacdo. Assim, a freqiiéncia de 49 H z refere-
se a0 movimento de rotagdo da sapata devido aos movimentos de translagdo do eixo na direcdo
horizontal, durante a excitacdo. Trata-se de uma freqii€ncia natural do sub-sistema eixo-sapata
inferior.

O suporte do mancal de rolamento (Fig. 4.5) apresenta a primeira freqii€éncia natural em
207 H z, excitando-se e medindo-se na parte superior deste suporte. Os picos € anti-ressonancias
na faixa entre 40 e 100 H z evidenciam o acoplamento dindmico entre os sub-sistemas da bancada,
pois coincidem com as freqii€ncias encontradas nos testes do eixo (Fig. 4.3) e do suporte do mancal
segmentado (Fig. 4.4).
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Figura 4.5: FRF experimental do suporte do mancal de rolamento na dire¢do horizontal (estimador H;):
® - excitacdo, e - medicao.

Ao testar o eixo na direcao vertical, novamente excitando-o através do mancal de excitacao e
medindo a resposta na posi¢do em que os sensores de proximidade sdo utilizados, obtiveram-se os
resultados apresentados na Figura 4.6. Como se pode ver, hd uma freqiiéncia natural em 114 Hz.
Mais uma vez, considerando-se a esbeltez do eixo, acredita-se que ndo se trata de uma freqii€éncia
de flex@o do eixo, mas sim uma freqii€ncia do sub-sistema eixo-sapata inferior. Neste caso, o €ixo
estd apoiado na sapata, que por sua vez € conectada ao bico de injecdo de 6leo (sistema ativo).
Assim, a freqiiéncia natural encontrada € creditada a vibragdo da sapata sobre o bico de injecao
(Fig. 3.6).

Finalmente, o suporte dos sensores de proximidade € testado e uma freqiiéncia natural de
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Figura 4.6: FRF experimental do eixo na direcdo vertical (estimador H;): ® - excitagdo através do mancal
de rolamento de excitacdo, e - medi¢cdo na posicdo dos sensores de proximidade.

385 Hz ¢é encontrada (Figura 4.7). Como esta freqiiéncia estd bastante além da mixima freqiiéncia
da faixa de interesse (100 H z), as medic¢des pelos sensores de proximidade nao serdo afetadas.

Como se pode verificar, em todos os testes efetuados (Figuras 4.2 a 4.7) obteve-se boa co-
eréncia entre os dados de entrada e saida. O conjunto de freqiiéncias naturais encontradas na
bancada de testes da Unicamp estd listado na Tabela 4.1.
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Figura 4.7: FRF experimental do suporte dos sensores de proximidade na direcao horizontal (estimador
H,): ® - excitagio, e - medicao.
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Tabela 4.1: Primeiras freqiiéncias naturais dos componentes da bancada de testes da Unicamp.

49 Hz freqiiéncia de translagdo do eixo na dire¢do horizontal + rotagdo
da sapata inferior
83 Hz primeira freqiiéncia natural do suporte do mancal segmentado
114 Hz freqii€ncia natural do conjunto eixo-sapata inferior-bico de injecéo
na diregdo vertical
127 Hz primeira freqii€ncia natural do suporte do motor elétrico
207 Hz primeira freqiiéncia natural do suporte do mancal de rolamento
385 Hz primeira freqiiéncia natural do suporte dos sensores de proximidade

4.1.2 Ensaio Dinamico Passivo

Nesta etapa, determinam-se as FRFs do sistema rotor-mancal segmentado para o caso dina-
mico passivo, ou seja, para determinadas velocidades de rotagdo do rotor com o suprimento de
6leo acionado (lubrificagdo convencional) e sistema de controle desligado. As FRFs oriundas deste
ensaio permitem determinar o comportamento dindmico do sistema rotor-mancal quando sujeito as
for¢as hidrodinamicas do filme de 6leo, presentes na interface entre o rotor e as sapatas.

Seguindo o procedimento experimental descrito na Sec¢do 3.3.1, utiliza-se um sinal chirp
de periodo de 2,0 s e freqiiéncia de corte de 100 Hz. No processamento dos dados, adota-se
janelamento hanning e superposicao de 75% dos pontos de cada amostra, tomando-se a média de
150 amostras. Usam-se os sensores de proximidade indutivos para a medi¢do dos deslocamentos
do rotor, e as freqii€ncias de rotacdo do rotor adotadas sao de 15,0 e 30,0 Hz (900 e 1800 rpm).

As FRFs do sistema rotor-mancal passivo, obtidas com excitacao na direcdo horizontal, sdo
apresentadas na Figura 4.8. Para a rotacao de 15,0 Hz (Fig. 4.8(a)), detecta-se uma freqiiéncia de
ressonancia em 43 H z, enquanto para a rotacao de 30,0 H z (Fig. 4.8(b)), detecta-se uma freqii€ncia
de ressonancia de 42 H z com maior amplitude de pico. Este aumento da amplitude do pico de res-
sonancia reflete a diminui¢do do amortecimento do filme de 6leo devido ao aumento da freqiiéncia
de rotacdo do rotor, o que € coerente como a teoria de mancais hidrodindmicos (Someya, 1989).
Entretanto, pela mesma teoria, o aumento da freqiiéncia de rotacdo do rotor também deveria au-
mentar a rigidez do filme de 6leo, com conseqiiente aumento da freqii€ncia de ressonancia, o que
ndo ocorreu nos resultados experimentais.

Observando-se a fun¢ao de coeréncia das FRFs obtidas (Fig. 4.8), nota-se boa coeréncia entre
os sinais de entrada e saida na faixa de freqiiéncias em torno dos picos de ressonancia, ao contrario
da coeréncia em freqii€ncias mais altas. Esta reducdo da coeréncia se deve a uma reducio da razao
sinal/ruido causada pela baixa resposta do sistema nestas freqii€éncias mais altas. Baixa coeréncia
também € detectada nas freqii€ncias harmonicas da rotac¢ao, causada pelo desalinhamento residual
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Figura 4.8: FRFs experimentais da bancada de testes da Unicamp (estimador H; ) — Ensaio dinamico passivo
— Excitagdo na direcao horizontal (V).

do rotor. Este desalinhamento também causa o aparecimento de picos pontiagudos em freqii€ncias
sincronas (multiplas da freqii€éncia de rota¢do) nos graficos de receptancia.

As FRFs obtidas com excitacdo na direcdo vertical sdo apresentadas na Figura 4.9, com boa
coeréncia do sinal ao longo de toda a faixa de freqiiéncias de estudo. Tanto para a freqii€éncia de
rotacdo de 15,0 Hz como para a de 30,0 H z, ndo se detectam freqii€ncias de ressondncia na faixa
de freqiiéncias de interesse (0 a 100 H z). Novamente, picos em freqii€ncias sincronas aparecem
nos graficos de receptancia, causados pelo desalinhamento do rotor.

A temperatura do 6leo durante os ensaios dindmicos, medida através dos termopares na en-
trada e na saida do mancal (Sec¢do 3.1.1), variou dentro das faixas apresentadas na Tabela 4.2.
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Figura 4.9: FRFs experimentais da bancada de testes da Unicamp (estimador Hj)— Ensaio dindmico passivo
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Tabela 4.2: Variacdo da temperatura do 6leo medida durante cada ensaio dinamico.

N =15,0 Hz horizontal 26-28 °C
vertical 25-29 °C
N =30,0 Hz horizontal 25-28 °C
vertical 29-33 °C

4.2 Bancada de Testes da DTU

4.2.1 Ensaio Estatico

Os pontos de excitacdo e medicdo adotados neste ensaio da bancada de testes da DTU sao
mostrados na Figura 4.10.
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Figura 4.10: Pontos de medicao (e) adotados no ensaio estitico da bancada de testes da DTU nas dire¢des
horizontal e vertical.

Nos testes de cada ponto, a célula de carga é fixada ao mancal de excitacdo (ponto 1) e
o atuador € acoplado a célula de carga, ou seja, a excitacdo é sempre aplicada no mesmo ponto
(ponto 1). Dependendo da direcao de medigao (horizontal ou vertical), o atuador € posicionado na
respectiva direcdo. A medi¢do da resposta € feita por um acelerdmetro com base magnética, fixado
no ponto de interesse. O sinal de excitacdo utilizado nos testes € o sinal chirp de periodo de 6,0 s
e freqiiéncia de corte de 400 H z. A taxa de aquisi¢do adotada € de 1 kH z. No processamento dos
sinais, usa-se a janela hanning, sem superposicao (overlap), tomando-se a média de 100 amostras.
Os resultados dos ensaios em cada ponto de medi¢do sdo apresentados na Figura 4.11.

Como se pode observar na Figura 4.11, diversos picos aparecem nas FRFs, entretanto so-
mente alguns sdo referentes a freqiiéncias naturais do sistema. Na direc@o horizontal, analisando-se
a fase da resposta no ponto 9 (Fig. 4.12(a)), detectam-se duas freqiiéncias naturais em 86 e 291 H z,
quando a fase é de +90 graus. Na direcdo vertical, analisando-se a fase da resposta no ponto 8
(Fig. 4.12(b)), detecta-se uma freqiiéncia natural em torno de 200 H 2z e outra em torno de 330 H z,
quando a fase € de 90 graus, porém com menos clareza do que os resultados obtidos na dire¢do
horizontal.

De modo a se determinar os modos de vibrar da bancada, referentes as freqii€ncias naturais
encontradas experimentalmente, adota-se o procedimento descrito por Ewins (1984). Segundo
Ewins (1984), a constante modal do sistema para uma excitacao no ponto £ e medi¢do no ponto j
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Figura 4.12: Inertancia, fase e coeréncia dos resultados obtidos no ensaio estitico do ponto 9 (dire¢ao hori-
zontal) e do ponto 8 (direcao vertical).

pode ser obtida como funcdo dos parametros do pico de ressonincia em estudo, da forma:
_ 2
pAjk =4, Wy &p

em que ,A;; é a constante modal; A, é a amplitude do pico de ressonincia p ; e wg e &, sioa
freqiiéncia e o fator de amortecimento do pico de ressonancia p, obtidos pelo método peak-picking.
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Sabendo-se que, para o ponto de excitacdo (j = k), o deslocamento modal € dado por:

pq)k: = \/pAk:k

o vetor de deslocamentos modais do sistema para um determinado pico de ressondncia p pode ser
montado para os n pontos de medi¢do:

T
p@:{pq)l pP2 e p®y e pq)n}
sendo que:
Aig
H. = I
p=J pq)k:

Sendo assim, aplicando-se esta metodologia aos dados experimentais obtidos no ensaio esta-
tico da bancada de testes da DTU, obtiveram-se os modos de vibrar do sistema para as freqiiéncias
naturais encontradas. Os modos de vibrar das trés primeiras freqii€ncias naturais da bancada sdo
apresentados na Figura 4.13.

Como se vé na Figura 4.13, o primeiro modo de vibrar da bancada é o modo de corpo rigido
do eixo na direcdo horizontal (86 [ z). O grande deslocamento apresentado pelo ponto 9 (ponto
do mancal de rolamento) indica que o suporte do mancal de rolamento niao pode ser considerado
rigido no modelo matemético (um grau de liberdade para este ponto deve ser incluido no modelo).
Isto também fica evidente ao se observar o deslocamento do ponto 9 nos demais modos de vibrar
encontrados. O segundo modo de vibrar do sistema € o primeiro modo de flexdo do eixo na dire¢ao
vertical (200 H z), e o terceiro modo de vibrar do sistema € o primeiro modo de flexdao do eixo na
direcdo horizontal (291 H z).

4.2.2 Ensaio Dinamico Passivo

Nesta etapa, determinam-se as FRFs do sistema rotor-mancal segmentado para o caso dina-
mico passivo, para diferentes velocidades de rotacdo do rotor. Devido ao fato do eixo estar em
movimento rotativo, o que impede a fixacdo do acelerdmetro ao longo do mesmo, os pontos de
medicdo se reduzem aos pontos 1 (mancal de excitacdo) e 9 (mancal de rolamento) da bancada
(Fig. 4.10).
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Figura 4.13: Modos de vibrar da bancada de testes da DTU referentes as trés primeiras freqii€éncias naturais
encontradas no ensaio estatico.

Seguindo o procedimento experimental descrito na Sec¢ao 3.3.1, utiliza-se um sinal chirp de
periodo 6,0 s e freqiiéncia de corte de 400 H z. No processamento dos dados, adota-se uma taxa de
aquisicao de 1 k£H z, janelamento hanning e toma-se a média de 150 amostras. As freqiié€ncias de
rotacdo do rotor adotadas sao 10,4 H z, 20,0 Hz e 30,0 Hz (626, 1200 e 1800 rpm). Os resultados
obtidos sao apresentados nas Figuras 4.14 a 4.16.

Observando-se os resultados obtidos no ensaio dindmico, nota-se que a primeira velocidade
critica do sistema estd em torno de 69 H z na dire¢do horizontal. A segunda velocidade critica do
sistema estd em torno de 210 H z na dire¢do vertical, e a terceira velocidade critica do sistema esta
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Figura 4.14: Funcdes de resposta em freqiiéncia do sistema rotor-mancal operando na condi¢cdo passiva
(controle desligado) — Rotacdo de 10,4 H z.
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Figura 4.15: Funcdes de resposta em freqiiéncia do sistema rotor-mancal operando na condi¢cdo passiva
(controle desligado) — Rotacdo de 20,0 H z.
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em torno de 304 H z na dire¢do horizontal.

Os modos de vibrar do sistema em rotacdao ndao sao os mesmos dos encontrados no ensaio
estatico, pois, devido ao efeito giroscopico, estes deixam de ser modos planos para se tornarem
modos espacias. Devido a limitacdo de se medir a resposta do sistema em apenas dois pontos
do eixo (pontos 1 e 9), estes modos espaciais ndo puderam ser extraidos dos dados experimentais
(n3o ha pontos suficientes para se visualizar os modos). Entretanto, considerando-se que o eixo
ndo possui discos acoplados, e portanto tem baixa inércia polar e deve apresentar menor efeito
giroscopico, acredita-se que os modos apresentados pelo sistema em rotagdo estejam proximos dos
modos encontrados para o sistema parado. E interessante notar que as freqiiéncias encontradas para
o sistema em rotagdo (69, 210 e 304 H z) estdo proximas das encontradas para o sistema parado
(86, 200, 291 H z), o que pode ser um indicio desta similaridade entre os modos.

Analisando-se o primeiro pico de ressonancia do sistema, em torno de 69 H z na horizontal,
para as trés freqiiéncias de rotagcdo (Figura 4.17), nota-se que: (a) a freqii€ncia de ressonancia au-
menta com a rotacdo; (b) o fator de amortecimento do modo diminui com o aumento da rotagdo.
Isto pode ser explicado pela alteragdo das caracteristicas do filme de 6leo no mancal segmentado.
A rigidez e o amortecimento do filme de 6leo de mancais hidrodindmicos se altera com o aumento
da velocidade de rotagcdo. Esta alteracdo se caracteriza pelo aumento da rigidez e diminui¢dao do
amortecimento, principalmente para condi¢des de baixo carregamento, como € o caso do mancal
em questdo na dire¢do horizontal. Assim, o aumento da rigidez do filme de 6leo do mancal seg-
mentado fez com que o primeiro pico de ressondncia se deslocasse para freqiiéncias ligeiramente
mais altas. Além disso, a diminui¢do do amortecimento no filme de 6leo resultou no aumento das
amplitudes de vibracdo em rotacdes mais altas, da mesma forma como nos resultados obtidos para
a bancada de testes da Unicamp na dire¢do horizontal (Fig. 4.8).

E interessante ressaltar que a primeira velocidade critica do sistema pode estar relacionada
com o modo de corpo rigido do eixo na direcdo horizontal. Se isto for verdade, este efeito do filme
de 6leo € plausivel, pois modos rigidos sdao fortemente influenciados pela dinamica dos suportes.
Neste caso, um dos suportes do eixo, o mancal segmentado, apresenta alteracdo de suas carac-
teristicas dindmicas com o aumento da rotacdo, resultando em alteracdes na dindmica do modo de
vibrar.

Observando-se a funcao de coeréncia das FRFs obtidas, nota-se boa coeréncia entre os sinais
de entrada e saida para toda a faixa de frequiéncias estudada, com exce¢do das harmonicas de
rotacdo. Isto possivelmente se deve ao desbalanco e ao desalinhamento residuais do rotor, os quais
introduzem forgas de excitagdo adicionais ao sistema, aumentando o ruido nas medic¢des.

A temperatura do 6leo durante os ensaios dinAmicos da bancada de testes da DTU, medida
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Figura 4.17: Comparagdo entre os picos da primeira velocidade critica do sistema rotor-mancal para as
diferentes velocidade de rotacao adotadas.

através do termOmetro instalado no reservatorio, variou entre 20 e 25°C.
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Capitulo 5

Modelos Matematicos das Bancadas de Testes
da Unicamp e da DTU

Neste capitulo, descrevem-se os modelos matematicos desenvolvidos para as bancadas de
testes da Unicamp e da DTU, considerando-se que o eixo € rigido na faixa de freqiiéncias de
estudo. Tratam-se de trés modelos: modelo linear com forcas de atuagdo externas; modelo ndo-
linear; e modelo por coeficientes dindmicos equivalentes da lubrificacdo ativa. A diferenca entre os
trés modelos aqui descritos estd na maneira como o sistema de injecdo € representado.

No modelo linear, as equagdes de movimento sao obtidas pela Dindmica de Multiplos Corpos.
As forcas de atuagdo do mancal sdo consideradas como forgas externas nas equacdes de movimento,
e a sua relagdo com o sinal de entrada das servovalvulas € linearizada. Desta forma, todo o sistema
de injecao € representado por esta relacdo linear entre a forca de atuagdo e o sinal de entrada, a qual
€ obtida experimentalmente. Estes modelos lineares sdo os utilizados para o cdlculo dos ganhos do
controlador, a serem implementados experimentalmente nas bancadas de testes (Capitulo 7).

O segundo modelo envolve o uso das equagdes ndo-lineares de movimento do rotor. As forcas
de atuacdo sdo calculadas através da equagdo de Reynolds modificada, na qual estdo inseridos
termos relativos a injecdo de 6leo. Através da modelagem do sistema hidrdulico, obtém-se a relagao
entre o sinal de entrada das servovélvulas e a pressdo de inje¢do. Trata-se de um modelo mais geral,
porém mais dispendioso computacionalmente. Este modelo, deduzido para a bancada de testes da
Unicamp, € usado na andlise de controle de instabilidades (Capitulo 10).

Por ultimo, apresenta-se uma maneira de se estimarem os coeficientes dinamicos equivalentes
do filme de 6leo, considerando-se o sistema de injecdo (lubrificacdo ativa). Este modelo envolve
a insercdo de um controlador PD na equacdo de Reynolds modificada, considerando-se a equacao
dindmica das servovdlvulas. Desta forma, os coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo
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nao s6 dependem do nimero de Sommerfeld e do fator de pré-carga, mas também dos ganhos
do controlador. Exemplos de utiliza¢do destes coeficientes dinAmicos equivalentes da lubrificacao
ativa sdo apresentados no Capitulo 7 (comparagdo numérico-experimental) e Capitulo 8 (aplicacdo
industrial). A partir destes coeficientes, estudam-se também os limites da lubrificacdo ativa (Capi-
tulo 9).

5.1 Modelo Linear com Forcas de Atuacao Externas

Quando um componente de uma méquina € considerado rigido, isto significa que as ampli-
tudes de vibracdo oriundas da elasticidade de seu material ndo sdo significativas em relagcdo as
amplitudes dos movimentos de corpo rigido do mesmo. Desta forma, o eixo da bancada de teste
podera ser considerado rigido na faixa de freqiiéncias de estudo se este critério for obedecido. Ca-
so os discos acoplados ao eixo também possam ser considerados rigidos por este critério, tanto o
eixo como o disco passam a ser considerados parte de um mesmo corpo, obedecendo as mesmas
equacoes de movimento na modelagem de corpo rigido.

Um corpo rigido pode sofrer trés translagdes e trés rotagdes no espago, regidas pelas equagdes
de Newton e Euler, respectivamente. A equagdo de Newton, descrita no referencial inercial B e
considerando-se massa do corpo constante, € dada por:

M Braem = ZBIfcm (51)

em que m € a massa do corpo; a.,, é o vetor aceleracdo linear do centro de massa do corpo; e .,
€ o vetor de forgas aplicadas ao centro de massa do corpo.

Considerando-se um referencial Bn soliddrio ao corpo com origem no ponto [ genérico,
a equacgao de Euler pode ser escrita de forma que o tensor de inércia do corpo, descrito neste
referencial, permaneca constante (Santos, 2001a). Assim, a equagao de Euler tem a forma:

d

BnIl % (an) +m % (Bnrcm X anl)

+ Bnln X (BnIl BnW + M BpTem X anl) = ZBHMZ (5.2)

em que I; é o tensor de inércia do corpo em relagdo ao ponto [ ; w € o vetor velocidade angular
absoluta do corpo; r,, é o vetor posi¢ao do centro de massa do corpo em relagdo ao ponto [ ; v; é o
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vetor velocidade linear do ponto [ ; 5,2, € o vetor velocidade angular absoluta do referencial Bn,
descrito no referencial Bn; e M, é o vetor de momentos externos aplicados ao corpo em relagao ao
ponto [ .

5.1.1 Modelo da Bancada de Testes da Unicamp

Fixando-se o ponto [ (origem do sistema de referéncia) no ponto de pivoteamento do eixo
da bancada de testes da Unicamp (mancal de rolamento), o qual é um ponto fixo no espago, a
velocidade linear v; torna-se nula. Assim, pode-se simplificar a equagao (5.2) da forma:

d

Bnli a (Bnw) + B X (Bnli Baw) = Z Bn M (5.3)

De forma a facilitar a descricao dos vetores contidos na equacgdo de Euler, trés sistemas de
referéncia podem ser utilizados, aplicando-se trés rotacdes consecutivas ao corpo. Seguindo-se 0s
angulos de Kardan, tem-se: primeira rotacdo () em torno do eixo Z do referencial inercial B1,
formando o referencial auxiliar B1; segunda rotacdo () em torno do eixo Y; do referencial auxiliar
B1, formando o referencial auxiliar B2; e terceira rotacao (¢) em torno do eixo X, do referencial
auxiliar B2, formando o referencial auxiliar B3 soliddrio ao corpo (vide Fig. 5.1). Devido ao
fato do referencial auxiliar B3 ser soliddrio ao corpo, o tensor de inércia do corpo descrito neste
referencial é constante.

Figura 5.1: Sistemas de referéncia e pontos de interesse no modelo de eixo da bancada de testes.
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Entretanto, considerando-se que o eixo é um corpo cilindrico, e que a ltima rotacao (¢) é
efetuada em torno de seu eixo de simetria (eixo X5), o tensor de inércia descrito no referencial B3
¢é idéntico ao descrito no referencial B2. Por esta razdo, ndo € necessario utilizar o referencial B3
para descrever os vetores, bastando o referencial B2. Portanto, a equacdo de Euler (eq.(5.3)) sera
descrita no referencial B2.

O vetor de velocidade angular absoluta do referencial B2, descrito neste mesmo referencial
(32€22), é dado pela soma do vetor velocidade angular do referencial B1, descrito no referencial
B2, com o vetor velocidade angular do préprio referencial B2, também descrito em B2. Assim,

tem-se:
0 0 —~ sen 3
vy 0 v cos [3

em que T, € a matriz de transformacdo de coordenadas do referencial inercial para o referencial
auxiliar B1; e T3 € a matriz de transformagdo de coordenadas do referencial auxiliar B1 para o

referencial auxiliar B2.

O vetor de velocidade absoluta do rotor, descrito no referencial B2 (gow), € dado pela soma
do vetor velocidade angular absoluta do referencial B2 com o vetor velocidade angular do rotor
(spin), todos descritos em B2. Portanto:

0 ¢ — sen
Bow = gl +¢ 0 » = 16} (5.5)
0 4 cos 3

Para a modelagem do eixo da bancada de testes da Unicamp (Fig. 3.3), sdo considerados
quatro pontos de interesse no corpo, sendo que em trés atuam forcas externas: o ponto em que se
situa o mancal de rolamento (ponto R — ponto de pivoteamento do eixo e origem dos sistemas de
referéncia); o centro de massa do conjunto eixo-discos (ponto O — ponto onde a for¢a peso atua); o
ponto de excitagdo externa (ponto E — ponto no qual o atuador eletrodindmico € acoplado); e o ponto
em que se situa o mancal segmentado em estudo (ponto H — ponto onde as forcas hidrodinamicas e
hidrostaticas atuam) — vide Figura 5.1. Desta forma, o vetor de momentos externos em relacao ao
ponto de pivoteamento (ponto R), descrito no referencial B2, serd dado pela soma dos momentos
causados pelas for¢as atuantes nestes pontos, da forma:

> BaMpg = paro X pafo + porp X pofp + pory X paofy (5.6)
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em que r; € o vetor posicao e f; € o vetor for¢a atuante no i-ésimo ponto do eixo.

Considerando-se que os vetores forca sdo mais facilmente descritos no referencial inercial
(BI), tem-se:

Bgfi = Tg T,y BIfi , para 1= O, E, H (57)

Inserindo-se as expressoes (5.4) a (5.7) na equacdo de Euler simplificada (5.3), chega-se ao
sistema de equacdes ndo-lineares de movimento do rotor da bancada de testes da Unicamp:

Iﬁ(&—&senﬂ—ﬁﬁcosﬂ)+([ﬁ—[£>ﬁﬁc056:0
Iﬁﬁ%—[ﬁ:qﬁcosﬂ—i—(Iﬁ—[ﬁ)"ysenﬂcosﬁ:—(TROFOy—i—rREFEy

+ TRy FHy> sen fseny — (rro Fo. + 7re Fg. + 7y Fu.) cos (3 (5.8)
IR cos p—IE 3+ (Iﬁ—fﬁ—fi)ﬁﬁsenﬂ: (TR0F0y+7’REFEy

+TRHFHy> cosS v

R

em que /¥ é o momento de inércia polar do rotor em relagdo ao ponto R; I% e IZ sio os momentos

>Tyy
de inércia laterais do rotor em relagdo ao ponto R; 7, € a distancia do ponto m ao ponto n ; Fp,
e Fp. sdo as forgas atuantes no centro de massa do rotor; F'g, € Fp, sdo as forgas de excitagdo; e
Fp, e Fy, s@o as forgas oriundas do filme de 6leo do mancal segmentado (forgas hidrodindmicas e

forcas de atuacao).

Devido ao fato da velocidade de rotagdo do rotor ((/5) ser considerada constante nas analises
deste trabalho, a primeira equagdo do sistema (5.8) ndo serd utilizada. Considerando-se que o eixo
efetua deslocamentos angulares pequenos, pode-se adotar cose ~ 1 e sene = ¢, e desprezar
termos quadraticos (hipotese de baixas freqii€ncias) e termos ndo-lineares. Assim, a equacgao (5.8)
toma a forma linearizada:

{IﬁB‘FIg;Q%B’?/:_TROFOz_TREFEZ_TRHFHZ (5.9)

IRY—IR ¢ = rro Fo, +TrE Fi, + rrE Fu, '

As forgas atuantes no ponto H sao as forgas oriundas do filme de 6leo do mancal segmentado.
Estas forcas podem ser divididas nas forcas hidrodindmicas e nas forcas de atuacdo do sistema de
injecdo. Considerando-se que as for¢as hidrodindmicas do filme de 6leo podem ser representadas

pelos seus coeficientes dinAmicos equivalentes, tem-se:

FHy = _kyy Y — dyy yH + FAy
FH == _kzz ZH — dzz ZH + FAZ (510)

z
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em que kyy, k.., dy, € d,. sdo os coeficientes de rigidez e amortecimento equivalentes do filme
de dleo nas dire¢des Y e Z; yy € zg sdo os deslocamentos do centro do rotor no ponto H; e Fy,
e F4. s@o as forgas de atuagdo do sistema de injec@o (lubrificagdo ativa) nas dire¢des Y e Z. Os
coeficientes dindmicos cruzados equivalentes do filme de 6leo (k,., k.,, d,., d.,) ndo sdo aqui
considerados pois, em mancais segmentados, estes coeficientes podem ser desprezados em relacdo
a grandeza dos coeficientes diretos.

Sabendo-se que yg = rryy € zg = —rgry P (Fig. 5.1), e inserindo-se (5.10) em (5.9),
chega-se ao sistema de equacdes de movimento do rotor da bancada de testes da Unicamp, cuja
forma matricial € dada por:

MBXB—FDB).CB—FKBXB:fB—FfA (511)
sendo que:
16} % k.. 0
X - K et
b { v o 0 o Kyy
IR 0 _TROFO _TREFE
= | vy _ . g
M [ 0 It ] fs { rro Fo, + re Fg,
D — rdgd.. IR g, — ) ~TRH Fa,
b —It ¢ r%.d,, 4 Tri Fa,

Desta forma, tem-se um modelo linear para bancada de testes da Unicamp, considerando-se
rotor rigido, no qual as forcas de atuacdo da lubrificagc@o ativa s@o inseridas como forcas externas

(fa).

5.1.2 Modelo da Bancada de Testes da DTU

No capitulo anterior, apresentaram-se os modos de vibrar do sistema rotor-mancal da bancada
de testes da DTU e se observou que o primeiro destes modos € relativo ao movimento de corpo
rigido do eixo, em freqii€ncias abaixo de 100 H z (Fig. 4.13). Além disso, nota-se que o ponto de
pivoteamento do rotor (ponto 9 —posi¢do do mancal de rolamento) também apresenta translacdo.
Desta forma, pela Dinamica de Multiplos Corpos, a bancada de testes da DTU possui trés graus de
liberdade: dois deslocamentos angulares (eixo rigido) e um deslocamento linear (ponto do mancal
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CORPO | CORPO I

(eixo) (caixa do mancal
de rolamento)

Figura 5.2: Diagrama de corpo livre dos corpos que compdem o modelo da bancada de testes da DTU.

de rolamento), e pode ser decomposta em dois corpos: o eixo (Corpo I) e a caixa do mancal de
rolamento (Corpo II). O diagrama de corpo livre destes corpos € apresentado na Figura 5.2. A
dindmica dos demais componentes da bancada (acoplamento, transmissao, polia) ndo sdo conside-

rados na modelagem.

O Corpo I (eixo) € dividido em quatro pontos de interesse onde forcas externas sao aplicadas:
o ponto de excitacdo (E); o ponto do mancal segmentado ativo (H); o centro de gravidade do eixo
(0); e o ponto do mancal de rolamento (R). De forma a facilitar a descri¢do dos vetores envolvidos
nas equacdes de movimento, aplicam-se trés rotagdes consecutivas ao Corpo I, seguindo os angulos
de Kardan: primeira rotagdo () em torno do eixo Z do referencial inercial BI, formando o refe-
rencial auxiliar B1; segunda rotagdo (/3) em torno do eixo Y; do referencial auxiliar B1, formando
o referencial auxiliar B2; e terceira rotagdo (¢) em torno do eixo X, do referencial auxiliar B2,
formando o referencial auxiliar B3 solidario ao corpo (vide Fig. 5.2). Devido ao fato do referen-
cial auxiliar B3 ser soliddrio ao corpo, o tensor de inércia do corpo descrito neste referencial é
constante. As matrizes de transformacdo de coordenadas para cada mudanca de referencial sdo as
mesmas do modelo da bancada de testes da Unicamp. O Corpo II (caixa do mancal de rolamento)
¢ considerado como particula e possui grau de liberdade de movimento linear na direcdo Y do
sistema de referéncia inercial (yg). Desta forma, o eixo € livre para rotacionar em torno do ponto
R, e o ponto R ¢ livre para se mover na direcdo Y. Além disso, o Corpo II € solidario ao ponto R

do eixo.

Aplicando-se a segunda lei de Newton (eq.(5.1)) ao Corpo II (caixa do mancal de rolamento),
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tem-se:

d .
mr = (5rve) =Y pifp = mrijr=Fg, = FR, (5.12)

em que mpg € a massa do Corpo II; v € o vetor de velocidade linear do Corpo II, descrito no refe-
rencial inercial; fz € o vetor de forcas aplicadas ao Corpo 11, descrito no referencial inercial; F'R,
¢ a forga de reacdo no ponto R; e Iz, € a forga de resisténcia do suporte do mancal de rolamento
(Corpo 1I).

Aplicando-se a segunda lei de Newton ao Corpo I (eixo), tem-se:

d mryR:FHy+FEy+FOy+FRy

M (prve) =) it = { 0= Fy, + Fu, + Fo, (estética) (.13)

em que m, € a massa do Corpo I (rotor); v,. € o vetor de velocidade linear do Corpo I descrito no
referencial inercial; f,. € o vetor de forcas aplicadas ao Corpo I, descrito no referencial inercial; Fu,
e Fp. sao as forga oriundas do filme de 6leo do mancal segmentado; I, € Fg, sdo as forgas de
excitagdo; e Fp, € Fp, sdo forgas aplicadas no centro de gravidade do eixo (Corpo I). O balango
das forcas na dire¢do Z da equacao (5.13) representa o equilibrio estatico do eixo nesta dire¢ao.

A equacdo de Euler (eq.(5.2)) aplicada ao Corpo I pode ser simplificada para:

d

B2lR 7 (Bowy) +m, 7 (B2rro X B2VR) + B2 X (polg pow,) = poMp (5.14)

sendo que se utiliza o referencial auxiliar B2 para descrever os vetores da equagdo pois o tensor
de inércia do Corpo I descrito no referencial B3 € idéntico ao descrito no referencial B2 (corpo
cilindrico e rotacao ¢ do referencial 53 efetuada em torno do eixo de simetria). Na equacdo (5.14),
I é o tensor de inércia do Corpo I; w,. € o vetor de velocidade angular absoluta do Corpo I e igual ao
vetor de velocidade angular absoluta do eixo do modelo da bancada de testes da Unicamp (eq.(5.5));
(2, é o vetor de velocidade angular absoluta do referencial B2 e igual ao vetor de velocidade angular
absoluta do referencial B2 do modelo da bancada de testes da Unicamp (eq.(5.4)); rro € o vetor
posi¢do do centro de gravidade do Corpo I em relagio ao ponto R; v € o vetor de velocidade linear
absoluta do ponto R; e M € o vetor de momentos aplicado no Corpo I em relagao ao ponto R.
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A equagdo (5.14) resulta no sistema de equacdes ndo-lineares de movimento do rotor da
bancada de testes da DTU (Corpo I), da forma:

If;(é—;y sen 3 — 4 3 cosﬁ)%—([ﬁ—[ﬁ)ﬁ'fy cos =0

Iﬁ,B—mﬂ’Ro ('y'R sen 3 seny + yg 3 cos B senv + yr+ sen 3 cosy)
IR $4 cos f+ (IZRZ - Ifa:) A% cos 3 sen f = — (T’RE Fg, + rru Fu,
+ 7RO Foy> sen 3 seny — (rgp Fg. + 7re Fu. + rro Fo.) cos (3

I (3 cos B—4 3 sen B) + m, rro (ijn cos B —yr 3 sen ) — I 63
+ (Ifx —Iﬁ,)ﬁﬁ" sen § = (rRE Fg, + rr Fu, + Tro Foy> oS 7y

(5.15)

Devido ao fato da velocidade de rotagdo do rotor ((/5) ser considerada constante nas analises
deste trabalho, a primeira equagdo do sistema (5.8) ndo serd utilizada. Considerando-se que o eixo
efetua deslocamentos angulares pequenos, pode-se adotar cose ~ 1 e sene = ¢, e desprezar
termos quadréticos (hipdtese de baixas freqii€ncias) e termos ndo-lineares. Assim, a equacgdo (5.8)
toma a forma linearizada:

{ IEB+1IE 64 =—rge Fp. — rru Fu. — Tro Fo. (5.16)

IE5+m,rpoiin — IR ¢ B = rre Fi, + rru F, + Tro Fo,

Inserindo-se a equag@o (5.12) na equagdo (5.13), para eliminar a forca de rea¢dao F'RR,, €
agregando-se o resultado a equagdo (5.16), chega-se as equagdes lineares de movimento da bancada
de testes da DTU, da forma:

(m» +mg) §jr = Fr, + Fu, + Fg, + Fo,
Iy B+ 1 ¢ = —rrp Fu, — vri Fu, — Tro Fo, (5.17)
IE5+myrroijr — IE ¢ B =rre Fp, + rru Fu, + 7ro Fo,

As forgas atuantes no ponto R podem ser descritas pelos coeficientes equivalentes de rigidez
e amortecimento do suporte do mancal de rolamento. As forgas atuantes no ponto H sao as forcas
oriundas do filme de 6leo do mancal segmentado. Estas forcas podem ser divididas nas forcas
hidrodindmicas e nas forcas de atuacdo do sistema de injecdo. Considerando-se que as forcas
hidrodinamicas do filme de 6leo podem ser representadas pelos seus coeficientes dinamicos equi-

valentes, tem-se:

Fr, = —kryr —dryr (ponto R)

. 5.18
FHy:_kyyyH_dyyyH+FAy ( )
FH == _kzzZH_dzzéH—i_FAz

z

(ponto H)
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em que kg e dg sdo os coeficientes de rigidez e amortecimento do suporte do mancal de rolamento.
Novamente, os coeficientes dindmicos cruzados equivalentes do filme de 6leo (k,., k.., dy., d.,)
nao sdo aqui considerados pois, em mancais segmentados, estes coeficientes podem ser desprezados

em relacdo a grandeza dos coeficientes diretos.

Sabendo-se que yy = (rrp Y + yr) € 2y = —rry B (Fig. 5.2), e inserindo-se (5.18) em
(5.17), chega-se ao sistema de equagdes de movimento do rotor da bancada de testes da DTU, cuja
forma matricial é dada por:

MBiB—FDB}.(B—{—KBXB:fB—FfA (519)
sendo que:
Yr (my+mg) 0 0
XpB = 6 MB = 0 [ﬁl 0
Y myTRO 0 Ig
i (dR + dyy) 0 TRH dyy ] FEy + Foy
D = 0 P e IF fp =4 —7re Fr. —rro Fo.
rrady,  —IE ¢ ri,d,, | rrE FE, + RO O,
[ (kr + kyy) 0 TR Kyy | Fa,
Kp = 0 % k.. 0 fa=4q —rru Fa,
TRH kyy 0 T%%H kyy ] TRH FAy

Desta forma, tem-se um modelo linear para a bancada de testes da DTU, considerando-se
rotor rigido, no qual as forcas de atuacdo da lubrificac@o ativa sdo inseridas como forgas externas.

5.1.3 Modelo dos Mancais Segmentados e Coeficientes Dinamicos Equiva-
lentes da Lubrificacao Convencional

Os mancais segmentados das bancadas de testes da Unicamp e da DTU sdo compostos por
quatro sapatas pivotadas, as quais possuem liberdade de movimento de rota¢do. Desta forma, a
equacgdo de movimento das sapatas é dada por:

Is &y = M, (5.20)
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Figura 5.3: Componentes normal e tangencial das Figura 5.4: Integracdo da fungdo distribuicdo de
for¢as hidrodinadmicas atuantes na i- pressao hidrodinamica sobre a sapata.
ésima sapata e sistemas de referéncia
axiliares.

em que «; € o deslocamento angular da i-ésima sapata; /; € o momento de inércia da sapata; e M,
¢ o momento externo aplicado a i-ésima sapata, causado pelas forcas hidrodinamicas do filme de
Oleo.

As forcas hidrodinamicas que atuam sobre a i-€sima sapata podem ser decompostas em com-
ponentes normal (F),;) e tangencial (F,;) a superficie da sapata, conforme ilustrado na Figura 5.3.
Estas forgas sdo obtidas integrando-se a fungéo distribuigéo de pressdo hidrodindmica (p(Z7, Z)) na
area da superficie da sapata (Fig. 5.4), da forma:

FyQi:[[ pi(Z,Z) cos ¢ dzdx
o (5.21)

Fm-:/_/_ pi(Z,Z) sin ( dzdzx

em que (Z, z) sdo coordenadas de um sistema de referéncia fixo a superficie da sapata (Fig. 5.4).

O momento aplicado a sapata € causado pela for¢a hidrodinamica tangencial (f7,,;). Desta
forma, tem-se:

M, =

7

—F.,; As (5.22)

em que As € a distincia entre o ponto de pivoteamento da sapata e a sua superficie.
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As forgas hidrodindmicas Fjq, € Fpq,, que atuam no ponto H do rotor, sdo determinadas
fazendo-se um balango das forgas F,,; e I,,; atuantes em cada sapata. Assim, tem-se:

Fha, = — Z [Fygi cos (p; + a;) — F,,; sen (v; + ;)]
i=1

(5.23)
Fra, = — Z [Fy,i sen (@; + a;) + Fl,; cos (@i + ay)]

=1

em que ns € o nimero de sapatas; e ¢; € o angulo de posicionamento da i-ésima sapata em relacdo
ao sistema de referéncia inercial — Fig. 5.3.

A distribuicao de pressoes do filme de 6leo de um mancal hidrodinamico segmentado € obtida
resolvendo-se a equacao de Reynolds para cada sapata. Trata-se de uma equagao diferencial parcial
eliptica, cuja forma bidimensional aplicada a i-ésima sapata € dada por (Lang e Steinhilper, 1978;
Shigley, 1986; Hamrock, 1994):

59, 3 . -
0 (h ap’) + 9 (h’ ap’) _gu i (5.24)

ox\p oz )  0z\pu oz 0z ot

em que p; € a fungdo distribui¢do de pressdo do filme de 6leo sobre a i-ésima sapata; h; € a fungdo
folga radial da i-ésima sapata; p € a viscosidade dinamica do 6leo; e U € a velocidade linear da
superficie do rotor.

Segundo Santos e Russo (1998), a fun¢do folga radial (h;) para a i-ésima sapata de um mancal
segmentado pode ser dada por:

hi(z,t) = Ry — R, — (yy cos p; + zg sen ¢; + Ry — R, — hy) cos (i)
fs) (5.5
— [—ym sen p; + 2y cos p; + a; (Rs + As)] sen (ﬁ)

Desta forma, para uma determinada condi¢do de operacdo (u, U, «;, yy € zy conheci-
dos), pode-se determinar a folga radial resultante (eq.(5.25)), resolver a equagcdo de Reynolds
(eq.(5.24)), integrar as distribui¢cdes de pressao sobre as sapatas (eq.(5.21)), e determinar as forcas
hidrodinamicas resultantes sobre o rotor (eq.(5.23)).

Nos modelos lineares propostos para as bancada de testes da Unicamp e da DTU, considerou-
se que as forcgas oriundas do filme de 6leo do mancal segmentado s@o compostas por for¢as hidrodi-
namicas, oriundas da lubrificagdo convencional, e for¢as de atuagdo, oriundas da lubrificacdo ativa.
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As forgas de atuagdo sdo determinadas experimentalmente, obtendo-se uma relagcdo entre forca de
atuacgdo e sinal de entrada das servovélvulas. As forcas hidrodindmicas sdao representadas pelos
coeficientes dinamicos equivalentes do filme de dleo, calculados para as condi¢cdes de operacdo
adotadas nos experimentos.

Neste trabalho, os coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo sdo estimados pe-
lo procedimento proposto por Allaire et al. (1981). Segundo este procedimento, inicialmente
determinam-se as forcas hidrodindmicas para a condi¢c@o de operacao de interesse, segundo o mode-
lo de mancal segmentado acima. Em seguida, aplicam-se pequenas perturbagdes de deslocamento
(Ayg, Azg e Awy) e velocidade (Ayy, Azy e Ad;), e calculam-se as for¢as hidrodinAmicas resul-
tantes, resolvendo-se novamente a equacao de Reynolds para cada sapata. Com estas informacoes,
os coeficientes dinamicos equivalentes sdo estimados para a condi¢cdo de operagdo adotada.

5.2 Modelo Nao-Linear

O modelo nao-linear utilizado neste trabalho descreve o comportamento da bancada de testes
da Unicamp, especificamente. Desta forma, adotam-se as equacdes ndo-lineares de movimento do
rotor desta bancada (equacao (5.8)).

O modelo do mancal segmentado é o mesmo do descrito acima, porém considerando-se a
equacgdo de Reynolds modificada. Para o mancal segmentado em estudo, no qual se prevé a entrada
de 6leo através de orificios presentes nas sapatas, a equacdo de Reynolds se modifica, recebendo
os termos referentes a inje¢do de 6leo. Assim, tem-se:

o (hop:\ O (h}op, 3
%(ﬂaf>+£<ﬂaz> ~ LT @A

Oh: +12 i _ if(gf, 2P (5.26)

=6U

em que Ly € o comprimento do orificio de injecdo; P; € a pressdo de injecdo na i-ésima sapata; e
F(z, Z) é uma fun¢do de posicionamento dos orificios na drea da sapata, dada por:

D? 2 2 2 2 D2
o _ (7 _ 7 (5 _ % 7 7 5 _3)2 <« 2o

Fr.s) =1 1 (T —Zp)° —(Z2—%,)° ,para (T —17T,)°+ (2 —2,)° < 512 (527)
0 cpara (T —3,)% + (2 — 2,)° > 2



em que D, é o didmetro dos orificios na sapata; e (Z,, Z,) sdo as coordenadas dos orificios na
superficie da sapata, no referencial auxiliar. A deducido completa das expressdes (5.26) e (5.27),
através da simplificacdo das equagdes de Navier-Stokes, pode ser encontrada nos trabalhos de San-
tos e Russo (1998) e Santos e Nicoletti (1999).

Desta forma, através da equacao de Reynolds modificada (eq.(5.26)), € possivel se determinar
a distribuicao de pressao sobre a sapata, dada uma pressao de injecao P. Entretanto, a relacio entre
o sinal de entrada das servovdlvulas e esta pressao de inje¢cao P depende da modelagem do sistema
hidraulico.

5.2.1 Modelo do Sistema Hidraulico da Bancada de Testes da Unicamp

Conforme descrito no Capitulo 3, o sistema hidrdulico da bancada de testes da Unicamp é
composto por duas servovalvulas, as quais s@o conectadas as sapatas do mancal e t€m por objetivo
controlar a vazdo, e indiretamente a pressdo, do dleo a ser injetado. A dindmica de uma ser-
vovdlvula de controle de vazao pode ser aproximada por uma equacao de segunda ordem (Thayer,
1965; Rashidi e Dirusso, 1993; Scalabrin, 1999), da forma:

Qv +2& @y Qv + @y Qv = wi Ky u(?) (5.28)

em que )y € a vazdo de 6leo na servovdlvula quando o carregamento € nulo, isto é, quando os
dutos estdo abertos e nao ha diferenca de pressdo nas portas da servovélvula; &y € o fator de
amortecimento da servovélvula; woy € a freqiiéncia natural da servovdlvula; /Ky € o ganho interno
da servovilvula; e u(t) é o sinal elétrico de controle da servovdlvula.

O ganho interno da servovélvula (K ), também chamado de ganho de vazdo, pode ser esti-
mado pela expressao (Santos, 1993):

Qv | Ps—Pgr
Ky=—"—“—|——" 5.29
VS (Ps — o) (5.29)

em que () y € a vazdo nominal quando um sinal de entrada nominal u € aplicado a servovélvula;
(Ps — Pr)n é a diferen¢a nominal entre a pressdo de suprimento e a pressdo de retorno; e Ps — Pr
¢ a diferenca operacional entre a pressao de suprimento e a pressao de retorno.

Desta forma, a expressao (5.28) descreve o comportamento da vazao que hd na servovalvula

quando esta opera sem carregamento (pressdes nulas nas portas de saida), em fun¢do do sinal de

94



entrada u(¢). Para se determinar a relacdo entre a pressdo e a vazdo do fluido de trabalho nas
portas de saida da servovdlvula, deve-se considerar o tipo das aberturas nas portas do carretel
da servovdlvula. Segundo Watton (1989), o deslocamento das partes moveis (carretel), as quais
causam a restricdo do fluxo de 6leo, é geralmente pequena em relacdo ao didmetro da porta de
saida. Desta forma, as equacdes de pressdo-vazao assumem a forma da equacido de Bernoulli por
simplicidade (Bauer, 1988; Watton, 1989). Por ser uma relacdo ndo-linear, e considerando-se que
na prética opera-se em torno de um ponto de operacdo, pode-se expandir a relac@o pressdo-vazao em
série de Taylor, desprezando os termos de segunda ordem (Watton, 1989; Santos, 1993; Scalabrin,
1999). Assim, tem-se uma expressao linearizada, da forma:

Q= Qo+ Ko (u—uy) + Kpq (P - P) (5.30)

em que () é a vazao efetiva na servovalvula; u € o sinal de controle da servovalvula; P ¢é a diferenca
de pressdo entre as portas de entrada e saida da servovélvula (P; — P%); e os coeficientes:

0 0
KQ:—Q KPQZ—Cg

9y (5.31)

ug, Py uo,Fo

sdo determinados experimentalmente para o ponto de operacio (Qq,uo,Pp).

O ponto de operac¢do, adotado neste estudo, em torno do qual a servovdlvula trabalha é dado
por:

Qo=0
up =0 (5.32)
P(]:Pl—PQ:O

Esta € uma condi¢do em que se assume que o carretel da servovdlvula obstrui ambas as
portas de saida e ndo ha liberagdo de fluido de trabalho (condicdo em que o sinal de controle é
nulo e a servovdlvula € de centro nulo). Em outras palavras, assume-se que o sinal de controle
aplicado a servovalvula sempre oscilard em torno de zero, e que em zero ndo hd saida de fluido
pelas portas da servovalvula. Trata-se de uma condicao tedrica, ja que na préatica esta condi¢dao
ndo € necessariamente satisfeita, pois pode haver um pequeno vazamento para as portas de saida
devido a um mau posicionamento do carretel ao se aplicar um sinal de controle nulo (Watton, 1989;
Scalabrin, 1999).
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Assim, desprezando-se eventuais vazamentos na condi¢do de sinal nulo de controle e con-
siderando-se este ponto de operacdo da servovélvula, chega-se a expressao da vazao efetiva nas
portas da servovélvula, a partir de (5.30), da forma:

Q=Kqu(t)+ Kpq (P — P)

Considerando-se que o coeficiente de vazao K (expressdo (5.31)) € dado pela variagdo da
vazdo devido 2 variagdo do sinal de controle u(t) em torno de zero, para P = P, — P, = 0
(carregamento nulo), a vazdo dada por K- u(t) nada mais é do que a propria vazao na servovalvula
sem carregamento QV. Desta forma, tem-se:

Q=Qv + Kpg (P — P) (5.33)

Segundo Watton (1989), a vazio na servovdlvula € inversamente proporcional a diferenca de
pressao nas portas da mesma, ou seja, o coeficiente K pg € negativo. Portanto, a expressdo da vazao
efetiva na servovélvula com carregamento serd dada por:

Q= Qv — |Kpg| (P — P»)

Assim, a presenca de carregamento (P, # P5) nas portas de saida contribui para uma reducio
da vazdo que havia na servovdlvula sem carregamento, o que faz sentido fisico, jd que a vazdo
efetiva na servovdlvula ndao pode ser maior do que a vazao na servovdlvula sem carregamento
(|Q| < |Qv]). E interessante notar que a expressio acima é valida tanto para Qy > 0, em que
(P, — P,) > 0, quanto para Qy < 0, em que (P, — P») < 0.

Assumindo-se por hipdtese que a vazdo em ambas as portas da servovalvula terdio mesmo
valor mas sinais opostos, tem-se:

= Qv —|Kpg| (P —P,) (vazdo na porta 1)

Q2 = —Qv +|Kpg| (P — ) (vazdo na porta 2) (5:34)

Assim, chegou-se a uma expressdo para as vazdes efetivas nas portas da servovalvula em
funcdo de uma linearizacdo em torno do seu ponto de operagdo. A vazdo efetiva também pode ser
estimada analisando-se o escoamento de fluido através da tubulacio existente entre a servovalvula
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e a sapata. Considerando-se um escoamento laminar e os efeitos de compressibilidade do dleo,
pode-se escrever:

0 ~ 7 D}

Vr
Nt (P—p)+ P 5.35

By

em que Dr e Ly s@o o didmetro e o comprimento da tubulagdo, p € a viscosidade do fluido, p €
a pressao hidrodinamica média na folga radial do mancal, V; é o volume de fluido na tubulacio
(Vr = w D3 Ly /4) e 8; € o médulo de elasticidade especifico do fluido.

Neste ponto, cabe ressaltar que os liquidos podem ser considerados incompressiveis na maio-
ria das andlises. Entretanto, em altas freqiiéncias de carregamento dinadmico, os efeitos da com-
pressibilidade do fluido podem se tornar significativos (Rowe, 1983). E por esta razdo que os
efeitos de compressibilidade do 6leo no sistema de inje¢do foram incluidos na modelagem. Na
maioria das andlises encontradas na literatura, e também na apresentada neste trabalho, o médulo
de elasticidade especifico adotado no modelo matematico € considerado constante. Entretanto,
deve-se ter em mente que este parametro pode ser fortemente influenciado por diversos fatores,
dentre eles a presenca de ar dissolvido no dleo, a pressao aplicada e a temperatura de trabalho. Esta
influéncia € ainda mais marcante quando o sistema hidrdulico opera em uma ampla faixa de pressao
(Jinghong, Zhaoneng e Yuanzhang, 1994).

Inserindo-se a equagdo (5.35) na expressao (5.34), tem-se:

w DA V.
o5 - (Pi—p) = Qu—|Kpol (Pi—Po) = P
% LT ﬁf
m D Vi - (5.36)
198 1 Ly (P —p2) = —Qv + |Kpg| (PL — P») — ﬁ_fPQ

Desta forma, € interessante observar que a vazio na tubulagdo passa a ser dada pela vazao
na servovalvula sem carregamento (()y - vazdo maxima possivel) subtraida dos efeitos do carrega-
mento (P, — P,) e da compressibilidade (P).

A expressao (5.36) conjuntamente com a equacao (5.28) compdem as equagdes com as quais
se deseja descrever o comportamento das servovdlvulas da bancada de testes. Assim, reescrevendo-
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se (5.36), o modelo do sistema hidraulico serd composto pelas seguintes equacoes:

Qv, + 26, v, Qv, + wi, Qv, = wi, Ky, ur(t)

Vi - m Dx. ™Dy

Yrp (1K TET )\ P | Kpo, | Py — Quy = T

5 + <| PQ;| + 125 /s LT) 1 — [ Kpq,| Ps — Qv 128 1 Ly ! (5.37)
Vi T D% m Dy

—P;— |K = K — | P =50 7

ﬁf 3 | PQI| 1+<’ PQ1’+128/LLT> 3+QV1 ].28,LLLT D3

QVII +2 gvlleIIQVII + w‘ZZfHQVH = w%/HKVHuU(t) A

VT . T DT ™ ‘DT =

Vo (1K TZT VR, |Kpo,| Py — Qv = — 1

ﬁf o + <| PQH| + 128 10 LT) 2 | PQII’ 4 QVII 128 ju Ly D2 (5.38)
Vo . T D¥ © Dy

—P,— |K P K — | P, = Toa T

ﬁf 4 | PQII’ 2 T <| PQU’+ 128MLT> 4+QVU 128 p Ly b

em que os indices [ e I[ referem-se as servovdlvulas conectadas as sapatas posicionadas nas
direcOes horizontal (sapatas 1 e 3) e vertical (sapatas 2 e 4) respectivamente. Através das ex-
pressdes (5.37) e (5.38) é possivel se determinar a pressao de inje¢ao nas sapatas (F;) em fungao
do sinal de entrada das servovdlvulas (u(t)).

Assim, o conjunto de equacdes do modelo nao-linear da bancada de testes da Unicamp é dado
pela expressao (5.8) do rotor, expressao (5.20) do mancal considerando-se a equacdo de Reynolds
modificada (5.26), e as expressoes (5.37) e (5.38) do sistema hidrdulico. Trata-se de um sistema de
equagdes ndo-lineares, cuja integracdo no tempo exige a solucao da equacao de Reynolds modifi-
cada a cada passo de integracao.

5.3 Modelo por Coeficientes Dindmicos Equivalentes da Lubri-
ficacao Ativa

Uma maneira alternativa de modelar o mancal segmentado com lubrificacdo ativa € através
de seus coeficientes dindmicos equivalentes. Para tanto, Scalabrin (1999) propde a insercdo de
um controlador PD na equac¢do de Reynolds modificada (eq.(5.26)), considerando-se que o rotor
apresenta movimentos harmonicos de freqii€éncia w. Desta forma, os sinais de controle passam a
ser dados por:

Us(t) = Hps SH(t) + Hds SH(t) = SH (Hps +jWHdS) ejwt (539)
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em que u, € o sinal de controle da servovalvula que opera em uma dire¢do genérica s ; H, e Hg,
sdo os ganhos proporcional e derivativo do controlador PD, respectivamente, na dire¢do s ; e sy e
sy sao o deslocamento e a velocidade do rotor na direcdo s , medido no ponto do mancal.

Inserindo-se a expressdo (5.39) na equacdo de segunda ordem que rege a vazdo da ser-
vovdlvula (eq.(5.28)), e resolvendo-a, chega-se a uma expressdo para a vazdo na servovdlvula,
da forma:

Hp, +w?Hj,

Jwt+os) 5.40
(@ =P+ e mvw) 40

QV:wVKVSHJ

sendo que a fase € dada por:

—H,, 28y wy w +w Hy, (@), —w?)

Hps(w%/ —w?) +wHy 28 wy

¢, = arctg l

Segundo Santos e Russo (1998), as pressdes de injecdo nos pares de sapatas que estdo na
mesma dire¢do de atuacdo podem ser escritas em fungdo das pressdes hidrodinamicas no filme de
oleo e da vazao na servovalvula, da forma:

Pls(t) - Cl D1s + C2 Da2s + C3 QV
(5.41)

P2s(t) - Cl Da2s + C2 P1s — C3 QV

em que P indica a pressao de injecao; p € a pressdo hidrodinamica no filme de 6leo sobre a sapata;
e os subescritos 1s e 2s indicam as sapatas que atuam na mesma dire¢do s . Os coeficientes Cy, Cy
e C3 sdo dados por:

7o _|K
21:128,@) Kol — |Kpo 1
Cl: no 7TD2 CQ: no 7TD2 C3: no 7TD2
— 0 _9|K — 0 _9|K — 0 _9|K
;128,@0 [Krol ;128,@0 [Krol ;128,@0 Kol

em que no é o numero de orificios em cada sapata.

Inserindo-se a expressao (5.40) nas equagdes das pressdes de injecao (5.41), tém-se as pres-

soes de injecdo da cada sapata em fun¢do dos ganhos do controlador PD. Inserindo-se, por sua
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vez, as equacdes de pressdes de injecdo de cada sapata na sua respectiva equacdo de Reynolds
(eq.(5.26)), chega-se a um conjunto de equacdes diferenciais parciais acopladas duas a duas (duas

equacoes para cada direcdo de atuagao).

Para o mancal da bancada de testes da Unicamp, no qual h4 duas dire¢des de atuacdo (Y e
Z), as equacdes acopladas (Santos et al., 2001) tém a forma:

e Diregdo Y - Sapatas 1 e 3

0 h:f 8p1 0 h:f 0p1 3 X o ahl ahl
%<;% +£ ;g _”Logﬂ[p1<l—cl)—c2p3]_6U§+125

3 no H2 + w2H2
_ p Ps C- K'Y, Py dy J(wt+dy) 542
MLoz;]: n eIy Ry H\J (@ — WP+ 2& wrw)? 642
9 (h3aps\ 9 (hiops 3 no Ohs _ Ohs
Ry e CR R e s (1—C) —Copr] =6U =2 + 1222
BE (M 0z ) "9z \ oz MLo;f ps (1=C1) = Copr] 2z T o
3 & H2 +w?H]
- i | Pas — KvY, by Y Jwttev) | (5.43
pLio ;JT oG Ry HQ (@f —w?)? 4 (2&y wy w)? ‘ 649

e Diregdo Z - Sapatas 2 e 4

a h3a a h3a 3 o ah ah
_<_2 p2>+—<_1ﬂ>‘ > Filpa (1 C1) = Copa] = 6U 22 +1257

or\p o) 9z\poz) pL,= 0z ot
% (%%) + % (%%) — Miogﬁ[m(l —C1) —Capo] = 6U%+ 12%

em que P, € a pressdo de injegdo estatica na i-ésima sapata.

Desta forma, ao resolver numericamente as equagdes (5.42) a (5.45), para uma determinada
condi¢ao de operagdo do mancal, obt€ém-se as distribui¢des de pressao hidrodindmica do filme de
Oleo sobre as sapatas em fun¢ao dos ganhos do controlador PD. Com isto, os coeficientes dinamicos
equivalentes do filme de 6leo também podem ser calculados em fun¢do dos ganhos do controlador
PD.
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5.3.1 Calculo dos Coeficientes Dinamicos

Para se calcularem os coeficientes dinamicos equivalentes do filme de 6leo com injecao
(lubrificagdo ativa), a pressd@o hidrodinamica do filme de 6leo de cada sapata é aproximada por
série de Taylor (Ghosh et al., 1989), da forma:

pi = Pa, + Py, AYy e + Py AZy 7 + Po. AA; e

sendo que:
Op; Op;
q 82H eq 82H eq
Op; Op;
eq eq Qi ) Y
o e ody; e

Calculando-se os termos Py;, Pz, e P,, para cada i-€sima sapata, através da integracdo da
respectiva equacio de Reynolds, pode-se montar a matriz A; (Santos et al., 2001) abaixo:

Py,cos (5 ) Pysen(g-) Py, (R, + As) sen %)
A, = /_/_ Pz, cos (5) Pzsen(s) Pz (Rs+As)sen(4) | dzdz
o Pa;icos (7)) Passen(g) Po, (Rs+ As) sen (£

Com isto, as matrizes de rigidez e amortecimento equivalente do i-ésimo sub-sistema rotor-

sapata, sdo dadas por:

kyyi kyzi kyai
Ki=| ko Kooy Koo, | = R(AY) (5.46)
L koéyi koézi kaai d
[ dyyi dyzi dyai ] 1
Di - dzyi dzzi dzoai = — % (Al) (547)
L doayi dOéZi daai i w

Usando-se a matriz de transformac¢do de coordenadas T';, dada por:

cos (p; + ;) sen(p; +a;) 0
T, = | —sen(y; + ;) cos(p;+a;) 0
0 0 1
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€ possivel obter as matrizes de rigidez e amortecimento globais, descritas no sistema de referéncia
inercial, a partir de (5.46) e (5.47), da forma:

kyy kyz kyal e kyam
ns kzy kZZ kzal kzans
K=Y TI/K;,Ti= | kaiy Forz Koo (5.48)
i=1 : : ..
L kansy kansz kansans i
[ dyy dyz dyal e dyans ]
ns dZ'y dZZ dza1 dzans
D= T/D;T,= | dary dosz doyo (5.49)
i=1 : : ..
L dansy dansz dansans i

As matrizes globais (5.48) e (5.49) contém termos de rigidez e amortecimento lineares, rela-
cionados as direcdes Y e Z, e também termos de rigidez e amortecimento angulares, relaciona-
dos aos angulos das sapatas. Para que as matrizes globais possuam apenas termos de rigidez e
amortecimento lineares, estas podem ser condensadas, eliminando-se os termos angulares. Para
isto, dividem-se as matrizes em sub-matrizes:

_ KA2><2 KB2><'rLs
K=
L KCnsX2 KDnans ]

_ DA2><2 DB2><ns
D=
L DCns><2 DDnans ]

Assim, as matrizes globais condensadas de rigidez e amortecimento serdo dadas por:

Ky =Kis+KsgKp 'Kc
(5.50)
Dy =Da +DgDp ' D¢

Desta forma, chegou-se as matrizes de rigidez e amortecimento equivalente do filme de
6leo do mancal ativo (lubrificagdo ativa), em func@o dos ganhos do controlador PD inseridos nas
equacoes de Reynolds modificadas.
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Capitulo 6

Ajuste dos Modelos das Bancadas de Testes da
Unicamp e da DTU

Neste capitulo, os modelos lineares com forcas de atuagdo externas, propostos para as ban-
cadas de testes da Unicamp e da DTU no Capitulo 5, sdo ajustados com base nos dados obtidos
experimentalmente para o caso dindmico passivo (Capitulo 4). Para tanto, adotam-se os coeficientes
de rigidez e amortecimento dos suportes como as varidveis de ajuste.

6.1 Bancada de Testes da Unicamp

6.1.1 Estimativa dos Parametros do Modelo Linear

O modelo matemadtico da bancada de testes da Unicamp a ser ajustado é dado pela expressao
(5.11). No sistema de equagdes (5.11), os coeficientes equivalentes do filme de 6leo ky,, k.., dy, €
d,, ndo sao conhecidos e, portanto, serao usados como variaveis de ajuste do modelo.

Os coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo (k,, k.., dy, € d..) sdo estima-
dos utilizando-se o procedimento de cdlculo descrito na Se¢do 5.1.3, nas condicdes do mancal da
bancada de testes da Unicamp. As condicdes de operacao do mancal segmentado da bancada de
testes da Unicamp sdo apresentadas na Tabela B.2 do Apéndice B. Considerando-se que tanto o
raio do rotor (1,) como a folga radial de montagem (h ) possuem tolerancias, os valores dos co-
eficientes dindmicos sdo obtidos para uma faixa de valores. Aplicando-se o método proposto por
Allaire et al. (1981) para as duas velocidades de rotacdao adotadas no ensaio dinamico da bancada
de testes (Secdo 4.1.2), obtiveram-se os valores dos coeficientes dinAmicos equivalentes do filme
de 6leo do mancal apresentados na Figura 6.1. Nesta figura, os coeficientes sdo apresentados em
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fun¢do da temperatura do 6leo, o qual é o ISO VG32, cuja curva de viscosidade € apresentada no
Apéndice B.1.

10k zz (max) o | 10°- D2z (max) PT =
-="’,- : | __========
zz=zzEETC @ Zzzz==FFT Dzz (min)
=R=7 Kzz (min) &
g€ g
=
2 L2
3 3
3 % Dyy (max)
-c%’ Kyy (max) 2 o
5 g
10 1 <
Kyy (min) : Dyy (min)
20 25 30 35 40 20 25 30 35 40
Temperatura (0C) Temperatura (oC)
(a) Rotacdo de 15,0 Hz
10'; : P 107 ]
Kzz (max) osz=zEFEET
LozzEEEETT 0
-=Zz-" ~
— La-zzzzEET Kzz (min) £
g . <
=
2 IS}
N Kyy (max )
3 yy (max) %
i) D
= §10° 1
10°% \ . £
Kyy (min) Dyy (min)
20 25 30 35 40 20 25 30 35 40
Temperatura (oC) Temperatura (oC)
(b) Rotagdo de 30,0 Hz

Figura 6.1: Coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo do mancal em func¢do da temperatura, para
as condicdes de operagdo da bancada de testes da Unicamp.

Como se pode ver na Figura 6.1, os coeficientes dinamicos referentes a direcdo horizontal
(Y) diminuem com 0 aumento a temperatura, enquanto os coeficientes referentes a direcao vertical
(Z) aumentam. Isto se deve ao efeito da queda da viscosidade do 6leo com o aumento da tempe-
ratura. Como o carregamento estdtico atua na direcdo vertical (Z), a queda da viscosidade tende
a diminuir a folga minima no mancal nesta direcdo, levando o sistema a apresentar coeficientes
dindmicos mais altos. Na dire¢ao horizontal (Y'), na qual ndo ha carregamento estético aplicado,
o rotor permanece centrado no mancal (folga permanece constante), e a queda da viscosidade leva
o sistema a apresentar coeficientes dinamicos equivalentes menores. O aumento da freqiiéncia de
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rotacdo do rotor, de 15,0 para 30,0 H z, tende a aumentar os coeficientes dinamicos na direcdo ho-
rizontal (Y) e diminuir os coeficientes dinamicos na dire¢do vertical (Z). A partir destes dados, o
modelo matemdtico da bancada de testes da Unicamp € ajustado.

6.1.2 Comparacao Numérico-Experimental para o Caso Dinimico Passivo

Nesta sec¢do, os resultados numéricos obtidos com o modelo matemético proposto sdo com-
parados com os resultados experimentais do sistema passivo. Esta compara¢do numérico-experi-
mental é feita analisando-se a recepténcia do sistema, em m/N. Os graus de liberdade do modelo
matemadtico da bancada de testes da Unicamp s@o os deslocamentos angulares 3 e v (eq.(5.11)). Os
dados da identificacio experimental sdo relativos a resposta do sistema na posi¢do dos sensores de
proximidade da bancada de testes (Fig. 3.4). Para que se possam comparar os resultados numéricos
do modelo com os dados experimentais, deve-se extrair dos resultados numéricos a receptancia
equivalente para o ponto de medi¢ado, da forma:

e Direcdo horizontal

L Tw)
Ro) = 3 )
M, (w) = rgE Fp(w) = Bary,py(w) = F{WT(:})) = rreTRM [y (W) (6.1)
Yy (w) =rru I'(w)
e Direcdo vertical
Rgp(w) = 5(8)
My(w) = s Fp(w) ( — Fm=p=(@) ?;((Z) = 1R TRy R p(w) (6.2)
Zy(w) = rry B(w)

em que 2, ., € a receptancia do sistema em -y devido a excitagdo em ; R 3 € a receptincia do
sistema em (3 devido a excitagdo em (3; Ry, g, € a receptincia do sistema no ponto M devido a
excitagdo no ponto E, ambos na dire¢do Y; e Ry, 5. € a receptancia do sistema no ponto M devido
a excitagdo no ponto E, ambos na dire¢do Z.

105



A partir dos resultados estimados para os pardmetros k,,, k.., d,, € d.., € possivel ajustar
o modelo matemaético, neste caso, por tentativa e erro a partir de um conjunto de valores iniciais.
Adotando-se os valores apresentados na Tabela B.3 do Apéndice B (valores obtidos no procedimen-
to de ajuste), e calculando-se a resposta do sistema através das equacdes de movimento (eq.(5.11))
e das expressdes (6.1) e (6.2), obtiveram-se os resultados apresentados nas Figuras 6.2 e 6.3. Nestas
figuras, apresentam-se os resultados numéricos ajustados em comparagdo com os resultados experi-
mentais dos ensaios dindmicos passivos da bancada de testes da Unicamp, para as duas velocidades
de rotacao adotadas.

Como se pode observar nas Figuras 6.2 e 6.3, adotando-se os valores da Tabela B.3 € possivel
obter resultados numéricos bastante proximos dos dados experimentais, em ambas dire¢des e ve-
locidades de rotacdo. Os coeficientes de rigidez adotados no ajuste do modelo estdo de acordo
com os coeficientes calculados (Fig. 6.1). Entretanto, ndo € possivel ajustar o modelo de forma sa-
tisfatoria utilizando os coeficientes de amortecimento calculados. O procedimento de calculo dos
coeficientes equivalentes do filme de 6leo superestima o valor dos coeficientes de amortecimen-
to. Desta forma, utilizam-se valores menores para os coeficientes de amortecimento no ajuste do

modelo matemdtico em questao.

Este modelo matematico ajustado pode ser usado para descrever o comportamento da bancada
de testes da Unicamp para a faixa de freqiiéncia de 0 a 100 H z.

6.2 Bancada de Testes da DTU

6.2.1 Estimativa dos Parametros do Modelo Linear

O modelo matemético da bancada de testes da DTU a ser ajustado é dado pela expressao
(5.19). No sistema de equagdes (5.19), os coeficientes equivalentes do filme de dleo ky,, k.., dy,
e d., e do suporte do mancal de rolamento kr e dg ndo sdo conhecidos e, portanto, serdo usados
como varidveis de ajuste do modelo. Como no caso anterior, os coeficientes dinamicos do filme de
Oleo podem ser estimados a partir do procedimento proposto por Allaire et al. (1981) (Secao 5.1.3),

nas condi¢des de operacao do mancal da DTU.

As condi¢des de operacdo do mancal segmentado da bancada de testes da DTU sdo apresen-
tadas na Tabela B.5 do Apéndice B. Considerando-se que tanto o raio do rotor (R,) como a folga
radial de montagem (hy) possuem tolerancias, os valores dos coeficientes dindmicos sdo obtidos
para uma faixa de valores. Aplicando-se o método proposto por Allaire et al. (1981) para as trés
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de rotacdo de 15,0 Hz.

2 T 2
— experimento

— experimento

=~

o
-
&

1

1
3
g
o)
S

Receptancia (m/N)
S
I -

Receptancia (m/N)

N

-
-

Fase (graus)
[
T

Fase (graus)

-901 1

s

e

~180 i i i

cmne—a _180 i i .

10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 10 20 30 40 5 60 70 80 90 100
Freqiiéncia (Hz) Freqiiéncia (Hz)
(a) Horizontal — H 7y gy (b) Vertical - H s, k-

Figura 6.3: Comparacdo numérico-experimental do modelo da bancada de testes da Unicamp — Freqiiéncia
de rotacdo de 30,0 Hz.

velocidades de rotacdo adotadas no ensaio dinamico da bancada de testes (Se¢do 4.2.2), obtiveram-
se os valores dos coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo do mancal apresentados na
Figura 6.4. Nesta figura, os coeficientes sdo apresentados em fun¢io da temperatura do dleo, o
qual € o ISO VG22, cuja curva de viscosidade € apresentada no Apéndice B.1. Como se pode ver
na Figura 6.4, a rigidez equivalente do filme de 6leo aumenta com o aumento da velocidade de
rotacdo, tanto para valores maximos como para valores minimos. J4 o amortecimento apresenta

pouca variacdo, com uma pequena diminui¢do do amortecimento maximo em fun¢do do aumento
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Figura 6.4: Coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo do mancal em fungdo da temperatura, para

as condicdes de operacdo da bancada de testes da DTU.
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da velocidade de rota¢do. Curiosamente, os valores dos coeficientes nas direcdes horizontal (Y) e
vertical (Z) s@o bastante proximos entre si, apesar do mancal estar sujeito ao carregamento estatico

do eixo.

Os parametros do suporte da caixa do mancal de rolamento (ky € dr) também devem ser esti-
considerando-se o suporte como uma viga de perfil "H” (Fig. 6.5). A rigidez equivalente de uma
(6.3)

mados. A rigidez do suporte do mancal de rolamento pode ser estimada pela teoria de elasticidade,

viga engastada-livre é dada por:

F 3EI,
kR = — =
Ay L3
em que £ € o médulo de elasticidade do material; /,, € o momento de drea da sec¢do transversal da
viga; e L é o comprimento da viga (Hibbeler, 1994).
Tomando-se as dimensdes do suporte (Fig. 6.5), considerando-se que o material € aco (E =
2,09 x 10 N/m?), chega-se a um valor da rigidez equivalente do suporte da caixa do mancal de
(6.4)

rolamento de:
kr=2,31x10" N/m
" ] Ay
7z | —
L]/
Z
bz |
a | o Yo
Modelo Mecanico

150

Secgdo Transversal

Suporte do Mancal
de Rolamento
Figura 6.5: Suporte da caixa do mancal de rolamento — Secg¢éo transversal e modelo mecanico.

O amortecimento d i do suporte do mancal de rolamento € mais dificil de ser estimado, por se
tratar de amortecimento estrutural. Segundo a literatura, o fator de amortecimento estrutural pode
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variar de valores bastante baixos (p.ex. 0,0001) a até 0,1 , dependendo da esbeltez do sistema, do
tipo de engaste e juntas que o compdem, além do material de que € feito (Crandall, 1958; Thomson
e Dahleh, 1998). De modo a se ter uma estimativa grosseira da grandeza do amortecimento do
suporte do mancal de rolamento, considera-se um fator de amortecimento de {p = 0,01 , a rigidez
equivalente do suporte (eq.(6.4)) e a massa da caixa do mancal de rolamento (mgr = 3,1 kg). Com
isto, chega-se a um valor de amortecimento de:

dR = 2\/k’RmR£R = 1,7 X 103 N/m.s_l

Baseando-se nos dados estimados nesta se¢do, o modelo matemético da bancada de testes da
DTU € ajustado aos dados experimentais.

6.2.2 Comparacao Numérico-Experimental para o Caso Dinidmico Passivo

A comparagdo numérico-experimental é feita analisando-se a receptancia do sistema, em
m/N. Como os dados experimentais correspondem a inertancia do sistema, dada em m.s~2/N
(vide Secao 4.2.2), deve-se efetuar a seguinte conversao:

Rjp(w) = —

em que R?;; e I, s3o a receptincia e a inertancia do sistema, respectivamente, medidas no ponto j
devido a uma excitagdo no ponto k.

Os graus de liberdade do modelo matemaético sdo o deslocamento linear y r e os deslocamen-
tos angulares (3 e v (eq.(5.19)). Os dados da identificacdo experimental sdo relativos a resposta do
sistema nos pontos 1 e 9 da bancada de testes (Fig. 4.10). Para que se possam comparar os resulta-
dos numéricos do modelo com os dados experimentais, deve-se extrair dos resultados numéricos a
receptancia equivalente para os pontos 1 e 9, da forma:

e Direcdo horizontal

Ryq(w) = ]\I;Ijo(ii)
Mv(w) = TRE FE(W) = Rly,ly( ) = %(Zj; = T%E Rw(w) + TRrE RyR,y(w) (65)
Pw) = — V(W) = Yr(w)
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RyR77(w) v,

M, (w) = Roy1y(w) = FZEZ)) = rre Ryp (W) (6.6)
M, (w) = rgrp Fr(w)

e Direcdo vertical

B

Rsp(w) = %
. ZE((.U .

Mp(w) = rrE Fr(w) = Bip:(w) = Fo(w) rrp Ros(w) (6.7)
ZE(W) = TRE B(w)

em que R, . € a receptancia do sistema em ~y devido a excitacdo em ; I?,, , € a receptancia do
sistema em yr devido a excitagdo em vy; e R 3 € a receptancia do sistema em (3 devido a excitagdo
em (3. A receptincia do ponto 9 na direcdo vertical ndo € calculada, pois 0 movimento deste ponto
nesta dire¢do ndo € previsto pelo modelo.

A partir dos resultados estimados para os parametros kg, dg, kyy, k.., dy, € d.., é possivel
ajustar o modelo matematico, novamente adotando-se a técnica de tentativa e erro a partir de um
conjunto de valores iniciais. Adotando-se os valores apresentados na Tabela B.6 do Apéndice B
(valores obtidos no procedimento de ajuste), e calculando-se a resposta do sistema através das
equacoes de movimento (eq.(5.19)) e das expressdes (6.5) a (6.7), obtiveram-se os resultados apre-
sentados nas Figuras 6.6 a 6.8. Nestas figuras, apresentam-se os resultados numéricos ajustados em
comparac¢do com os resultados experimentais dos ensaios dinamicos da bancada de testes da DTU,
para as trés velocidades de rotacdo adotadas.

Como se pode observar, adotando-se os valores da Tabela B.6 € possivel obter resultados
numéricos bastante proximos dos dados experimentais, principalmente para as freqiiéncias de rota-
cao de 20,0 e 30,0 H~z. Os valores adotados no ajuste do modelo para os coeficientes equivalentes
do filme de 6leo do mancal segmentado (Tab. B.6) estdo de acordo com os valores estimados
(Fig. 6.4). Porém, houve a necessidade de se adotar uma rigidez do suporte do mancal de rolamento
(kg) cujo valor é pouco menos da metade do valor estimado (eq.(6.4)). Isto indica que o suporte
€ menos rigido do que o esperado. Tendo em vista que as condicdes de engastamento do suporte
ndo sdo perfeitas, faz sentido este menor valor de sua rigidez equivalente. Considerando-se que
a rigidez do suporte é a metade do valor estimado, mas o amortecimento adotado ¢ o mesmo, o
fator de amortecimento do suporte é de aproximadamente 0,15 , e ndo de 0,01 como considerado
anteriormente. Estes calculos do fator de amortecimento, entretanto, nao consideram a massa do
eixo, apenas a massa da caixa do mancal de rolamento, o que inevitavelmente resulta em um valor
mais alto do fator de amortecimento do suporte.
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Figura 6.6: Comparacdo numérico-experimental do modelo da bancada de testes da DTU — Freqiiéncia de
rotagdo de 10,4 Hz.
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Figura 6.7: Comparacdo numérico-experimental do modelo da bancada de testes da DTU — Freqiiéncia de
rotagdo de 20,0 H z.

Com isto, verifica-se que o modelo matemadtico ajustado pode ser usado para descrever o
comportamento da bancada de testes da DTU para a faixa de freqiiéncias em que o eixo pode ser
considerado rigido (0 a 100 H z).
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rotagdo de 30,0 Hz.

113



114



Capitulo 7

Implementacao do Sistema de Controle nas
Bancadas de Testes da Unicamp e da DTU

Neste capitulo, os sistemas de controle das bancadas de testes da Unicamp e da DTU sao
projetados e implementados. Inicialmente, para cada bancada, as forcas de atuacdo do mancal
ativo sao determinadas experimentalmente. Em seguida, os ganhos do controlador sdo calculados
e implementados experimentalmente. No final, comparam-se os resultados obtidos numericamente

com aqueles obtidos nos experimentos.

7.1 Bancada de Testes da Unicamp

A lubrificagdo ativa tem por objetivo reduzir as amplitudes de vibracdo de sistemas rotativos.
Conforme observado no Capitulo 4, a bancada de testes da Unicamp apresenta freqii€ncias de
ressonancia (maiores amplitudes de vibracdo), na faixa de interesse, apenas na dire¢do horizontal.
Portanto, a influéncia da lubrificacdo ativa sobre o sistema serd investigada apenas nesta direcao,
pois as amplitudes de resposta do sistema na direcao vertical ja sdo bastante reduzidas.

7.1.1 Determinacao das Forcas de Atuacao

O objetivo desta secdo € a determinagdo experimental da relac@o entre as forgas de atuacao do
mancal ativo da bancada de testes da Unicamp e os sinais de entrada das servovélvulas. Para tanto,
utiliza-se uma célula de carga resistiva acoplada ao mancal de excitac@o e fixada a um anteparo,
conforme Figura 7.1. Desta forma, pode-se medir a for¢a exercida sobre o eixo pela lubrificagdo
ativa, na direcdo horizontal, em fun¢do do sinal de entrada da servovalvula adotado.
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Figura 7.1: Montagem da célula de carga resistiva na bancada de testes da Unicamp — Determinacdo da
relacdo entre sinal de entrada da servovalvula e forca de atuacao.

O sinal de entrada adotado para determinacdo das forcas de atuac@o é um sinal “dente-de-
serra” de amplitude de 10 V, freqiiéncia de 1 Hz e periodo de 10 s. A célula de carga resistiva
utilizada tem sensibilidade de 111,2 N/V (vide caracteristicas operacionais no Apéndice A.6) e a
pressao adotada de suprimento da lubrificagao ativa € de 8,0 M Pa. Os resultados obtidos tanto para

o rotor parado, como para freqiiéncias de rota¢ao de 20,0 e 40,0 H z sdo apresentados na Figura 7.2.

Forga de Atuag~ao (N)
Forga de Atuag~ao (N)
Forga de Atuag~ao (N)

-5 0 5
Sinal de Entrada (V)

-5 0 5
Sinal de Entrada (V)

-5 0 5
Sinal de Entrada (V)

(a) Rotor parado (b) Rotagdo de 20,0 Hz (c) Rotacdo de 40,0 Hz

Figura 7.2: Forg¢a de atuagdo em fungdo do sinal de entrada na servovalvula da bancada de testes da Uni-
camp — Dire¢do horizontal.

Como se pode ver na Figura 7.2, variando-se o sinal de entrada da servovdlvula de -10 a
+10 V' (faixa méxima de tensdo) obtém-se niveis maximo e minimo de forca de atuagdo. Estes
niveis de forca estdo proximos de +12 N e —12 N para a pressao de suprimento adotada de
8,0 M Pa. Entre estes dois niveis, na regido préxima a 0 ', hd uma faixa de transicdo que pode ser
aproximada por uma reta. Fazendo-se esta aproximacdo, obtem-se uma relagao linear entre o sinal
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de entrada da servodlvula e a for¢a de atuagdo resultante, de forma que:
Fy=7vu (7.1)

em que F4 € a forca de atuacdo da lubrificacdo ativa; ) € o coeficiente angular da reta; e u € o sinal
de entrada da servovalvula.

Para o caso em questdo, o coeficiente angular da reta que aproxima a regido de transicao €
6,5 N/V (valor médio). Esta relacdo é vélida para uma faixa de aproximadamente 3 V' e serd usada
para o cdlculo dos ganhos do controlador e para simular numericamente o sistema ativo através do

modelo matematico linear.

Nos resultados apresentados na Figura 7.2, a temperatura do 6leo variou entre 30 e 34 °C' e o
maior ruido nas rotacdes de 20,0 e 40,0 H z se deve ao desbalanco residual do sistema.

7.1.2 Implementacao Experimental do Sistema de Controle

A obtencdo das FRFs da bancada de testes da Unicamp sujeita ao sistema de controle segue
o procedimento experimental descrito na Se¢do 3.3.1 (vide Figura 3.16). Porém, o sistema de
controle exige o uso de uma rede paralela de aquisi¢do, processamento e realimentacido conectada
ao sistema rotor-mancal. No caso da bancada de testes da Unicamp, esta rede paralela de aquisi¢ao
¢ ilustrada no lado direito da Figura 7.3.

célula
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© o e

O 00O
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SlSTEMA ROTOR- amplificador

| \
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nivel DC e controle

analisador o
de sinais condicionadores

de sinal sinal de deslocamento

Figura 7.3: Instrumentacdo e equipamentos utilizados para estimar as FRFs nos ensaios experimentais da
bancada de testes da Unicamp — Caso dinamico ativo (aquisi¢do, processamento e controle).

O procedimento experimental para a aquisi¢ao das FRFs € o mesmo utilizado na identifica¢io
do sistema para o caso dindmico passivo (vide Secao 4.1.2). Ja a realimentacdo de controle é feita
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tomando-se o sinal de deslocamento oriundo do sensor de proximidade, posicionado na dire¢ao
horizontal. Este sinal, apds passar pelo condicionar e pelo filtro analdgico, tem seu nivel DC
filtrado e € enviado para o conversor A/D de uma placa de aquisi¢do Data Translation DT3801,
instalada em um micro-computador. O programa de supervisdo desta placa de aquisi¢ao permite
que o sinal seja multiplicado pelo valor da sensibilidade do sensor e por um ganho, e enviado para
o conversor D/A em tempo real (Borges, 1999). Este sinal do conversor D/A é enviado para o
amplificador da servovélvula e, finalmente, para a servovdlvula I. Com isto, fecha-se a malha de
realimentacdo do sistema. A servovdlvula I € responsdvel pelo controle da inje¢cdo de 6leo nas
sapatas posicionadas na dire¢ao horizontal.

O controlador implementado na bancada de testes da Unicamp € um controlador P, pelo fato
de se estar medindo e realimentando apenas o deslocamento do rotor. Escolheu-se este controlador
em detrimento a um controlador PD pela dificuldade de se obter o sinal de velocidade do rotor. O
programa de supervisdo da placa de aquisicdo adotada nao permite derivar o sinal de deslocamento
para se obter a velocidade, procedimento este, alids, que amplificaria a participa¢do do ruido no
sinal. O uso de um acelerdmetro permitiria obter os sinais de velocidade e deslocamento do rotor,
porém o programa de supervisdo também ndo preveé a operacdo de integracdo. Além disso, testes
preliminares nesta bancada de testes usando-se acelerdmetro apresentaram resultados insatisfa-
térios quanto ao nivel de ruido nos sinais de medi¢do. Portanto, nestas condi¢des de trabalho,
restou apenas a possibilidade de medir os sinais de deslocamento do rotor.

A relagdo entre as forcas de atuacdo do mancal e o sinal de controle, obtida anteriormente
(Fig. 7.2), apresenta uma faixa de transi¢do onde a interpolacdo linear, representada pelo coefi-
ciente ¢, é vélida. Assim, para que o sistema apresente comportamento linear, ou quasi-linear, o
ganho proporcional deve ser escolhido de tal forma que o sinal de realimentag¢do, em volts, ndo
ultrapasse esta faixa de transi¢cdo. Portanto, o controlador P deverd operar dentro de uma faixa
de 3 V. Considerando-se que nos ensaios experimentais para a identificacdo do sistema passivo
(Secdo 4.1.2) as maximas amplitudes de vibracdo nas ressonancias foi de 62 yum (freqii€ncia de
rotacdo de 30,0 H z), tem-se um ganho proporcional maximo de:

3V
Hmr — = ~48x 108V
VT a0 B8 X 10V m

Implementando-se este ganho no sistema de controle e efetuando-se os experimentos seguin-
do o procedimento descrito na Se¢do 3.3.1, obtiveram-se os resultados ilustrados na Figura 7.4 para
as freqiiéncias de rotacdo de 15,0 e 30,0 H z. Nestas figuras, apresentam-se também os resultados
obtidos para o caso dinamico passivo, resultados estes ilustrados anteriormente na Figura 4.8. A
pressdo de suprimento da lubrificacao ativa adotada nos ensaios foi de 8,0 M Pa.
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Figura 7.4: FRFs experimentais da bancada de testes da Unicamp para os casos dindmicos ativo e passivo
(diregdo horizontal) — Press@o de suprimento de 8,0 M Pa.

Como se pode observar na Figura 7.4, os picos de ressondncia do sistema t€m suas amplitudes
reduzidas pelo sistema de controle (lubrificacao ativa), tanto para rotagao de 15,0 H z quanto para
a rotacdo de 30,0 Hz. Entretanto, conjuntamente com esta reducdo de amplitude dos picos de
ressonancia ocorre um aumento das amplitudes de vibragdo do rotor na faixa de freqiiéncias de 10
a 30 Hz. Estas amplitudes de vibragdo, porém, sdo da mesma ordem das amplitudes dos picos de
ressonancia obtidos com o controle.

Desta forma, atingem-se os objetivos propostos com o uso da lubrificacdo ativa: reducao
das amplitudes de vibragdo, especialmente nas regides de ressondncia, para o aumento da faixa
operacional da maquina. A temperatura do 6leo nos ensaios do sistema ativo variaram entre 25 e

29 °(C para a freqiiéncia de rotagdo de 15,0 H z, e entre 30 e 34 °C' para a freqiiéncia de rotagdo de
30,0 Hz.
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7.1.3 Comparacao Numérico-Experimental para o Caso Dinamico Ativo

O modelo linear proposto para a bancada de testes da Unicamp é expresso pela expressao
(5.11). A partir da relacdo (7.1), considerando-se um controlador P, tem-se:

fA:Bu
u=—-Hy (7.2)
y =Cxp
sendo que:
o 0 0 . ur
B_[TRHﬁ 0] u_{un}
_ | Hy O _ ) Ym
i) =)
C:- 0 TRM]
__TRM 0

Considerando-se fz = 0, pode-se rescrever a expressao (5.11) inserindo-se (7.2), da forma:

MBiB—FDB}.(B—{—(KB—FBHC)XB:O (73)

Desta forma, tem-se 0 modelo linear da bancada de testes com a realimentac¢ao do controlador
P incluida. Integrando-se a expressao (7.3) e usando-se as relacdes (6.1) e (6.2), comparam-se 0s
resultados deste modelo linear com os resultados experimentais para o caso dinamico ativo. Esta

comparac¢ao numérico-experimental é apresentada na Figura 7.5.

Como se pode ver na Figura 7.5, é possivel prever a freqii€ncia de ressonéncia resultante
do sistema com controle através do modelo linear proposto. Entretanto, o modelo apresenta uma
grande discrepancia quanto a amplitude do pico de ressonadncia. Nota-se, ainda, que o modelo
linear nao prevé o aumento de amplitudes de vibragdo, apresentado pelos resultados experimentais,
na faixa de freqiiéncias de 10 a 30 Hz.

Analisando-se as equacdes do modelo linear com controlador P (eq.(7.3)), nota-se que a
presenca de um ganho proporcional altera apenas a matriz de rigidez do sistema. Isto se reflete na
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Figura 7.5: Comparacdo numérico-experimental da bancada de testes da Unicamp para o caso dindmico
ativo (direcao horizontal) — Modelo linear com forcas de atuacdo externas.

mudancga da freqiiéncia de ressonancia, a qual pode ser observada tanto nos resultados numéricos
(vide Figs. 6.2 e 6.3 em comparacdo a Fig. 7.5) como nos resultados experimentais (Fig. 7.4).
Entretanto, nos ensaios experimentais, o sistema de controle (lubrificagdo ativa) ndo sé altera a
rigidez do sistema, mas também o seu amortecimento, em menor propor¢dao, mesmo utilizando-
se um controlador P. Como o modelo linear ndo prevé a alteracdo da matriz de amortecimento
usando-se um controlador proporcional, erros de amplitude nas FRFs podem ser esperados.

Tomando-se o modelo por coeficientes dindmicos equivalentes da lubrificacdo ativa (Se-
¢d0 5.3), pode-se efetuar a mesma comparagdao numérico-experimental. Teoricamente, coeficientes
dindmicos sdo validos para deslocamentos infinitesimais. Entretanto, segundo Lund e Thomsen
(1978), coeficientes dindmicos podem ser usados na pratica para amplitudes de até metade da folga
radial. Além disso, a faixa “’linear”” de operacao do sistema de controle € de aproximadamente 3 V'
(Fig.7.2). De forma a se garantir que os sinais de controle das servovdlvulas e as amplitudes de
vibrag@o ndo extrapolem seus respectivos limites, adotou-se, a partir da equacdo (5.39), a seguinte
restri¢do:

|ur| 1,5
—’YH| = 1/H§y + w? Hgy = H,, < m (7.4)

sendo que a limitacdo de amplitude escolhida é da ordem da metade da folga radial, e a limitacao
de sinal é dada pela faixa de operacdo "linear” das servovalvulas (+=1,5 V).
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Calculando-se os coeficientes dindmicos equivalentes da lubrificagdo ativa nas condi¢des de
operacao da bancada de testes da Unicamp (Tabelas B.2 e B.4), adotando-se a restri¢ao 7.4, con-
trolador proporcional (H; = 0) e pressdao de suprimento de 8,0 M Pa, chega-se aos resultados
apresentados na Figura 7.6. Devido as tolerancias de alguns dos parametros do sistema, os coefi-
cientes apresentados na Figura 7.6 variam entre valores maximos € minimos.

6
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3, 4
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Figura 7.6: Coeficientes dindmicos equivalentes da lubrificagdo ativa em fungdo da temperatura, para as
condicdes de operagdo da bancada de testes da Unicamp.

Adotando-se o seguintes valores de rigidez e amortecimento:

ky, = 1.6 x 10° N/m

dyy = 1,6 x 10°> N/m.s~! (rotagdo de 15,0 Hz)
vy — & .
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ky, = 1.5 x 10 N/m

dyy, =1,6 x 103 N/m.s! (rotagdo de 30,0 Hz)
yy — .

os quais estao dentro das faixas de variagdo apresentadas na Figura 7.6 para as temperaturas entre 30
e 35 °C (temperaturas do 6leo nos ensaios experimentais), pode-se integrar o sistema de equagdes
do sistema (eq.(5.11)). Fazendo-se f4 = fg = 0, pois a inlfuéncia da lubrificacio ativa estd inserida
nos coeficientes dinamicos, e adotando-se as relacdes (6.1) e (6.2), obtiveram-se os resultados
apresentados na Figura 7.7.
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Figura 7.7: Comparacao numérico-experimental da bancada de testes da Unicamp para o caso dindmico ati-
vo (diregdo horizontal) — Modelo por coeficientes dinamicos equivalentes da lubrificagéo ativa.

Como se pode ver na Figura 7.7, o uso dos coeficientes dinamicos equivalentes da lubrificacao
ativa permitem uma melhor estimativa da resposta do sistema em relacdo ao modelo linear com
forcas de atuacdo externas. Tanto o valor da freqiiéncia como o da amplitude do pico de res-
sonancia, obtidos numericamente, estao proximos dos resultados experimentais. Porém, o aumento
das amplitudes de vibracdo na faixa de freqii€ncias entre 10 e 30 H z também nao € previsto por
este modelo. Além disso, hd uma diferenca nas curvas de fase.

E interessante notar que os coeficientes equivalentes da lubrificagcdo ativa estimam melhor o

amortecimento do sistema para o caso ativo do que os coeficientes do filme de 6leo para o caso
passivo.

123



7.2 Bancada de Testes da DTU

7.2.1 Determinacao das Forcas de Atuacao

O mancal ativo da bancada de testes da DTU possui uma configuragio de carregamento entre
sapatas (Fig. 3.12). Portanto, as dire¢des de atuagdo do mancal estdo a 45° dos eixos Y e Z de
referéncia, e as forgas sdo medidas nestas direcoes (Fig. 7.8).

sapatas

Figura 7.8: Disposi¢do das sapatas no mancal e~ Figura 7.9: Modelo mecénico do sistema na
dire¢des de atuacio. determinacdo das forcas de atuacdo
do mancal ativo.

Devido a ndo disponibilidade de uma célula de carga resistiva nos laboratérios da DTU, as
forcas de atuagdo do mancal ativo foram medidas indiretamente, usando-se um acelerometro. Desta
forma, as forcas de atuacido sdo medidas com o rotor parado, posicionando-se o acelerometro no
eixo, na linha de atuacao de uma das servovéalvulas do mancal (Fig. 7.9). No ensaio de cada dire¢ao
de atuacdo, uma seqii€ncia de pulsos elétricos € enviada para a respectiva servovalvula e o pico de
aceleracdo resultante ¢ medido. Com os picos de aceleracdo, as forcas sdo calculadas através da

expressao:
1 IR .
Fy=— |- Ay + m, grro cos(m/4) (7.5)
TRH |TRM

em que F4 € a for¢a de atuacdo do mancal ativo (ponto H); m, g é a forga peso do eixo; Ay é
a aceleracdo do ponto de medi¢dao M; e ]ﬁ ¢ o momento de inércia lateral do eixo em relagdo ao
ponto de pivoteamento (ponto R - mancal de rolamento).
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Para cada servovélvula efetuam-se dois ensaios. O primeiro ensaio € o de forca positiva,
isto €, o eixo estd posicionado contra as sapatas inferiores (sapatas 3 ou 4) e deve ser erguido
pela forca hidrostitica do mancal ativo. O segundo ensaio € o de forca negativa, no qual o eixo é
forcado contra as sapatas superiores (sapatas 1 e 2) até que se aplique a série de pulsos elétricos e
seja empurrado contra as sapatas inferiores. Em ambos os ensaios, varia-se a amplitude da série de
pulsos, e os picos de aceleragdo resultante de cada pulso permite calcular a forca de atuagao relativa
a amplitude do pulso aplicada.

As séries de pulsos elétricos adotadas neste ensaio sdo mostradas na Figura 7.10. As séries
de pulsos tém freqiiéncia de 2 H z e periodo total de 3 s, e cada pulso tem uma largura de 0,1 s.
No caso do ensaio de forga positiva, a amplitude do sinal (u) € variada de -4 a +4 V', e medem-se
os picos de aceleracdo do eixo para cada amplitude adotada. No caso do ensaio de for¢a negativa,
a amplitude do sinal é variada de -2 a +7 V. A aceleracdo é medida a uma taxa de aquisicdo de
10 kH z e sdo feitas 12 amostras para cada amplitude do sinal adotada. Os dados da bancada de
testes, necessdrios para se usar a expressao (7.5), sdo apresentados na Tabela 7.1.

u V) uV)| = w t(s)
o O
+4 ! i
gl :
u ) I I I
SR
s
S o t(s)
Ensaio de Forca Positiva Ensaio de Forga Negativa

Figura 7.10: Séries de pulsos elétricos usados como sinal de entrada das servovalvulas na determinagao das
forcas de atuac@o do mancal ativo da DTU.

Tabela 7.1: Dados da bancada de testes para a determingdo das forcas de atuacdo do mancal ativo da DTU.

momento de inércia lateral do eixo Iﬁ/ 17,7  kg.m?
forca peso myg 493.5 N
distancia do ponto R ao ponto do C.G. do eixo 1ro 0,514 m
distincia do ponto R ao ponto do mancal ativo gy 0,730 m
distancia do ponto R ao ponto de medi¢éo reyv 0,871 m

Aplicando-se uma pressao de suprimento nas servovalvulas de 6,0 M Pa, obtém-se os resul-
tados apresentados na Figura 7.11. Nesta figura, sdo apresentadas tanto as forgas positivas quanto
as forcas negativas obtidas pelo procedimento descrito acima, para ambas as dire¢des de atuacdo

(servovalvulas I e II).
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Figura 7.11: Forgas de atuagdo do mancal ativo da bancada de testes da DTU, obtidas para as duas ser-
vovalvulas — Pressdo de suprimento de 6,0 M Pa.

Observando-se os graficos da Figura 7.11, nota-se que os sinais de entrada com amplitudes
menores do que +2,3 V' resultam em forcas positivas, o que significa que o 6leo estd sendo injetado
nas sapatas inferiores. Quando as amplitudes dos sinais sdo maiores do que +2,3 V/, o 6leo ¢é
injetado nas sapatas superiores, resultando em forgas negativas. Tanto as forcas positivas quanto as
forcas negativas apresentam um limite médximo e minimo, 0s quais nao sao os mesmos para as duas
servovdlvulas (a servovalvula II apresenta limites menores em magnitude). O nivel DC de +2,3 V'
se deve ao efeito do peso do eixo e representa o valor do sinal de entrada necessdrio para que o
momento causado pela forca de atuacdo se iguale ao momento causado pela for¢ca peso no eixo.
As duas regides aproximadamente lineares entre os limites maximo e minimo da forca de atuacdo
podem ser interpoladas por retas de origem em +2,3 V', cujos coeficientes angulares sao dados por:

e Servovalvula I

19}' = —40,45 N/V (parte positivade -1,0a+2,3 V)

¥; = —1016,95 N/V  (parte negativa de +2,3 a +3,0 V) (7.6)
e Servovalvula II
¥}, = —18,18 N/V  (parte positiva de -2,0 a +2,3 V) 1.7)

U = —309,09 N/V  (parte negativa de +2,3 a +3,0 V)

Assim, chega-se a relagdes lineares entre os sinais de entrada nas servovalvulas e as forcas
de atuacdo do mancal, validas para a faixa entre -1,0 e +3,0 V.
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7.2.2 Projeto do Sistema de Controle

Para se calcular os ganhos do controlador, consideram-se as equagdes de movimento da ban-
cada de testes da DTU (modelo linear por forgas externas - eq.(5.19)). O controlador a ser imple-
mentado na bancada de testes na DTU € um controlador PD, que visa a reducao das amplitudes de
vibrag@o na faixa de 0 a 100 Hz (modo de vibrar de eixo rigido). Desta forma, considerando-se
a disposicao das sapatas no interior do mancal e tomando-se o estado do ponto R como varidveis
observadas, tem-se:

fA =Bu
“:_Hﬁ (7.8)
_ B
=i
sendo que:

Yy cos (m/4) —37; sen (7/4) "
B = —19[’/’RH SCI’I(?T/4) —’(9[[’/’RH COS(?T/4) u:{ d }
L ﬂITRH COS (71'/4) —19]] Trg SEN (7'('/4) v

Hd H ) y:{ YR }
H= 1 23 —

Hd[[ HPU ‘| [ Hl H2 } YR
C:[100()00]: C, i 0

000100 0 : G,

Considerando-se fz = 0, pode-se rescrever a expressao (5.19) inserindo-se (7.8), da forma:

MBiB—F(DB—{—BHlCl) )'(B—F(KB—FBHQCQ)XB:O (79)
sendo que:
DB + B H1 Cl -
[dR+dyy+Hd1 19[ COS(?T/4) — Hd” 19[] sen(ﬂ/él) ] 0 TRH dyy (710)
[_Hd[ 19ITRH sen(7r/4) _HdH ﬁIITRH COS(?T/4)] T%Hdz.z Ialjr
[T’Rdey—{—HdI’él[’f’RH COS(7T/4)— HdHﬁIITRH sen(7r/4)] —Iqu T%dey
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(Kg+BH,C,) =

[ kr+ kyy, + Hp, Uy cos(n/4) — H,,, 911 sen(m/4) ] 0 rri kyy, | (7.11)
[ — le 19[ TRH S€1’1(7T/4) - HPII 19[] TRH COS(?T/4) ] T}2%H kzz 0
[TRH kyy—Fle ﬂITRH COS(7T/4) — Hp” 19[] TRH S€1’1(7T/4) ] 0 T?%H kyy

Uma maneira de se aumentar o fator de amortecimento do modo de vibrar a ser controlado
¢ aumentar o amortecimento e reduzir a rigidez do sistema. O modo de vibrar de interesse €
o modo de corpo rigido na direcdo horizontal, relacionado com as varidveis yr € v (primeira e
terceira linhas das matrizes). Desta forma, para se aumentar o fator de amortecimento do modo
de interesse na dire¢do horizontal, deve-se maximizar os termos H,, ¥y € — Hgy,, ¥;; da matriz

de amortecimento (7.10) e minimizar os termos H,, ¥; e — H,,,

¥ da matriz de rigidez (7.11),
termos estes presentes na primeira e terceira linhas das matrizes. Como os coeficientes v'; e ;7 s@o
considerados constantes nestas andlises, deve-se adotar os maiores valores em modulo possiveis
para os ganhos Hy,, Hy,,, H,, € H,,, de modo a se ter maior aumento do fator de amortecimento
do modo de vibrar em questao.

A relacdo entre as forcas de atuacdo do mancal ativo da DTU e os sinais de controle, obtida
na secdo anterior, apresenta faixas onde a interpolagdo representada pelos coeficientes ¥y e ¥y é
valida (expressoes (7.6) e (7.7)). Desta forma, neste modelo matemadtico, o sinal de controle para as
servovalvulas € limitado a estas faixas onde os coeficientes ¥ e ¥;; sdo validos. Considerando-se
que os sinais de controle sdo dados pela equacdo (7.8) como uma combinac¢do linear dos ganhos
com o estado do ponto R (velocidade e deslocamento), os ganhos devem ser escolhidos de tal forma
que o resultado desta combinagdo linear ndo ultrapasse os limites de validade dos coeficientes ¥ e
Jrr. Desta forma, o cdlculo dos maiores valores em mddulo possiveis dos ganhos do controlador
deve considerar as amplitudes de vibracdo do ponto R (ponto cujo estado é realimentado).

Assim, considerando-se os coeficientes 9] e 17, da parte positiva da forca de atuacio, tem-se
uma faixa de trabalho de aproximadamente 3 V' (este valor € um pouco maior para a servovalvu-
la II). Tomando-se como base uma aceleracéo de 10 m/ 52 no ponto R na ressonancia (69 H z),

tem-se:
_ iir(69 Hz) 3V B
Hz) = 2 — 2 Hmar — -1 .
yr(69 Hz) 560 0,023 m/s = H) (69 12 30,0 V/m.s
yr(69 Hz) _5 s 3V 4
69 Hz) ==—==5,3x10 = H =—=5,60x10"V
yr(69 Hz) = =="e0 O VS 69 )~ 60X 10TV m

Considerando-se os coeficientes ¥, e 1;; da parte negativa da for¢a de atuagdo, tem-se uma
faixa de trabalho de aproximadamente 0,5 V' (este valor € um pouco maior para a servovalvu-
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la IT). Novamente, tomando-se como base uma acelera¢do de 10 m/s? no ponto R na ressonéncia
(69 Hz), tem-se:

0,5V

mar — 20— =921 7V/m.s
GG Ha) ~ LTV ms
0,5V
H' = ———— =94x10°V,
P yr(69 H?z) e /m

Desta forma, a matriz de ganhos que maximiza os termos H,, ¥y e — Hg,, Y7 da matriz de
amortecimento e minimiza os termos H,, ¥; e — H,,,, ¥ da matriz de rigidez, tem a forma:

[ —130,0 5,65 x 10*

H' = 130.0 —5. 65 x 104 ] (usando-se a parte positiva da forca de atuagdo) (7.12)
o 3
H = gi’ ; _8’ i i }83 ] (usando-se a parte negativa da for¢ca de atuacdo)  (7.13)

Como o modelo ndo prevé o uso simultaneo dos ganhos considerando a parte positiva e a parte
negativa, as duas matrizes de ganho encontradas serao testadas, conjuntamente com 0s respectivos
coeficientes ¥ e ¥7;. No calculo dos ganhos da realimentagio, apesar do valor de 10 m/s? no ponto
R na ressonéncia parecer arbitrario, este é o nivel de aceleracdo medido nos ensaios da bancada de
testes durante a implementacdo experimental do controlador.

7.2.3 Implementacao Experimental do Sistema de Controle

A obtencao das FRFs da bancada de testes sujeita ao sistema de controle segue o procedimen-
to experimental descrito na Se¢do 3.3.1. Entretanto, o sistema de controle exige o uso de uma rede
paralela de aquisicdo, processamento e realimentacio conectada ao sistema rotor-mancal, mostrada
no lado direito da Figura 7.12.

Um acelerdmetro com base magnética € posicionado na caixa do mancal de rolamento (pon-
to R do modelo e ponto 9 da bancada - Fig. 4.10) e seu sinal é amplificado por um condicionador
e enviado para o conversor A/D de uma placa de aquisicio dSPACE® mod.1104 instalada em
um micro-computador. O programa de supervisdo da placa dSPACE® permite que se monte um
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Figura 7.12: Instrumentagio e equipamentos utilizados para estimar as FRFs nos ensaios experimentais da
bancada de testes da DTU — Caso dinamico ativo (aquisi¢do, processamento e controle).

fluxograma em MATLAB SIMULINK® e que este fluxograma seja carregado na placa para o pro-
cessamento dos sinais. O fluxograma utilizado nos ensaios experimentais desta etapa do trabalho é
mostrado na Figura 7.13.

A taxa de amostragem adotada € de 10 kH z. Ap0s a conversdo A/D, o sinal € multiplicado
pela sensibilidade do acelerdmetro, convertendo de V' para m/s?. Em seguida, as altas freqiiéncias
do sinal sdo filtradas por um filtro Butterworth de ordem 4 e freqiiéncia de corte de 1 k£ H z (funcdo

[N1,D1] =butter (4, 0.1) do programa MATLAB®). Este filtro passa-baixa acarreta um atra-
so no sinal de 0,9 ms. O nivel DC do sinal é retirado por outro filtro Butterworth, passa-alta,
de ordem 2 e freqii€ncia de corte em 10 H z (fun¢do [N, D] =butter (2,0.001, "high’) do
programa MATLAB®). Este filtro ndo acarreta atraso no sinal, mas reduz a sua amplitude préximo
a regido de corte (entre 0 e 30 Hz). ApOs este processamento, tem-se o sinal de aceleracdo do
ponto 9 (ponto R).

Para a obten¢do do sinal de velocidade e de deslocamento, o sinal de aceleracao € duas
vezes integrado digitalmente e o nivel DC filtrado. Os sinais de velocidade e deslocamento sdao
multiplicados pelos respectivos ganhos e somados com o nivel DC necessario para a operagao
das servovdlvulas. Apos isto, os sinais processados sdo enviados para os conversores D/A. Dos
conversores D/A, os sinais s@o amplificados e enviados para as servovélvulas.

E importante frisar que o sistema de medi¢do das FRFs do sistema rotor-mancal funciona
paralelamente ao sistema de controle, e € 0 mesmo utilizado na identificagdo do sistema passivo.

130



Iel

Nivel DC
Servovalvula |

| Ha1

7]

D/A

Sinal de Controle
Servovélvula |

Ganho
Derivativo 1
Ganho
AD . N1(z) N(z) Ta N(z) Ta N(z) Proporcional 1
D1(z) D(z) z-1 D(z) z-1 D(z)
Sinal do Sensibilidade
Acelerébmetro do Acelerémetro Filtro Filtro de Integrador Filtro de Integrador Filtro de
Passa-Baixa Nivel DC Nivel DC Nivel DC
Ganho
Proporcional 2
} Haz
Ganho
Derivativo 2

Figura 7.13: Fluxograma para o processamento dos sinais na realimentagéo do sistema de controle da bancada de testes da DTU (programas MATLAB

SIMULINK®e dSPACE®).

Nivel DC
Servovaélvula Il

7]

D/A

Sinal de Controle
Servovalvula Il



As matrizes de ganho implementadas experimentalmente sdo as seguintes:

02 xH"=~12x H”

0,6 x HT

1,0 x HT

1,6 x HT

Com isto, investiga-se o efeito dos ganhos na resposta do sistema utilizando-se nao sé as duas
matrizes de ganhos calculadas teoricamente, mas também outras com ganhos maiores.

Os resultados experimentais da aplicagdo do sistema de controle na bancada de testes da
DTU (pontos 1 e 9 - horizontal) sdo apresentados na Figura 7.14, para a freqii€éncia de rotagdao de
10,4 H z e pressao de suprimento de 6 M Pa. Como se pode ver na Figura 7.14, a amplitude do pico
de ressonancia do sistema se reduz com o aumento dos ganhos do controlador, tanto no ponto 1
como no ponto 9 (direcao horizontal). Esta reducio ocorre até que se atinja o limite do controlador,
a partir do qual o aumento dos ganhos nado resulta em redugdo adicional da amplitude do pico. Os
resultados obtidos com as matrizes de ganho 1,0 x HT e 1,6 x H™ sdo bastante prximos entre si,
o que indica que o sistema de controle atinge o seu limite usando-se valores de ganhos em torno de
1,0 x H*. Isto significa que, com a matriz de ganhos 1,0 x H™, atingem-se os maximos e minimos
de forca de atuacdo (Fig. 7.11) e o sistema ndo tem como apresentar for¢cas maiores quando uma
matriz de ganhos maior € utilizada.

De maneira geral, é possivel reduzir a resposta do sistema na sua primeira freqii€éncia de res-
sonancia usando-se o mancal ativo em estudo. O aumento do fator de amortecimento do modo sob
controle (modo de corpo rigido do eixo) pode ser visualizado ndo s6 pela redugdo do pico de res-
sondncia, mas também pela reducdo da inclinacdo da fase ao passar por 90°. A resposta do sistema
na direcdo vertical ndo apresentou alteracdes como esperado, dado que nao ha ressonincias nesta
direcdo, nesta faixa de freqiiéncias. E interessante notar a baixa coeréncia obtida nas medigdes do
sistema ativo para as harmonicas de rotacao. O sistema de controle realimenta ndo s as vibracoes
do sistema na ressonancia, mas também as excitagdes causadas por desbalanco e desalinhamento
do eixo, por menores que sejam. Com isto, as harmodnicas da freqiiéncia de rotagcdo sdo, de certo
modo, excitadas pelo sistema de controle, resultando em menor coeréncia do sinal nestas regides
de freqiiéncia. As harmonicas da freqii€ncia de rotacao nao interferem nas FRFs apresentadas na
Figura 7.14, pois se tratam de FRFs obtidas pelo estimador H;, o qual se baseia nos sinais de
entrada do sistema (neste caso, sinais menos suscetiveis ao ruido do que os sinais de saida).
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Usando-se a matriz de ganhos 1,0 x H* e uma pressio de suprimento de 6 M Pa, obtiveram-
se os resultados experimentais apresentados nas Figuras 7.15 e 7.16 para as freqiiéncias de rotagao
de 20,0 e 30,0 H z, respectivamente. Como se pode ver nestas figuras, o uso do mancal ativo e a
implementagdo do controlador PD permitem que se obtenha uma redu¢do das amplitudes do pico
de ressonancia do sistema para freqii€éncias de rotagdo mais altas. Entretanto, esta reducio é cada
vez menor, conforme se aumenta a rotacdo do rotor. Novamente, as harmonicas de rotacao siao
excitadas pelo controlador, e a resposta na dire¢do vertical ndo apresenta alteracao.

O fato da redugao de amplitude do pico de ressondncia diminuir com o aumento da rotagao
do rotor poderia estar relacionado com o aumento da pressdo hidrodinamica do filme de 6leo. O
aumento da freqii€éncia de rotacao do rotor resulta em um aumento do gradiente de velocidades no
filme de 6leo do mancal, o que leva a um aumento da pressao hidrodindmica. Como a pressao de
suprimento € mantida constante em 6 M Pa, hd uma dificuldade cada vez maior de se injetar o 6leo
pressurizado no filme de 6leo, através do orificio das sapatas, conforme se aumenta a velocidade de
rotacdo. Entretanto, resolvendo-se a equagdo de Reynolds (eq.(5.24)) nas condi¢des de operacdo do
mancal segmentado da DTU, obtiveram-se pressdes hidrodindmicas maximas nas sapatas inferiores
(sapatas 3 e 4) da ordem de 1 M Pa para a freqiiéncia de rotacdo de 30,0 Hz. Portanto, se a
estimativa da pressdao hidrodinamica estiver correta, a pressao de suprimento adotada (6 M Pa)

ainda € suficiente para que o sistema de inje¢ao continue funcionando.

Uma outra possivel explicacdo para a reducao do efeito do mancal ativo no sistema rotativo
€ o fato do controlador estar utilizando parte da energia disponivel para controlar as harmonicas da
freqiiéncia de rotacdo. Segundo Liao, Gasch, Kolk e Kletschkowski (2000), o controlador ndo deve
tentar controlar as freqiiéncias oriundas do desbalango, caso contrério for¢as elevadas serdo trasmi-
tidas a fundagdo da maquina e o sistema de controle ird consumir muita poténcia. Observando-se
a funcdo de resposta em freqiiéncia do sistema nas Figuras 7.14 a 7.16, nota-se o aumento da
amplitude das componentes de rotagdo, as quais sdo bastante grandes na freqiiéncia de rotacdo
de 30,0 Hz. Considerando-se que a energia injetada no sistema pelo sistema de controle é cons-
tante (pressao de suprimento constante), e parte da energia vem sendo utilizada no controle das
harmonicas de freqiiéncia, as quais apresentam grande amplitude, faz sentido a redugdo do efeito
do controlador sobre o sistema rotativo.

Aumentando-se a pressao de suprimento para 10 M Pa, o que de certa forma é um aumento
de energia disponivel para o controlador, obtiveram-se os resultados apresentados na Figura 7.17,
para o ponto 9 da bancada de testas (horizontal), usando-se a matriz de ganhos 1,0 x H*. Como
se pode ver, o aumento da pressdo de suprimento resultou em uma redugdo adicional das respostas
do sistema, especialmente para a freqii€ncia de rotagdo mais alta de 30,0 Hz. Isto mostra que um
dos limites deste tipo de lubrificacdo ativa é estabelecido pela pressdao de suprimento disponivel do
sistema.
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Figura 7.16: FRFs experimentais do sistema rotor-mancal operando na condi¢ao ativa — Comparacgao entre
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Uma alternativa para se aumentar a eficiéncia do controlador seria filtrar as freqiiéncias
harmonicas da rotagdo antes do processamento, de forma que o controlador ndo realimente tais
freqiiéncias. Porém, na prética, o uso de filtros corta-banda pode atrasar o sinal de controle e a
eficiéncia do controlador pode continuar ruim, ou mesmo piorar. Assim, tais iniciativas devem ser
analisadas com cuidado. O trabalho de Liao et al. (2000), por exemplo, propde um novo tipo de
controlador que ndo realimenta a primeira harmonica de rotagdo. Entretanto, apenas resultados
tedricos sdo apresentados.

No caso de uma aplicacdo industrial, onde controladores PD sdo bastante utilizados e a
maquina rotativa pode operar em uma freqii€éncia de rotacdo acima da freqii€éncia de ressonancia,
o sistema hidrdulico deve suprir a pressao de 6leo necessdria para que o mancal segmentado ativo
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seja eficiente no momento em que a velocidade do rotor ultrapassar a velocidade critica.

7.2.4 Comparacao Numérico-Experimental para o Caso Dinamico Ativo

Integrando-se a expressdo (7.9) e usando-se as relagdes (6.5) e (6.6), comparam-se os resulta-
dos deste modelo linear com os resultados experimentais para o caso dindmico ativo com pressao de

suprimento de 6,0 M Pa. Esta comparacdao numérico-experimental é apresentada nas Figuras 7.18
a7.20.
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Figura 7.18: Comparagdo numérico-experimental das FRFs dos pontos 1 e 9 da bancada de testes da DTU
(direcao horizontal) — Rotacdo de 10,4 H z e pressdo de suprimento de 6 M Pa.
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Figura 7.19: Comparag¢do numérico-experimental das FRFs dos pontos 1 e 9 da bancada de testes da DTU
(diregdo horizontal) — Rotacdo de 20,0 H z e pressdo de suprimento de 6 M Pa.
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Figura 7.20: Comparagdo numérico-experimental das FRFs dos pontos 1 e 9 da bancada de testes da DTU
(direcao horizontal) — Rotagao de 30,0 H z e pressdo de suprimento de 6 M Pa.

Como se pode ver nas Figuras 7.18 a 7.20, hd pouca relacdo entre os resultados obtidos para o
sistema ativo (matrizes H™ e H™ e respectivos coeficientes a; € arr) € os resultados experimentais
(matriz de ganhos 1,0 x H™). Por exemplo, na Figura 7.18, os resultados numéricos obtidos com a
matriz H™ estdo préximos dos resultados experimentais ativos, contudo, estes tltimos sdo obtidos
com a matriz 1,0 x H*. Uma possivel razdo desta inconsisténcia do modelo é o fato do modelo
ndo prever a redugdo da efici€éncia do controlador com o aumento da velocidade de rotagdo. Este
efeito, detectado na bancada de testes da DTU, ainda precisa ser melhor investigado.

Outra possivel razdo para a inconsisténcia do modelo em relacdo aos dados experimentais
pode ser a qualidade das medi¢des das forgas de atuagdo. Este fato talvez seja a causa mais relevante
das discrepancias encontradas entre modelo e experimento nas baixas freqiiéncias. Como as forcas
de atuacao foram medidas com velocidade do rotor nula, os resultados deveriam apresentar alguma
concordancia para a menor velocidade de rotacao testada (10,4 H 2), o que nao foi o caso. Este fato
€ um indicio de que as for¢as de atuagdo talvez nao tenham sido determinadas experimentalmente
de modo adequado, o que levou o modelo matematico a apresentar resultados erroneos. Basta ver
a diferenca entre os resultados obtidos na bancada de testes da Unicamp (Fig. 7.2) e os resultados
aqui obtidos (Fig. 7.11). Outro fato importante é a ndao consideracdo da elasticidade do suporte do
mancal de rolamento na extracio das forcas de atuagdo (eq.(7.5)), o que pode também ter causado
desvios na correta determinacao destas forcas.

A alternativa mais l6gica para melhorar os resultados obtidos com o modelo matemaético €
a medi¢ao experimental das for¢as de atuacdo através de uma célula de carga resistiva. Com isto,
as condi¢des de funcionamento do sistema de injecdo também podem ser melhor descritas e as
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amplitudes de vibra¢do melhor previstas numericamente.

7.3 Conclusao

Os resultados obtidos permitem concluir que € possivel reduzir as amplitudes de vibracao do
sistema no dominio da freqiiéncia (ressonancias) usando-se o mancal segmentado com lubrificagdao
ativa nas diferentes configuracdes testadas na Unicamp (load-on-pad, 5 orificios por sapata, bi-
cos de injecao, dutos externos e servovdlvulas montadas fora da carcaca do mancal) e na DTU
(load-between-pad, 1 orificio por sapata, restritor, dutos internos e servovdlvulas montadas sobre
a carcaca do mancal). Além disso, resultados satisfatérios foram obtidos implementando-se expe-
rimentalmente tanto um controlador P quanto um controlador PD. O uso do sistema ativo reduziu
a amplitude do primeiro pico de ressonancia das bancadas de testes, referente ao modo de corpo
rigido do rotor na direcdo horizontal.

No caso da bancada de testes da DTU, a presenca de componentes de freqiiéncia harmonicas
da rotacdo nos sinais de realimentacdo pode ter causado a redugdo do efeito do controle com o
aumento da freqii€ncia de rotacdo (Liao et al., 2000). Porém, analisando-se os resultados obtidos
na bancada de testes da Unicamp, nota-se que hd também a presenca de harmonicas de rotagdo nos
resultados, sem haver, contudo, esta reducdo do efeito do sistema de controle. Talvez o nimero
de orificios, e a distribuicdo destes, nas sapatas do mancal possa estar relacionado com o fato. De
qualquer forma, este fendmeno detectado na bancada de testes da DTU ainda precisa ser melhor
investigado.

Ainda na bancada de testes da DTU, o aumento da pressao de suprimento fez com que o
controlador aumentasse seu efeito sobre o sistema rotativo, reduzindo ainda mais as amplitudes de
vibracao. Isto mostra que um dos limites deste tipo de lubrificacao ativa € estabelecido pela pressao
de suprimento disponivel do sistema.

O modelo linear proposto para as bancadas de testes sem o sistema de controle (caso dindmico
passivo) pode ser ajustado com relativa precisdao aos dados experimentais. Entretanto, o valor dos
coeficientes de amortecimento do filme de 6leo ndo sdo estimados satisfatoriamente pela teoria
(Capitulo 6).

No caso da bancada de testes da Unicamp, o modelo linear com forcas de atuacdo externas
apresentou discrepancias na amplitude do pico de ressonincia em relacdo aos dados experimentais
(caso dindmico ativo). J4 o modelo por coeficientes dinamicos equivalentes da lubrificacdo ativa
apresentou resultados mais coerentes, estimando com maior precisao os valores dos coeficientes de
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amortecimento.

No caso da bancada de testes da DTU, o modelo linear apresentou resultados incoerentes
em relacdo aos dados experimentais (caso dindmico ativo). Um dos motivos destes resultados é
o fato do modelo linear ndo prever a reducdo de efeito do sistema de controle com o aumento da
freqiiéncia de rotac@o. Outra provavel razao das incongruéncias se deve aos problemas enfrentados
na determinacao das forcas de atuagdo, usando-se um acelerdmetro (medida indireta da for¢a). Uma
alternativa para que o modelo matematico apresente melhores resultados é a melhor determinacdo
das forcas de atuacdo usando-se uma célula de carga resistiva, como no caso da bancada de testes
da Unicamp.
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Capitulo 8

Estudo de Aplicacao Industrial

Nesta parte do trabalho, investiga-se numericamente a aplicagdo de mancais segmentados
ativos por injecao radial de 6leo em um compressor real. As equagdes de movimento do rotor do
compressor sdo obtidas a partir da Teoria de Elementos Finitos. Este conjunto de equagdes € com-
plementado com as equagdes que regem o mancal ativo e, a partir deste conjunto de equagdes, 0s
ganhos da realimentacdo podem ser determinados. Para tanto, duas abordagens sdo aplicadas: a
realimentacdo de saida e o uso de um controlador PD inserido nos coeficientes dindmicos equiva-
lentes da lubrificagdo ativa. As andlises resultantes sdo apresentadas seguindo a norma API (1995)

para compressores centrifugos.

8.1 Caso em Estudo

As éreas de exploracdo de petréleo e gés natural localizam-se geralmente distantes da drea
de producdo e do mercado consumidor. Para se efetuar o transporte dos produtos brutos até as
areas de producdo (refinarias), constréem-se redes de tubulagdes através das quais o produto é
bombeado. Entretanto, devido as distancias envolvidas, as quais podem chegar facilmente a cen-
tenas de quilometros, a perda de carga resultante nas tubulacdes € considerdvel. Para contornar
este problema e garantir um suprimento continuo do produto nas refinarias, utilizam-se cadeias de
compressores operando em condi¢des de operacdo de elevada pressdao e vazdo. Como exemplo,
tem-se o gasoduto Bolivia-Brasil que possui 3150 £m de extensdo e 16 estacdes de compressao,
totalizando uma média de uma estacdo de compressdo a cada 200 km, aproximadamente'. No caso
de gasodutos submarinos, onde niao hd a possibilidade de inser¢do de estagdes de compressao ao
longo da tubulacdo, as condicdes de operacdo sdo ainda mais extremas. Por exemplo, a platafor-

!Fonte: Transportadora Brasileira Gasoduto Bolivia-Brasil S.A. (www . tbg. com.br).
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ma off-shore de Asgard (Mar do Norte) estd conectada a refinaria de Karsto (Noruega) através de
730 km de tubulagdo, a qual, por sua vez, estd conectada a refinaria de Emden (Holanda) através
de outros 500 k£m de tubulacio submarina?.

Para se atingir os niveis de pressdao necessarios ao bombeamento do gis através da tubulacao,
vdarios compressores sao usados em série em uma mesma estagdo de compressao. Por serem equipa-
mentos de vital importancia no ciclo de producao do petréleo, uma eventual parada de emergéncia
para manutencdo resultard inevitavelmente em elevado prejuizo financeiro. Uma salva-guarda
técnica normalmente utilizada para ndo interromper o suprimento de produto em emergéncias €
a montagem de duas séries de compressores em paralelo. Desta forma, umas das séries bombeia o
produto e a outro opera em stand by (Pichot, 1986; Cheremisinoff e Cheremisinoff, 1992).

Um outro fator a ser levado em consideracdo € a demanda do produto. A demanda de gés
natural e 6leo por parte do mercado consumidor estd sujeito a sazonalidades ao longo do ano, e
também estd intimamente ligada ao crescimento econdmico da regido em que este mercado se situa.
Assim, apesar do suprimento de gés e dleo através das tubulacdes ser ininterrrupto, as condigdes
de operacao de vazdo e pressdao podem variar, dependendo do volume de produto desejado em um
determinado periodo de produgdo. Desta forma, € interessante que os equipamentos envolvidos,
como os compressores, tenham maior flexibilidade nos momentos de alteragdo das condicdes de

operacao.

Visando atingir esta maior flexibilidade das condi¢des de opera¢do, a mdquina rotativa es-
colhida para o estudo da aplica¢do industrial de mancais segmentados com lubrificacdo ativa €
um compressor radial de cinco estdgios, usado na industria de petréleo para a compressao de gas
etano (Fig. 8.1). Este compressor, cujo rotor pesa 391 kg, opera na faixa de rotacdo de 6942 rpm
(115,7 Hz) a 10170 rpm (169,5 H 2), e é suportado por dois mancais segmentados de cinco sapatas
(Santos, 2001b), cujas caracteristicas geométricas estao listadas na Tabela C.1 do Apéndice C.

8.2 Modelo Matematico do Compressor

O compressor € modelado matematicamente adotando-se os elementos de eixo propostos por
Nelson e McVaugh (1976). As equagdes de movimento dos elementos de eixo sdo obtidas a partir
do Método dos Elementos Finitos. Os elementos conectados ao eixo (palhetas, volantes, engrena-
gens, volutas, etc) sdo considerados elementos de disco rigido, e suas equacdes de movimento sao
obtidas a partir da Dindmica de Multiplos Corpos.

ZFonte: Statoil ASA (www.statoil.com).
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Figura 8.1: Rotor do compressor de gas etano em estudo (Santos, 2001b).

Uma vez definidas as equacdes de movimento dos elementos de eixo flexivel e dos elementos
de disco, pode-se montar o sistema de equagdes de movimento para o rotor completo. Inicialmente,
divide-se o rotor em um determinado nimero de elementos de eixo, com seus respectivos nos
(extremidades). A seguir, as matrizes de massa, giroscOopica e de rigidez destes elementos sdao

superpostas, formando as matrizes globais. Desta forma, chega-se a um sistema de equacdes global
do rotor:

M¢ e + Gede + Keqe = o (8.1)

onde o vetor de deslocamentos q¢ engloba os deslocamentos lineares (y. e z.) e angulares ([,
e 7v.) de todos os nés dos elementos que formam o modelo do rotor, incluindo os discos. Com
isto, tem-se uma equagdo que descreve os movimentos do rotor flexivel, considerando-se também
a influéncia dos discos a ele conectados. Neste caso, esta influéncia dos discos € feita através de

massas e inércias concentradas nos nés em que os discos se encontram fisicamente.

Um interessante estudo sobre a maneira de se inserir os discos no modelo de elementos finitos
de um rotor pode ser encontrada em Lalanne e Ferraris (1990), onde trés alternativas sdo apresen-
tadas (Fig 8.2) e as freqiiéncias de ressonancia resultantes dos trés modelos sdo comparadas. No
primeiro modelo, as inércias do disco sdo inseridas concentradas no né de interresse. No segundo
modelo, a regido do eixo em que o disco se localiza € enrigecida ao se inserirem dois elementos
de eixo de maior raio na regido relativa a espessura do disco. Neste caso, as inércias concentradas
do disco sdo inseridas no né central (né 2). No terceiro modelo, as inércias do disco sao dividi-
das e distribuidas nos trés nés dos elementos usados para enrigecer o eixo. Em Lalanne e Ferraris
(1990), as freqiiéncias de ressonancia obtidas com os modelos 2 e 3 ficaram bastante proximas

entre si, porém divergindo em torno de 5% das obtidas com o modelo 1. Nenhuma comparagao
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Figura 8.2: Alternativas para a inser¢do dos discos no modelo do rotor (Lalanne e Ferraris, 1990).

experimental € apresentada. No estudo do compressor de géds etano em questdo, o modelo 1 sera
adotado por simplicidade.

O modelo do compressor em estudo é composto por 56 elementos de eixo e 57 nds. Os
mancais se localizam nos n6s 8 e 50. Elementos de disco rigido sdo inseridos no né 3 (disco do
mancal axial), nés 20, 24, 28, 32 e 36 (volutas), nés 22, 26, 30 e 34 (buchas entre volutas), nds
12 e 46 (buchas dos selos), n6 38 (disco de balanceamento), e né 55 (acoplamento). O modelo de
elementos finitos do compressor pode ser visto na Figura 8.3, enquanto os valores adotados para
cada elemento de eixo e de disco estdo listados na Se¢do C.2 do Apéndice C.

I AR A AN
SRRl IR AR R

12 45 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 46
5 3,

Figura 8.3: Modelo de elementos finitos adotado para o compressor de gas etano (Santos, 2001b).

A interacao entre o rotor € os mancais pode ser feita adotando-se coeficientes dinamicos de
rigidez e amortecimento equivalentes para o filme de 6leo. Assim, as for¢as de interacdo podem
ser escritas da forma:

fri = —Dupdn — Ky qu (8.2)

onde Ky e Dy sdo as matrizes de rigidez e amortecimento equivalentes do filme de 6leo dos
mancais. Considerando-se que a for¢a de interacdo dos mancais incide em determinados nés do
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modelo, estas matrizes de rigidez e amortecimento podem ser superpostas as matrizes giroscopica
e de rigidez globais, respectivamente.

Neste estudo, os coeficientes dindmicos de rigidez e amortecimento do filme de 6leo dos
mancais do compressor foram calculados usando-se 0 Método das Perturbagdes proposto por Al-
laire et al. (1981), Este método foi aplicado ao modelo de mancal segmentado apresentado no
Capitulo 5, para a lubrificagdo convencional. Os resultados obtidos, em funcdo da velocidade de
rotacao do rotor, sdo apresentados na Figura 8.4. Os dados utilizados nas simulacdes sdo os apre-
sentados na Tabela C.1 do Apéndice C e o carregamento estdtico adotado foi de 1920 N 3.
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Figura 8.4: Coeficientes equivalentes globais de rigidez e amortecimento do filme de 6leo dos mancais de
5 sapatas do compressor de gés etano (Santos, 2001b).

Assim, a partir dos dados da Figura 8.4, as matrizes de rigidez e amortecimento dos mancais
podem ser criadas, e inseridas no modelo global. Cabe ressaltar que estas matrizes dependem da
velocidade de rotacdo do rotor.

Da mesma forma como a interagdo dos mancais foi incluida, outros efeitos também podem
ser considerados e tratados igualmente, como os dos selos, da interagcdo fluido-estrutura, das forcas
restritivas do acoplamento, etc. No estudo do compressor de gés etano, entretanto, estes efeitos
serdo negligenciados.

30s valores dos carregamentos estdticos em cada mancal do compressor real sdo diferentes, mas bastante préximos
entre si, o que ndo afeta significativamente os valores de rigidez e amortecimento. Adotou-se um mesmo valor para
ambos (metade do peso do rotor) por simplicidade.
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8.3 Analise de Resposta ao Desbalanco pela Norma API 617

Compressores, assim como qualquer outro equipamento de grande porte, devem se subme-
ter a ensaios dindmicos preliminares antes de serem entregues aos clientes. No caso da industria
de petrdleo, os ensaios minimos necessdrios sao definidos pela norma API (1995) 617, abrangen-
do desde andlises de projeto (ensaios numéricos) até ensaios experimentais (pre-run). Dentre as
andlises de projeto encontra-se a obtencao das fungdes de resposta amortecida ao desbalango para
toda a faixa de operacdo da maquina.

Inicialmente, esta norma estabelece que um determinado pico no grifico de resposta ao
desbalanc¢o € uma velocidade critica se o fator de amplificacao, dado por:

0.707
N,
FA=—2"_ (83
N, N (8.3)

N1 Np N2

for maior do que 2,5 . No caso do fator de amplificagc@o ser menor do que 2,5 , 0o modo é considerado
criticamente amortecido pela norma.

Uma vez definidas as velocidades criticas, a norma define critérios para a distancia entre as
velocidades criticas e a faixa de operacdo da mdquina. De maneira geral, a norma define:

e s¢ F'A é menor do que 2,5, a resposta € considerada criticamente amortecida e nenhuma

margem de separacao € requerida;

e se 2,5 < FA < 3,55, a margem de separacdo requerida € de 15% acima da velocidade
maxima e 5% abaixo da velocidade minima de operacgao;

e se F'A > 3,55 e o pico de resposta critica estd abaixo da minima velocidade de operagdo, a
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margem de separacao requerida € dada pela expressao:

6
M =100 — (84 + ———— 4
SM =100 - (84+ ) (8.4)

SM em % da velocidade minima de operagao.
e se ['A > 3,55 e o pico de resposta critica estd acima da maxima velocidade de operagdo, a
margem de separacdo requerida € dada pela expressao:

SM = (126 _ ) — 100

FA-3
SM em % da velocidade minima de operacao.
Em seguida, a norma estabelece as condi¢des do ensaio numérico para a obtencao da resposta

ao desbalango. Primeiramente, deve-se identificar a forma modal da velocidade critica em estudo
(vide casos na Figura 8.5).

1. modo rigido de translagao 2. modo rigido coénico
) Ormax \t 54
* Fst»] Fstz* * FSt»] \\\j FS'[2
5,1
1. modo flexdo 2. modo flexdo
f 8max d
- 1
- - N N 7 t ~< /
N\ ~ iz
/4 Fst1 Fstz* \ o Fst1 \;/‘( Fst2
5,
CASO | CASO I

Figura 8.5: Posicado de aplicagdo dos desbalancos em funcdo das formas modais, na andlise da resposta ao
desbalancgo segundo a norma API (1995).

Caso a velocidade critica em estudo seja referente ao primeiro modo de corpo rigido ou
primeiro modo de flexdo (Caso I), o desbalanco a ser aplicado ndo deve ser menor do que duas
vezes o valor de 0,,,,,, sendo:

Fst1 + FstQ

Omaz = 6350
N

(8.5)
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onde N € a velocidade de operacdo mais proxima da velocidade critica estudada, em rpm; Fy, e
F;, sdo os carregamentos estaticos nos mancais, em kg; € 0,4, € 0 desbalango, em g.mm. O ponto
de aplicacdo do desbalancgo, neste caso, deve ser o ponto de deslocamento mdximo do rotor.

Caso a velocidade critica em estudo seja referente ao segundo modo de corpo rigido ou se-
gundo modo de flexdo (Caso II), o desbalanco a ser aplicado ndo deve ser menor do que duas vezes
o valor de 9; e d,, sendo:

Fy
51 = 6350 Nf

Fy,
5y = 6350 Tt

onde ¢; and 5 sdo os desbalangos, em g.mm, a serem posicionados no ponto de maximo desloca-
mento mais proximo do mancal em que se basearam os célculos. Estes desbalangcos devem ainda
estar em oposicao de fase.

De qualquer forma, a norma estabelece que os desbalangos devem ser posicionados nos pon-
tos onde as reagdes serdo as mais adversas para 0 modo em estudo.

Finalmente, o limite de vibragdo admissivel para o rotor, sujeito ao desbalango proposto pela
norma, € dado por:

12000
LV =254\ —— 8.6
: N (8.6)

onde LV € o limite de vibracdo do sistema, em pm pico-a-pico. Além disso, as amplitudes da res-
posta ao desbalanco em qualquer velocidade, de zero a mixima de operacio, ndo deverdo exceder
75% da folga minima diametral da mdquina.

8.4 Resposta ao Desbalanco do Compressor

Para efetuar a andlise de resposta amortecida ao desbalanco do compressor em estudo, basea-
da na norma API, inicialmente procurou-se obter informacdes sobre as velocidades criticas e os
modos de vibrar do sistema. Para tanto, variou-se a freqiiéncia de rotacdo, de zero até 200 Hz
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(acima da velocidade médxima de operagdo), e observaram-se os autovalores do sistema. A Figu-
ra 8.6 ilustra o diagrama de Campbell e o comportamento do fator de amortecimento dos primeiros
8 modos encontrados.
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Figura 8.6: Diagrama de Campbell e fator de amortecimento dos 16 primeiros modos do modelo do com-
pressor, em func¢do da freqii€ncia de rotacao.

A primeira velocidade critica do sistema ocorre em torno de 80 H z, como pode ser observado
na Figura 8.6(a). As formas modais do rotor nesta rotacao sao apresentadas na Figura 8.7. Como
se pode ver, os modos cujas freqiiéncias estdo proximas da freqii€ncia de rotacio sdo referentes ao
primeiro modo de flexdo do rotor, em ambas direcdes Y e Z (Caso I da norma API). A forma do
terceiro modo presente na velocidade critica de 80 H 2z ndo foi apresentada por se tratar de um modo
com alto fator de amortecimento (aproximadamente 0,9 - Fig. 8.6(b)). Uma segunda velocidade
critica do sistema ocorre em torno de 120 Hz (Fig. 8.6(a)). Porém, devido ao alto valor do fator
de amortecimento deste modo nesta freqiiéncia de rota¢do (aproximadamente 0,93 - Fig. 8.6(b)),
acredita-se que este modo ndo deva influir significativamente na resposta ao desbalanco do com-
pressor. As freqiiéncias em torno de 300 /z, as quais possuem baixo fator de amortecimento,
referem-se aos segundos modos de flexao do rotor e estdo além da maxima velocidade de operacao
do compressor. A forma destes modos estd apresentada na Figura 8.8.

Desta forma, sabendo-se que a primeira velocidade critica do compressor apresenta forma
modal do Caso I da norma API, calcula-se o valor do desbalancgo a partir da expressao (8.5). Por-
tanto, para um carregamento de 1920 N (= 195,7 kg) em cada mancal e freqiiéncia de operacao
de 115,7 H~z (freqiiéncia mais proéxima da velocidade critica), tem-se como desbalango sugerido
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x(m)

(a) 80,5 Hz (£ =0,12) (b) 82,9 Hz (£ = 0,093)

Figura 8.7: Formas modais do compressor na velocidade critica em torno de 80 H z.

(a) 307,9 Hz (¢ = 0,015) (b)321,5 Hz (£ = 0,017)

Figura 8.8: Formas modais do compressor em torno de 300 H z.

pela norma API:

Omaz = 358,056 g.mm

Considerando-se que a norma estabelece que se use ao menos o dobro deste valor no ponto
de maior deslocamento, o valor de 720,0 g.mm serd aplicado no né 28 do modelo. O limite de
vibracao admissivel, calculado a partir da expressao (8.6), serd dado por:

LV =33,3 um (pico-a-pico)

Assim, aplicando-se o desbalanco proposto pela norma API, obteve-se a resposta ao desbalanco
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do compressor. A Figura 8.9 ilustra a resposta do sistema observada em quatro pontos do rotor: nd
8 (mancal 1); n6 15 (ponto intermedidrio entre o mancal 1 e o centro do rotor); n6 28 (centro do
rotor e ponto de méximo deslocamento); e né 50 (mancal 2).
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Figura 8.9: Resposta ao desbalango de quatro pontos do compressor em estudo, seguindo a Norma API,
para o caso passivo (sem controle).

Na resposta ao desbalango (Fig. 8.9), percebe-se a presenca de duas freqiiéncias de res-
sondncia na faixa analisada: uma em 83 H z (direc@o Y') e outra em 84 H z (dire¢do Z). Conforme
previsto pelo diagrama de Campbell, tratam-se das primeiras velocidades criticas do sistema. A
segunda velocidade critica em 120 H z, encontrada no diagrama de Campbell (Fig. 8.6(a)), ndo

aparece na resposta ao desbalango, como era esperado de um modo com alto fator de amortecimen-
to.
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As amplitudes encontradas no n6 28 (centro do rotor) sdo elevadas, chegando a ultrapassar o
limite estabelecido pela norma API na direcdo Z. Calculando-se o fator de amplificacdo (equacao
(8.3)) da resposta mais adversa (n6 28, dire¢ao ), chega-se a um valor I'A = 5,79 . Por ser maior
do que 2,5 , trata-se de uma verdadeira velocidade critica, segundo a norma. Como neste caso
FA > 3,55, amargem de separacdo entre a velocidade critica e a velocidade minima de operacao
serd calculada a partir da expressao (8.4). Sendo assim, chega-se a um valor SM = 13,8, ou seja,
a velocidade critica deve estar abaixo de 13,8% da velocidade de operacdo. Isto significa que esta
velocidade critica em Z ndo pode ser maior do que 99,8 H z. Fazendo-se os mesmos cdlculos para
a velocidade critica em Y (n6 28), chega-se aos valores FA = 3,95e SM = 9, 7. Portanto, esta

velocidade critica nao pode ser superior a 104,5 H z, segundo a norma.

Em resumo, na faixa de rotagdo analisada ha a presenca de duas velocidades criticas, uma em
83 Hz e outraem 84 H z. Estas velocidades criticas estdo aquém da margem de separacdo exigida
pela norma API e, portanto, em conformidade com a norma. Entretanto, os niveis de vibra¢do no
centro do rotor na direcao Z estdo acima do admissivel, segundo a mesma norma.

8.5 Controle por Realimentacao de Saida

De forma a se poder aplicar o mancal com lubrificacdo ativa (versdo da bancada de testes da
Unicamp), o qual possui quatro sapatas em configuracdo load-on-pad, no modelo do compressor de
g4s, cujos mancais possuem cinco sapatas, procurou-se manter o mesmo nimero de Sommerfeld.
Desta forma, mantém-se as mesmas condi¢des de operacao dos mancais originais, na forma passiva.
O ntimero de Sommerfeld é dado pela expressao:

g_ MN (%)2 8.7)

onde 4 € a viscosidade dinamica do 6leo; N € a freqiiéncia de rotacao do rotor; F§; é o carregamento
estdtico por area projetada do mancal (sapatas); 25 € o raio das sapatas; e R, € o raio do rotor no
mancal.

Considerando-se que os valores dos raios das sapatas e do rotor, a viscosidade do 6leo, e o
carregamento estdtico sao os mesmos dos mancais originais (Tabela C.1), a determinac¢ao do mancal
equivalente de quatro sapatas dar-se-4 a partir da drea projetada das sapatas. Esta drea projetada do
mancal de quatro sapatas deve ser a mesma da drea projetada do mancal de cinco sapatas. Portanto,
o mancal de quatro sapatas terd mesmo nimero de Sommerfeld do mancal de cinco sapatas do
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compressor, nas mesmas condi¢des, se 0o angulo de abrangéncia das quatro sapatas for de:

a, = 76,2°

para sapatas de mesma largura e carregamento sobre sapatas (modelo do mancal da Unicamp).

Adotando-se o mancal ativo equivalente na andlise do compressor de gas, as forcas de in-
teracdo se modificam, e podem ser decompostas em forcas hidrodinamicas e forgas de atuacdo
do sistema de injecdo (fy = f;4 + f4). As forcas hidrodindmicas do filme de 6leo podem ser
representadas pelos coeficientes dindmicos do mancal com lubrificagdo convencional (passivo),
conforme visto anteriormente (eq.(8.2)), pois as condi¢des de operagdo do mancal sdo as mesmas
(mesmo nimero de Sommerfeld). Nesta abordagem, as matrizes Ky e Dy s@o as mesmas do
sistema original, cujos coeficientes sdo ilustrados na Figura 8.4.

As forgas de atuagdo do sistema de injec¢ao sdo consideradas como fungdo linear do sinal de
controle (u(t)), da forma:

fA = BH u (88)

onde u é o vetor composto pelos sinais de entrada das servovélvulas (u = { u; usr }7 ) e
By é a matriz de controle, que correlaciona os sinais de entrada com as forcas resultantes da
injecdo do 6leo (forgas de atuacdo). Os coeficientes da matriz By sdo obtidos ou numericamente,
ou experimentalmente, pois a relagdo entre forgas e sinal de entrada ndo é explicita (depende da
solucdo da equacgdo de Reynolds modificada), e portanto, ndo pode ser deduzida analiticamente.

Para obter esta relagdo entre sinal e for¢a, usou-se o modelo ndo-linear do mancal segmen-
tado, proposto no Capitulo 5, nas condi¢cdes dos mancais do compressor. Mantendo-se o rotor
centrado no mancal com uma rotacao baixa (1 H z), para que o efeito hidrodinamico seja pequeno,
variou-se o sinal de controle e obteve-se a for¢ca resultante. Assim, para uma pressdo de suprimento
de 7 M Pa, obteve-se o resultado apresentado na Figura 8.10. Esta figura ilustra a faixa de operacdo
linear das servovalvulas. A relacdo entre o sinal de controle e a forca resultante € igual para ambas
direcoes de controle (horizontal e vertical).
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Sinal de Controle (V)

Figura 8.10: Relacao entre a forca de atuacdo do mancal ativo e o sinal de controle, nas condi¢des do mancal
equivalente.

Considerando-se que o mancal ativo serd acoplado nas posi¢des dos mancais originais (nos 8
e 50 do modelo adotado), a matriz B g assume a forma:

0 0 0 0
0 0 0 0
—44427.5 0 0 0
0 —44427,5 0 0
0 0 0 0
By = : : : :
0 0 0 0
0 0 —44427,5 0

0 0 0 44427, 5
0 0 0 0

L 0 0 0 0 1228x4

onde os termos ndo nulos se encontram nas linhas 29, 30, 197 e 198 da matriz.

Assim, inserindo-se a expressdo (8.8) no sistema de equagdes do modelo do compressor
(eq.(8.1)), tem-se:

M¢ ae +Ge e + Kegae =fe +Bru
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Este modelo, na formulacado de estado, € dado por:

Mw+Kw=f+Bu 8.9
onde:

—{¥} vl

SR EESE)

A seguir, sdo apresentadas duas realimentagdes de saida testadas e respectivos resultados das
andlises de resposta ao desbalango, seguindo a norma API.

8.5.1 Observacao no Centro do Rotor

A primeira realimentacdo de saida € feita observando-se as varidveis de estado do ponto
de maximo deslocamento do rotor na velocidade critica (n6 28), em ambas dire¢des Y e 7, e
realimentando os dois mancais ativos do compressor. Assim, a realimenta¢do de saida toma a
forma:

y=Cw
= u=-HCw (8.10)
u=—-Hy

onde H € a matriz de ganhos da realimentacdo e a matriz de observagao C é dada por:

0 0100 0000 - -0
C_ 0 0010 0000 - -0
0 0000 0100 ---0
0 0000 o010 ---0

4x456

onde os elementos ndo nulos da matriz se encontram nas colunas 109 e 110 (deslocamentos do né
28) e 337 e 338 (velocidades do né 28).
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Inserindo-se a realimentacao (8.10) no sistema de equacdes global (8.9), tem-se:
Mw+ (K+BHC)w=f (8.11)

Para calcular a matriz de ganhos H, inicialmente reduz-se a ordem do sistema através do
Método da Decomposi¢ao Modal (Thomson e Dahleh, 1998). Utilizando-se a matriz modal ortonor-
mal a direita sistema, o vetor de estado pode ser descrito como a combinacao linear dos modos de
vibrar do sistema. Ao se considerar que o vetor de estado é composto apenas pelos 2m modos
escolhidos, tem-se:

Wonx1 = [‘I’D]znwm?’lzmxl = ‘I’Tp TIT (8.12)

onde n € o nimero de graus de liberdade do sistema original e o superescrito r indica a forma
reduzida do vetor ou matriz.

Fazendo-se a transformagao (8.12) no sistema de equagdes realimentado (8.11), e multipli-
cando-se a expressdo resultante pela transposta da matriz modal ortonormal reduzida a esquerda
(<I>§T), tem-se:

®. My q + @ (K+BHC) ®)n =L £ (8.13)
Utilizando-se as propriedades das matrizes modais ortonormais:

L M), =1

P K B, = A

onde A € a matriz dos autovalores do sistema de equacgdes e I é a matriz identidade, pode-se
reescrever a equacao (8.13), da forma:

i +(A+B HC)n =f (8.14)

= .7 , . . o ’ . ~ .
onde B" = ®% B ¢ a matriz de controle reduzida; C" = C ®, é a matriz de observagao reduzida; e
f" € o vetor de estado de forgas externas reduzido. Assim, saiu-se de um sistema no dominio fisico
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com 2n graus de liberdade e chegou-se a um sistema no dominio modal com 2m coordenadas
modais. Além disso, a matriz A € a matriz dos autovalores dos modos escolhidos.

Observando-se a expressao (8.14), nota-se que:
A+B"HC =A

ou seja, a matriz de ganhos H € responsavel por alterar a matriz de autovalores do sistema reduzido
de A para A. Definindo-se esta alteragio como:

A=B " HC =A—-A

e arbitrando-se um valor desejado para a alteracdo A, a matriz de ganhos pode ser determinada da
forma:

H=(B)*A(C* (8.15)

onde (-)# indica a operacio de pseudo-inversa: (E)* = (ET E) TR

No caso em estudo, os modos de interesse sdo os modos criticos em torno de 80 / z (primeiros
modos de flexdo), totalizando quatro autovalores (dois modos). O nimero de varidveis obser-
vadas (deslocamento e velocidade do n6 28 nas dire¢des Y e Z) e o nimero de pontos de atuagdo
(dois mancais atuando nas direcoes Y e Z) também € quatro. Portanto, as matrizes de controle e
observacao reduzidas sao quadradas, de ordem quatro, e a matriz de ganhos pode ser calculada de
uma forma mais precisa, sem haver a necessidade de se calcular pseudo-inversas.

Para se determinar o melhor conjunto de ganhos para o caso em estudo, variou-se a matriz A
em funcdo da parte real e imagindria de cada autovalor escolhido, da forma:

AR(\) + AS(A) g
AR(\) — AS(A) 7
AR() + AS(Ao) 5
AR() — AS(Ao) )

onde os autovalores dos modos escolhidos, referentes aos modos de flexao na freqii€éncia de rotacao
de 80 Hz, sdo: A\ = —60,912 £ 505,84y rad/s e Ay = —48,452 + 512,14y rad/s.
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A variagdo da parte real e imagindria dos autovalores foi adotada de forma que cada autovalor
seguisse 0 seu respectivo raio no plano imaginario (Figura 8.11). Assim, variou-se na realidade o
fator de amortecimento de cada modo escolhido. Calculando-se a matriz de ganhos correspondente
pela equacdo (8.15), e observando-se os primeiros 16 autovalores do sistema completo realimen-
tado (eq.(8.11)) para a freqiiéncia de rotacdo de 80 H z, chegou-se nos resultados ilustrados nas
Figuras 8.12 e 8.13. Estas figuras ilustram a parte real dos autovalores, o fator de amortecimento e
as freqiiéncias amortecidas dos respectivos modos do sistema realimentado, em fun¢do da variacdo
do fator de amortecimento dos modos escolhidos no célculo da matriz de ganhos.

AIm
Ao
1 Alm()
P S -
JENC O\
| |
IEERY
ARe( }L‘) Ee

Figura 8.11: Variacado dos autovalores no plano imagindrio para a determinagio dos ganhos do controlador.

Na Figura 8.12, os autovalores ilustrados referem-se a trés modos superamortecidos (Figu-
ras. 8.12(a), (b) e (c)) e um modo sub-amortecido com alto fator de amortecimento (Fig. 8.12(d)).
Na Figura 8.13, estdo mostrados os autovalores do primeiro modo de flexdo em Y (Fig. 8.13(a)), do
primeiro modo de flexdao em Z (Fig. 8.13(b)), do segundo modo de flexdo em Y (Fig. 8.13(c)) e do
segundo modo de flexdo em Z (Fig. 8.13(d)). Analisando-se a parte real dos autovalores, nota-se
que o segundo modo de flexao, tanto em Y como em Z (Figs. 8.13(c) e (d)), passam a apresentar
valores positivos com a variacdo dos autovalores escolhidos. Na figura, a parte positiva foi cortada
em zero para facilitar a visualizacdo da regido de instabilidade. Desta forma, existe um limite de

estabilidade a ser respeitado na escolha dos ganhos.

Por outro lado, os fatores de amortecimento dos modos escolhidos para o calculo da matriz
de ganhos (primeiro modo de flexdo em Y e em Z), aumentam com a variacdo dos fatores de
amortecimento, conforme esperado (Figs.8.13(a) e (b)). Portanto, deve-se escolher a variacdo do
fator de amortecimento a ser inserida na matriz A de forma a se ter maximo fator de amorteci-
mento dos modos escolhidos, sem entretanto atingir a regido de instabilidade dos segundos modos
de flex@o do rotor. Os valores escolhidos para o cdlculo dos ganhos, baseando-se nos graficos das
Figuras 8.12 e 8.13, foram:

A& =0,048 = AN

Agg =0,003 = Al =

—24,39 F 3,948
—27,87 F 4,120
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Parte Real Fator de Amortecimento Freqiiéncia Amortecida

-

SRS

Frequencia (Hz)

Fator de Amortecimento

"0.08

A2 0.02 e

-

.5
0

Fator de Amortecimento
Frequencia (Hz)

N
S

-
S

Fator de Amortecimento
Frequencia (Hz)

- 0.04
AE2 0.02 ¢1

Fator de Amortecimento

(d)

Figura 8.12: Parte de real, fator de amortecimento e freqiiéncia amortecida relacionados aos 16 primeiros
autovalores do sistema realimentado em funcdo da variagdo da matriz A — Freqiiéncia de
rotagdo de 80 H z — Observagdo no centro do rotor (né 28) e atuacdo nos nés 8§ e 50.
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Parte Real Fator de Amortecimento Freqiiéncia Amortecida
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Fator de Amortecimento
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instabilidade
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Frequencia (Hz)
K
(=}

Fator de Amortecimento

8
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instabilidade
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@

Fator de Amortecimento
Frequencia (Hz)

(d)

Figura 8.13: Parte de real, fator de amortecimento e freqiiéncia amortecida relacionados aos 16 primeiros
autovalores do sistema realimentado em funcdo da variagdo da matriz A — Freqiiéncia de
rotacdo de 80 H z — Observagao no centro do rotor (n6 28) e atuacdo nos nds 8 e 50. (cont.)
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Como se pode ver, a variagdo obtida dos fatores de amortecimento dos modos de interesse nao
foi grande, devido ao limite de estabilidade dos segundos modos de flexdo do rotor. Inserindo-se
este resultado na matriz A, calcula-se a matriz de ganhos da realimentagao pela expressao (8.15).
Usando-se o sistema de equagdes global realimentado (eq.(8.11)), efetua-se a andlise de respos-
ta ao desbalanco do compressor, seguindo os mesmos critérios estabelecidos pela norma API na
Secdo 8.3. Os resultados obtidos s@o apresentados na Figura 8.14.

— T T
|faixa de operacao |
(nominal)

N
T
I
EN
T

@
o
[
T

N
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N @
Q =

N
N

a

Resposta ao Desbalanco (m)
&

Resposta ao Desbalanco (m)

-
T

0.5 X ! 0.51
faixa de operacao
o ‘ (nominal) | o ‘ ‘ ‘
0 50 100 150 200 0 50 100 150 200
Frequencia (Hz) Frequencia (Hz)
(a) N6 8 (mancal 1) (b) N6 15 (né intermediario)
x10°
45 \faixa de opéracao | 45
! (nominal) !
4+ 1 | 4
I I
I I
_35F | | _35
g w w g
s o | | S 3
§ ! ! 5
S | | 3
J25F | | 325
3 ! ! 3
Q ! ! Q
g 2 | | g 2
& Llimite (Norma API)_ _ _ _ _ _ _ _ ___ o ______________ 3
S 1.5 ! ! 815 ‘
5 | | 7 | |
o | | @< | |
1 | l 1 | !
I I I I
I I I
0.57 : ‘ 0.5 : faixa de operacao :
o 1 1 0 ‘ L | (nomina) |
0 00 0 50 100 150 200
Frequencia (Hz) Frequencia (Hz)
(c) N6 28 (centro do rotor) (d) N6 50 (mancal 2)

Figura 8.14: Resposta ao desbalango de quatro pontos do compressor em estudo, seguindo a Norma API —
Realimentacao de saida com observac@o do né central do rotor.

Os resultados apresentados na Figura 8.14 mostram uma significativa redu¢do das ampli-
tudes de vibracao do n6 observado (n6 28), em comparacdo aos resultados obtidos originalmente
(Figura 8.9(c)). Entretanto, esta reducao foi obtida a custa do aumento das amplitudes de vibragdo

dos demais n6s do sistema. O pontos onde estdo localizados os mancais (pontos de atuacdo), sao
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os pontos com maior amplitude de vibragdo, ultrapassando amplamente o limite estabelecido pela
norma API. Ao se observar o modo de vibrar do compressor nas velocidades criticas resultantes,
ilustradas na Figura 8.15, fica claro o que ocorreu com o sistema rotor-mancal.

1
0 05 X (m)

() 79,6 Hz (€ = 0,17) (b)81,9 Hz (€ = 0, 14)

Figura 8.15: Formas modais do compressor na velocidade critica em torno de 80 Hz — Realimentacédo de
saida com observagdo do né central do rotor.

A realimentac¢do utilizada mudou o modo de vibrar do compressor. Desta forma, o sistema
de controle reduziu as amplitudes de vibracdo do ponto observado (centro do rotor), mas para
1ss0, entretanto, os demais pontos do rotor passaram a apresentar maiores amplitudes de vibragao,
especialmente nas extremidades. Calculando-se os fatores de amplificagdao dos picos do n6 50 (né
de maior resposta ao desbalango) pela expressdo (8.3), chega-se aos valores F'A = 3,01 para a
direcdo Y e FFA = 3,62 para a dire¢do Z. Curiosamente, estes valores sdo inferiores aos obtidos
no sistema original (Fig. 8.9), o que significa que estes modos estdo mais amortecidos apesar das
grandes amplitudes de resposta. Como conseqii€éncia, as margens de separacdo requeridas pela
norma API para esta caso sdo de 5% para a dire¢do Y, pois 2,5 < FA < 3,55, e de 6,3% para a
direcdo Z, pois FF'A > 3,55 (eq.(8.4)).

Embora o objetivo de se reduzir as amplitudes do rotor no n6 28 tenha sido atingido, assim
como a diminui¢do das margens de separacdo entre as ressonancias e as velocidades de operacao
(aumento da faixa de operagdo), o resultado obtido ndo € aceitdvel segundo a norma API 617, pois
as amplitudes em alguns pontos do rotor ultrapassaram o limite de vibragdo por ela estabelecido.
Por esta razao, uma outra realimentacao € testada.
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8.5.2 Observacao nos Mancais

A segunda realimentacdo de saida é feita observando-se as varidveis de estado dos pontos
onde os mancais se localizam (n6s 8 e 50), em ambas dire¢des Y e Z, e realimentando indepen-
dentemente os dois mancais ativos do compressor. Assim, a realimentacdo de saida toma a forma:

yi=Cw
y2=Cow
;»u:—“{)llgugllw (8.16)
u =-Hy; 2 2
u, = —Hyyo

As matrizes de observacao sao dadas por:

0 0100 0000 --0

C 0 0010 o000 --0
‘ 0 0000 0100 ---0
0 00 00 o010 -0

4x456
onde os elementos niao nulos da matriz C; se encontram nas colunas 29 e 30 (deslocamentos do

no 8) e 257 e 258 (velocidades do nd 8), e os elementos nao nulos da matriz C, se encontram nas
colunas 197 e 198 (deslocamentos do n6 50) e 425 e 426 (velocidades do né 50).

Inserindo-se a realimentacdo (8.16) no sistema de equacdes global (8.9), tem-se:

. H, 0 C, _
o (sen [ B0 1[8]) - .

Fazendo-se a transformacdo modal (eq.(8.12)) do sistema realimentado (8.17) e multiplican-
do-se a mesma expressdo pela transposta da matriz modal ortonormal reduzida a esquerda, tem-se:

&ML i+ B <K+B [Hl 0 ] [Cl

xr r _ Hrl
0 Hg CQ‘|> @Dn _q)é'f

o que resulta em:

7'1T+<A+B’" [I?)l }22] [g;b n =f (8.18)
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Observando-se a expressao (8.18), nota-se que a alteragdo A da matriz dos autovalores serd
dada por:

_ A1 _ r H1 0 Cq
-] [ ] [E]

BY

Decompondo-se a matriz de controle reduzida, em que B” = [ 0 B
2

1 , tem-se:

B'H,C) = A,

B, H,C} = A,

Desta forma, as matrizes de ganho podem ser determinadas para uma determinada matriz de
alteracdo A, da forma:

H, = (B)" A, (C)*
(8.19)
H, = (By)* A, (Cp)*

No caso em estudo, os modos de interesse continuam a ser os modos criticos em torno de
80 H z (primeiros modos de flexdo), totalizando quatro autovalores. Como o nimero de graus de
liberdade de atuacdo continua sendo quatro (dois mancais atuando nas dire¢des Y e Z), a matriz de
controle reduzida (B") é quadrada. O nimero de varidveis observadas aumentou para oito, resultan-
do em uma matriz de observagao reduzida (C") retangular. Entretanto, ao fazer a decomposicao das
matrizes de controle e de observagdo, chega-se a submatrizes de observacdo quadradas de ordem
quatro e a submatrizes de controle retangulares.

Desta forma, segue-se o0 mesmo procedimento de variagdo da matriz dos autovalores escolhi-
dos, apresentado no primeiro exemplo de realimentagdo, para o célculo dos ganhos. Neste caso, a
matriz de ganhos correspondente a variagdo dos autovalores foi calculada pelas expressoes (8.19) e
inserida no sistema completo realimentado (eq.(8.17)). Os resultados obtidos para os primeiros 16
autovalores, na freqii€éncia de rotacdo de 80 H z, sdo apresentados nas Figuras 8.16 e 8.17. Estas
figuras, assim como as apresentadas anteriormente, ilustram a parte real dos autovalores, o fator
de amortecimento e as freqiiéncias amortecidas dos respectivos modos do sistema realimentado,
em func¢do da variacdo do fator de amortecimento dos modos escolhidos no calculo da matriz de
ganhos.
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Figura 8.16: Parte de real, fator de amortecimento e freqiiéncia amortecida relacionados aos 16 primeiros
autovalores do sistema realimentado em funcdo da variagdo da matriz A — Freqiiéncia de
rotacdo de 80 H z — Observacao e atuacao nos mancais (nés 8 e 50).
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Parte Real Fator de Amortecimento Freqiiéncia Amortecida
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Figura 8.17: Parte de real, fator de amortecimento e freqiiéncia amortecida relacionados aos 16 primeiros
autovalores do sistema realimentado em fungdo da variagdo da matriz A — Freqiiéncia de
rotacdo de 80 H z — Observacao e atuacao nos mancais (nés 8 e 50). (cont.)

168



Na Figura 8.16, os autovalores ilustrados referem-se a quatro modos superamortecidos (Fi-
guras 8.16(a) a (d)). Na Figura 8.17, sdo apresentados os autovalores do primeiro modo de flexao
dorotor em Y (Fig. 8.17(a)), do primeiro modo de flexdao em Z (Fig. 8.17(b)), do segundo modo de
flexdo em Y (Fig. 8.17(c)) e do segundo de flexdo em Z (Fig. 8.17(d)). Analisando-se a parte real
dos autovalores, nota-se que, desta vez, os modos superamortecidos (Fig. 8.16(a) e (b)) sdo os que
apresentam valores positivos com a variacao dos autovalores escolhidos. Na figura, a parte positiva
foi cortada em zero para facilitar a visualizagcdo da regido de instabilidade. O limite de estabilidade
fica claro observando-se a parte real do segundo modo superamortecido (Fig. 8.16(b)).

O fator de amortecimento dos modos de flexdo criticos (primeiro modos em Y — Fig. 8.17(a)
—e em Z — Fig. 8.17(b)) apresentam um méximo, ainda dentro da regido estavel. Desta forma, os
valores escolhidos para o cédlculo dos ganhos, baseando-se nos graficos das Figuras 8.16 e 8.17,
foram:

A& =0,099 = AM = —50,76 F 10,961/

A& =0,083 = ANy = —43,48 F 8,776y

Inserindo-se este resultado na matriz A, calculam-se as submatrizes dos ganhos de realimen-
tacdo (eq.(8.19)). Usando-se o sistema de equagdes global realimentado (8.17), efetua-se a andlise
de resposta ao desbalango do compressor, seguindo os mesmos critérios estabelecidos pela norma
API na Secao 8.3. Os resultados obtidos sdo apresentados na Figura 8.18.

Os resultados apresentados na Figura 8.18 mostram uma significativa reducao das amplitudes
de vibragdo em todos os nds escolhidos (nds 8, 15, 28 e 50), em comparacao aos resultados obtidos
com os mancais originais (Fig. 8.9) e, principalmente, em relacdo aos resultados obtidos com a
observacao do n6 central do rotor (Fig. 8.14). As amplitudes do n6 28 (ponto de maior amplitude)
foram reduzidas a cerca de 60% do limite estipulado pela norma API, para o compressor em estudo.
Calculando-se o fator de amplificacdo (eq.(8.3)) para os picos de ressonancia no n6 28, chega-se aos
valores F'A = 2,25 para a direcdo Y e FFA = 2,33 para a direcdo Z. Segundo a norma API, picos
de ressonancia com fatores de amplificacdo menores do que 2,5 sdo considerados criticamente
amortecidos, ¢ nenhuma margem de separacdo € requerida. Isto quer dizer que, teoricamente,
substituindo-se os mancais do compressor por mancais ativos, € implementando um sistema de
controle por realimentacdo de saida com observagdo do ponto dos mancais, € possivel reduzir as
amplitudes de vibracdo a tal ponto da norma ndo exigir margem de separacdo entre o pico de
ressonancia e a faixa de operagcdao da maquina. Observando-se os modos de vibrar do compressor
nas freqiiéncias proximas a velocidade de rotacao de 80 H z (Figura 8.19), nota-se que desta vez
o controlador ndo alterou a forma modal original (primeiro modo de flexdao). Isto indica que a
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reducdo das amplitudes de vibracdo ocorreu em todo o compressor, ou seja, os modos de flexdo
envolvidos ficaram mais amortecidos.

8.6 Controle Inserido nos Coeficientes Dinamicos Equivalentes
da Lubrificacao Ativa

Nesta etapa, apresenta-se um exemplo de utilizacdo dos coeficientes dindmicos equivalentes
da lubrificacdo ativa, calculados segundo a teoria apresentada no Capitulo 5. Os coeficientes
dindmicos calculados sdo inseridos no modelo do compressor e a resposta ao desbalanco € analisada
seguindo-se a norma APIL.

Como ja foi discutido anteriormente, na teoria coeficientes dindmicos sao validos para deslo-
camentos infinitesimais. Entretanto, segundo Lund e Thomsen (1978), coeficientes dinamicos
podem ser usados na pratica para amplitudes de até metade da folga radial. Além disso, segun-
do Schifer (1977) e Althaus (1991), a faixa de operagdo linear da servovdlvula limita-se a, no
maximo, 5% do sinal nominal de controle (£0,25 V). De forma a se garantir que os sinais de
controle das servovélvulas e as amplitudes de vibracdo ndo extrapolem estes limites, adotou-se, a
partir da equacdo (5.39), a seguinte restricao:

| ST 0,25
=,/ H? 2H2 < 8.20
|SH| b T Ha, S 0,3 hy (8:20)

sendo que a limitacdo de amplitude escolhida foi de 30% da folga radial.

A influéncia do mancal ativo na dindmica do compressor em estudo € estudada calculando-
se as matrizes de rigidez e amortecimento através das expressoes (5.50), com a restri¢ao (8.20),
e as aplicando no sistema de equagdes do compressor (equacdes (8.1) e (8.2)). De forma a se
obter os ganhos 6timos para o sistema, variaram-se os ganhos do controlador PD nas faixas de
—30000 a +30000 V/m para os ganhos proporcionais, e de —180 a +180 V/ms~! para os ga-
nhos derivativos. Os parametros geométricos do mancal sdo os mesmos das andlises anteriores
(Tabela C.1, com ay = 76,2°). As caracteristicas das servovalvulas adotadas sdo apresentadas
na Tabela C.5. Adotaram-se nas simulacoes trés diferentes valores para a pressdo de suprimento
(Ps) das servovalvulas: 2,0, 7,0 e 22,0 M Pa. As Figuras 8.20 a 8.23 ilustram a varia¢do dos
coeficientes dindmicos em fun¢do dos ganhos e da freqiiéncia de rotag¢ao do rotor, para uma pressao
de suprimento de 22,0 M Pa.
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Observando-se a Figura 8.20, nota-se que o ganho proporcional em Y apenas influencia a
variag¢d@o do coeficiente k,,. Da mesma forma, na Figura 8.21, o ganho proporcional em Z apenas
influencia a variagao do coeficiente k... A influéncia da freqiiéncia de rotacao nestes coeficientes
¢ também bastante acentuada. Observando-se com mais cuidado os graficos de £, na Figura 8.20
e de k., na Figura 8.21, nota-se a presen¢a de duas regides, no inicio e no fim da faixa de variacgao,
onde a influéncia dos ganhos proporcionais € nula. Isto se deve a restricdo (8.20), pois o médulo
do sinal de controle nestas regides atingiu o limite por ela estabelecido.

Na Figura 8.22, nota-se que o ganho derivativo em Y influencia fortemente a variagdo do
coeficiente d,,, com alguma influéncia no coeficiente k,, em altas freqiiéncias de rotacdo. Da
mesma forma, na Figura 8.23, o ganho derivativo em Z influencia fortemente o coeficiente d ., com
alguma influéncia no coeficiente £, em altas freqiiéncias de rotacdo. Observando-se os graficos
de d,, na Figura 8.22 e de d.. na Figura 8.23, nota-se novamente a presenca de regides onde os
ganhos derivativos ndo fazem efeito. Neste caso, porém, estas regides aumentam com a freqiiéncia
de rotacdo. Mais uma vez isto se deve a restri¢do (8.20). Como o ganho derivativo na expressao
(8.20) € multiplicado por w, o limite tende a diminuir com o aumento da freqiiéncia de rotagao.
Desta forma, a faixa em que os ganhos derivativos influenciam os coeficientes de amortecimento é
cada vez mais estreita, com o aumento da velocidade de rotagao.

Analisando-se o comportamento dos coeficientes dindmicos do mancal na freqii€éncia de
rotacdo de interesse (80 Hz - modos criticos do compressor), obtiveram-se os resultados apre-
sentados na Figura 8.24. Nesta figura, pode-se observar a variacdo dos coeficientes dinamicos do
mancal em fun¢io da variacdo dos ganhos do controlador, para as diferentes pressdes de suprimen-
to testadas. Como se pode notar, os coeficientes variam linearmente em fun¢do dos ganhos, até
que se atinjam os valores estabelecidos pela restricdo de operagdo (eq.(8.20)). Entretanto, a faixa
de valores resultante, entre mdximos € minimos, ndo varia linearmente em fun¢do da pressao de
suprimento. Isto pode ser explicado pela expressao que define o ganho da servovalvula (eq.(5.29)),
a qual depende da raiz quadrada da razdo entre a pressao de suprimento e a pressao de suprimento
nominal. Com isto, um grande aumento da pressdao de suprimento ndo necessariamente acarreta
em grande aumento da faixa de variacdo dos coeficientes, dependendo da pressdo de suprimento
nominal da servovalvula.

8.6.1 Influéncia dos Coeficientes na Dinamica do Compressor

Variando-se os coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais do compressor, para
a freqii€éncia de rotacdo de 80 Hz (freqiiéncia proxima das velocidades criticas), observaram-se
os primeiros 16 autovalores do sistema. As Figuras 8.25 e 8.26 apresentam os fatores de amor-
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Figura 8.24: Variacdo dos coeficientes dindmicos do mancal em funcdo dos ganhos do controlador e da
pressdo de suprimento — Freqiiéncia de rotagdo de 80 H z.

tecimento dos modos superamortecidos em fun¢do da variagdo dos coeficientes em Y e em Z,
respectivamente. As Figuras 8.27 e 8.28 apresentam os fatores de amortecimento e freqiiéncias
amortecidas dos primeiros modos de flexdao do compressor em fungdo dos coeficientes em Y e em
Z, respcetivamente. Finalmente, as Figuras 8.29 e 8.30 apresentam os fatores de amortecimento e
freqiiéncias amortecidas dos segundos modos de flexao do compressor em fun¢do dos coeficientes
em Y e em Z, respectivamente.

Observando-se a Figura 8.27, nota-se que os coeficientes dinamicos na direcdo Y apenas
influenciam o fator de amortecimento do primeiro modo de flexdo nesta mesma dire¢do. O mes-
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mo ocorre na Figura 8.28, na qual os coeficientes dindmicos na dire¢do Z influenciam o fator de
amortecimento do primeiro modo de flexao na dire¢do Z. Isto mostra que as freqiiéncias relati-
vas a estes modos sdo afetadas principalmente pela anisotropia dos mancais. Ao se observar o
segundo modo de flexdo do rotor (Figuras 8.29 e 8.30) percebe-se que este efeito ndo ocorre. A
influéncia dos coeficientes dindmicos sobre a freqii€éncia natural e sobre o fator de amortecimento
dos segundos modos de flexdo independe da direcdo em que os coeficientes variam. Nota-se, ainda,
nas Figuras 8.27 e 8.28 , a presenca de regides onde o fator de amortecimento é 6timo (maximo),
dependendo dos valores dos coeficientes de rigidez e amortecimento adotados.

Superpondo-se estes resultados aos resultados obtidos de variacdo da rigidez e do amorteci-
mento do mancal ativo em func¢ao dos ganhos do controlador (Figura 8.24), pode-se determinar a
area de atuacdo do controlador PD em cada direcdo. Esta area de atuacdo do controlador, para a
freqiiéncia de rotacao de 80 H z, estd ilustrada na Figura 8.31, para as trés pressoes de suprimento

testadas.
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Figura 8.31: Fatores de amortecimento dos primeiros modos de flexdao do compressor em fungdo dos coefi-
cientes de rigidez e amortecimento dos mancais — Comparac¢ao entre mancal original, mancal
ativo e regido 6tima — Freqiiéncia de rotagao de 80 H z.

Como se pode ver na Figura 8.31, o mancal ativo em estudo, nas condi¢des de operagdo ado-
tadas, ndo atinge a regido de fator de amortecimento 6timo dos primeiros modos de flexdo (modos
criticos). Entretanto, pode-se escolher os ganhos do controlador que levem o sistema a apresen-
tar maior fator de amortecimento para o primeiro modo de flexdao em relacdo ao sistema original
(mancais originais). Os coeficientes de rigidez e amortecimento 6timos na regido de operacao do
mancal ativo, e respectivos fatores de amortecimento resultantes, sdo apresentados na Tabela 8.1.
Estes dados referem-se a freqiiéncia de rotacao de 80 H z (Fig. 8.31),
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Tabela 8.1: Coeficientes de rigidez e amortecimento 6timos dentro da regido de operagdo do controlador
PD, para as diferentes pressdes de suprimento adotadas — Freqiiéncia de rotacdo de 80 H z.

pressdo de suprimento ké‘;timo) dé‘;ﬁmo) fator de amortecimento
(MPa) (N/m) (N/m.s™1) emY
sistema original 8,00 x 10" 1,65 x 10° 0,12
2,0 7,06 x 10 1,60 x 10° 0,16
7,0 6,35 x 107 1,52 x 10° 0,18
22,0 5,18 x 107 1,23 x 10° 0,23

pressdo de suprimento ké‘i“'m") dé‘i“m") fator de amortecimento
(MPa) (N/m) (N/m.s™1) em Z
sistema original 1,20 x 10° 2,23 x 10° 0,09
2,0 1,08 x 108 2,20 x 10° 0,10
7,0 9,86 x 107 2,03 x 10° 0,11
22,0 8,19 x 107 1,80 x 10° 0,14

Baseando-se na Figura 8.24, determinam-se os ganhos do controlador PD que levam o mancal

ativo a apresentar os valores 6timos de rigidez e amortecimento na freqii€éncia de rotacao de 80 H z.

Estes ganhos sdo apresentados na Tabela 8.2.

Tabela 8.2: Ganhos do controlador PD para que o mancal ativo apresente coeficientes dindmicos 6timos na
freqiiéncia de rotagdo de 80 H z.

pressdo de suprimento Hé‘fimo) H ((iitimo) H}f;ﬁmo) Hé‘;timo)
(M Pa) V/m)y V/ms™hH  (V/m) (V/m.s™1)
2,0 +10000,0 +8,2 +10000,0 +7,5
7,0 +10500,0 +10,5 +10000,0 +12,9
22,0 +12500,0 +17,9 +12500,0 +13,8

As curvas dos coeficientes de rigidez e amortecimento do filme de 6leo do mancal ativo,

resultantes da ado¢do dos ganhos 6timos (Tabela 8.2), sdo apresentadas nas Figuras 8.32 a 8.34, em

comparacdo as curvas dos coeficientes dinamicos dos mancais originais (Fig. 8.4).

8.6.2 Analise de Resposta ao Desbalanco

Usando-se as curvas dos coeficientes de rigidez e amortecimento do mancal ativo com ga-

nhos otimizados, pode-se efetuar a anélise de resposta ao desbalanco do compressor, seguindo as

determinagdes da norma API. Para a pressao de suprimento de 2,0 M Pa, os resultados obtidos

para os nos 8, 15, 28 e 50 do modelo do compressor sdo apresentados na Figura 8.35.

Como se pode ver na Figura 8.35, para a pressao de suprimento de 2,0 M Pa, obteve-se
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Figura 8.32: Coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento do filme de éleo dos mancais ativos,
usando ganhos 6timos, em comparagdo aos coeficientes dos mancais originais — Pressdo de

suprimento de 2,0 M Pa.
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Figura 8.33: Coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento do filme de éleo dos mancais ativos,

usando ganhos 6timos, em comparagdo aos coeficientes dos mancais originais — Pressdo de
suprimento de 7,0 M Pa.
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Figura 8.34: Coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento do filme de éleo dos mancais ativos,

usando ganhos 6timos, em comparagdo aos coeficientes dos mancais originais — Pressdo de
suprimento de 22,0 M Pa.
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Figura 8.35: Resposta ao desbalanco de quatro pontos do compressor em estudo, seguindo a norma API —
Pressao de suprimento de 2,0 M Pa.

pouca diminui¢ao das amplitudes de resposta do compressor em relacao as amplitudes alcangadas
pelo sistema original (Fig. 8.9). O ponto de maior deslocamento (n6 28) ainda apresenta uma
amplitude de resposta acima do limite estabelecido pela norma API. Trata-se, portanto, de um
resultado insatisfatério segundo esta mesma norma.

Calculando-se o fator de amplificagdo para os picos do n6 28 (n6 de maior deslocamento),
chega-se aos valores F'A = 3,10 para a direcio Y e FFA = 5,28 para a direcdo Z. Segundo a
norma API, a margem de separacdo requerida para a direcdo Y é de 5% da velocidade minima
de operacdo, pois 2,5 < F'A < 3,55 nesta direcdo. Para a dire¢do 7, a margem de separagdo
requerida deve ser calculada pela expressdo (8.4), pois F'A > 3,55. Desta forma, a margem de
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separac¢do requerida nesta direcao € de 13,4% da velocidade minima de operacao.

Para a pressao de suprimento de 7,0 M Pa, obtiveram-se os resultados apresentados na Figu-
ra 8.36. Como se pode ver na Figura 8.36, as amplitudes de vibracdo dos quatro pontos analisados
diminuiu em relacao as amplitudes alcancadas pelo sistema original (Fig. 8.9). O ponto de maior
deslocamento (n6 28) apresenta uma amplitude de resposta bastante préxima do limite estabelecido
pela norma API. Entretanto, esta redu¢do nao foi tdo significativa quanto as redu¢des obtidas com
a realimentacdo de saida com observagdo nos mancais.
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Figura 8.36: Resposta ao desbalanco de quatro pontos do compressor em estudo, seguindo a norma API —
Presséo de suprimento de 7,0 M Pa.

Calculando-se o fator de amplificagdo para os picos do n6 28 (n6 de maior deslocamento),
chega-se aos valores FFA = 2,65 para a diregdo Y e FFA = 4,39 para a dire¢cdo Z. Segundo a
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norma API, a margem de separacdo requerida para a direcdo Y é de 5% da velocidade minima

de operacdo, pois 2,5 < F'A < 3,55 nesta direcdo. Para a dire¢do 7, a margem de separagdo
requerida deve ser calculada pela expressdo (8.4), pois F'A > 3,55. Desta forma, a margem de
separacdo requerida nesta direc@o € de 11,7% da velocidade minima de operagdo.

Para a pressdo de suprimento de 22,0 M Pa, obtiveram-se os resultados apresentados na

Figura 8.37.
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Figura 8.37: Resposta ao desbalanco de quatro pontos do compressor em estudo, seguindo a norma API —

Pressédo de suprimento de 22,0 M Pa.

Observando-se a Figura 8.37, as amplitudes de vibracdo dos quatro pontos analisados diminu-

iu ainda mais em relacdo as amplitudes alcancadas pelo sistema original (Fig. 8.9) e em relagdo as



demais condi¢des de pressdo de suprimento adotadas (Figs. 8.35 e 8.36). O ponto de maior deslo-
camento (n6 28) apresenta uma amplitude de resposta abaixo do limite estabelecido pela norma
API. Portanto, o controlador obteve sucesso na redugdo das amplitudes de resposta ao desbalanco,
segundo a norma API. Entretanto, esta reducao nao foi tdo significativa quanto as reducdes obtidas
com a realimentacio de saida com observacdo nos mancais.

Calculando-se o fator de amplificagdo para os picos do n6 28 (n6 de maior deslocamento),
chega-se aos valores F'A = 2,15 para a direcdo Y e FFA = 3,79 para a direcdo Z. Segundo a
norma API, nenhuma margem de separacdo € requerida entre a velocidade minima de operagao
e o pico de ressonancia na dire¢do Y, pois FFA < 2,5 nesta dire¢do. Entretanto, para a diregdo
Z, a margem de separacdo requerida deve ser calculada pela expressao (8.4), pois FFA > 3,55.
Desta forma, a margem de separacdo requerida nesta direcao € de 8,4% da velocidade minima de
operacio.

Observando-se os modos de vibrar do compressor nas freqiiéncias proximas a velocidade
critica para o caso de pressao de suprimento de 22,0 M Pa (Figura 8.38), percebe-se que o contro-
lador PD nio alterou as formas modais do primeiro modo de flexdao do rotor.

-

0.5 ! ’ 05 1
X (m) X (m)

(2)85,0Hz2((=0,23) (b)83,8 Hz (( =0,14)

Figura 8.38: Formas modais do compressor na velocidade critica em torno de 80 H z — Pressdo de supri-
mento de 22,0 M Pa.

8.7 Conclusao

Nesta parte do trabalho, modelou-se um compressor de gas etano através do modelo de ele-
mentos finitos proposto por Nelson e McVaugh (1976) e analisou-se a sua reposta ao desbalango
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seguindo a norma API (1995) 617. Com isto, investigou-se a influéncia do mancal ativo em estudo
nas respostas do sistema, adotando-se duas abordagens (realimentagdo de saida e controle inserido
nos coeficientes dindmicos), com o intuito de se aumentar a faixa de operacao da méquina.

De maneira geral, ambas abordagens levaram o sistema a apresentar menor resposta ao
desbalanco, segundo a norma API. Isto significa que, teoricamente, é possivel aumentar a faixa
de operacdo da méquina utilizando-se mancais ativos. O uso dos mancais ativos no compressor
permite aumentar o fator de amortecimento dos modos criticos. Além disso, como foi possivel
observar no caso da realimentacdo de saida com observagdo no centro do rotor, ha a possibilidade
de se alterar o modo de vibrar do sistema, porém com um aumento das amplitudes de vibracdo nos
mancais. Um resumo dos resultados obtidos nas andlises apresentadas neste capitulo € mostrado
na Tabela 8.3.

Tabela 8.3: Resultados das andlises de resposta ao desbalanco obtidos nas abordagens adotadas.

abordagem fator de margem de velocidade fator de modo de vibrar
amplificacdo separacio critica (Hz) amortecimento
sistema original ! FAy =3,95 SMy =9,7% 83,0 0,12 1¢ de flexdo
FAz =579 SMz=13,8% 84,0 0,09 19 de flexdo
observacio no FAy =3,01 SMy =5,0% 84,0 0,17 29 rigido
centro do rotor! FAy; =3,62 SMz=06,3% 85,0 0,14 2° rigido
observagao nos FAy =2,25 SMy =0,0% 91,5 0,24 1¢ de flexdo
mancais FA; =233 SMz=0,0% 90,0 0,19 19 de flexao
coeficientes FAy =3,10 SMy =5,0% 84,0 0,16 19 de flexao
dindmicos FA; =528 SMyz=13,4% 84,6 0,10 1 de flexdo
(Ps = 2,0 M Pa)'
coeficientes FAy =2,66 SMy =5,0% 83,5 0,18 19 de flexao
dindmicos FA; =439 SMz=11,7% 83,6 0,11 1¢ de flex@o
(Ps =7,0 MPa)
coeficientes FAy =215 SMy =0,0% 85,0 0,23 1 de flexdo
dindmicos FA;, =3,79 SMyz; =8,4% 83,8 0,14 19 de flexao

(Ps = 22,0 M Pa)

1 As amplitudes de resposta obtidas nesta abordagem ultrapassam o limite de vibracio estabelecido pela norma

API 617 (1995).
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Observando-se os resultados da Tabela 8.3, percebe-se que o fator de amortecimento do modo
controlado na direcao vertical (Z) é o parametro que estabelece os limites de operacdo da maquina
em estudo. Embora seja possivel obter uma alta variagao percentual do fator de amortecimento do
modo nesta dire¢do, na maioria dos casos estudados esta variacdo nao foi suficiente para dinimuir
significativamente a margem de separacdo requerida pela norma API. Desta forma, com excecdo
da abordagem por realimentacdo de saida com observacdo nos mancais, a faixa de operacdo da
mdquina nado foi significativamente alterada. No caso da abordagem por coeficientes dinamicos
equivalentes, isto se deve ao fato dos coeficientes dinAmicos dos mancais originais, na dire¢ao
Z, estarem posicionados em uma regidao mais distante do ponto 6timo do que na direcdo Y (vide
Fig. 8.31). Com isto, o fator de amortecimento do modo em questdo € menor do que o fator de
amortecimento do modo na dire¢do Y, mesmo com a possivel variacido dos coeficientes dinamicos
devido ao sistema de controle.

Considerando-se as velocidades criticas encontradas em cada abordagem e as margens de
separacdo estabelecidas pela norma API (Tabela 8.3), € possivel esbocar um grafico das faixas
de operacdo disponiveis da maquina em relagcdo as suas velocidades de operacao nominais (Figu-
ra 8.39). A Figura 8.39 ilustra o aumento da faixa de operacao do compressor estudado em fungao
da abordagem adotada para o célculo dos ganhos do sistema de controle. Como se pode ver nesta
figura, a realimentacdo de saida com observagao e realimenta¢do nos mancais foi a abordagem que

resultou em maior aumento da faixa de operacao da miquina.

Observ. Mancais

n Observ. Rotor

velocidade minima
(nominal)

11 Coef. Dindmicos
""" (Ps=22MPa)

velocidade maxima
(nominal)

11" Coef. Dindmicos
" (Ps = 7 MPa)

" Faixa Original

1. Coef. Dindmicos
" (Ps =2 MPa)

I N I IR

0 90 100 110 120 200
Frequencia de Rotacao (Hz)

Figura 8.39: Faixas de operacdo disponiveis do compressor em fungdo da abordagem adotada para o célculo

dos ganhos do sistema de controle.

Um fato a ressaltar € o pior desempenho obtido com a abordagem por coeficientes dindmicos
em relagdo ao sistema original, para a pressao de suprimento de 2,0 M Pa. Analisando-se os dados
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da Tabela 8.3 para este caso, percebe-se que hd um pequeno aumento do fator de amortecimento
dos modos controlados, com consecutiva diminuicdo do fator de amplificacdo e da margem de
separac¢do requerida pela norma, o que € favordvel. Entretanto, hd também um pequeno aumento do
valor da velocidade critica resultante. As freqii€ncias limites das faixas de operagdo do compressor
na Figura 8.39 foram calculadas pela expressao:

Ny = Neritica
1-SM

Portanto, o pior desempenho da abordagem por coeficientes dindmicos com pressao de suprimen-
to de 2,0 M Pa se deve a este balango entre valor da velocidade critica e valor da margem de
separacdo. Como a variacdo de SM em relacdo ao sistema original foi pequena, o valor limite
Niim obtido foi superior ao valor limite para o sistema original devido ao aumento da velocidade
critica.

Outro resultado curioso foi o melhor desempenho da abordagem por realimentacdo com
observacao no centro do rotor, mesmo apresentando grandes amplitudes de resposta, em relagdo a
abordagem por coeficientes dindmicos com pressao de suprimento maxima (22 M Pa). Isto ocorre,
porque a margem de separacdo S M depende do fator de amplificacdo F'A, que por sua vez depende
do formato do pico de ressoniancia. Mesmo ultrapassando o limite estabelecido pela norma, o for-
mato do pico de ressonancia resultante foi tal que o fator de amplificacdo obtido com a observacao
do centro do rotor foi menor do que o obtido com a pressdao de suprimento de 22,0 M Pa. Desta
forma, a margem de separacdo requerida também foi menor. Entretanto, é importante ressaltar que
a realimentacdo com observacao no centro do rotor alterou o modo de vibrar do sistema, € o ponto
de méaximo deslocamento do sistema ndo ¢ o mesmo do obtido pela abordagem por coeficientes
dindmicos.

Um ultimo fato a ser discutido € a obtencdo de resultados distintos entre as abordagens
por realimentacdo de saida e por coeficientes dinamicos, para uma mesma pressao de suprimen-
to (7,0 M Pa), apesar do sistema em estudo ser o mesmo (mancal ativo na versdo da bancada de
testes da Unicamp). Uma das razdes desta discrepancia pode ser a mé estimativa da relacdo entre
forcas de atuacdo e sinais de controle. Observando-se a Figura 8.10, nota-se que os valores esti-
mados de forca sdo bastante superiores aos obtidos em bancada de testes (Fig. 7.2). Outra possivel
razdo pode ser a escolha impropria dos limites da restricdo (8.20). Nos ensaios experimentais em
bancada de testes, a servovalvula opera “linearmente” em uma faixa de tensido de quase 30% da
nominal. Assim, conclusdes mais definitivas a este respeito s6 poderdo ser feitas apos validagoes

experimentais do caso em estudo.

De qualquer maneira, foi possivel exemplificar a aplicacdo de mancais segmentados com
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lubrificacdo ativa na andlise numérica de um compressor real. Além disso, estabeleceu-se um
método de cdlculo dos ganhos de realimentacdo para o controle modal de uma méquina rotativa,
através da reducdo do modelo por decomposi¢do modal. Por outro lado, os efeitos do sistema de
controle sobre os coeficientes dinamicos equivalentes deste tipo de mancal ativo também puderam
ser analisados considerando-se as limitacdes operacionais das servovélvulas.
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Capitulo 9

Limites da Lubrificacao Ativa

Neste capitulo, a influéncia da dindmica das servovalvulas na variacdo dos coeficientes equi-
valentes do filme de 6leo do mancal ativo € investigada numericamente. Adotando-se servovélvulas
com caracteristicas diferentes, identificam-se os limites de atuacdo do sistema ativo, os quais nao
s6 dependem da pressdo de suprimento aplicada, mas também da velocidade de resposta da ser-
vovdlvula. Esta investigacdo baseia-se em uma andlise dos coeficientes sob excitagdes sincronas
(desbalanco do rotor) e sob excitacdes harmonicas (velocidade de rotacdo fixa), adotando-se a teo-
ria descrita no Capitulo 5.

9.1 Excitacao Sincrona

O método adotado nesta sec¢do para célculo dos coeficientes dindmicos equivalentes do filme
de 6leo do mancal ativo é o mesmo descrito na Se¢do 5.3. Os pardmetros de simulacio do mancal
sdo os mesmos da andlise do compressor centrifugo (Tabela C.1) e os dados das servovélvulas sao
os apresentados na Tabela C.5. Entretanto, nesta primeira andlise, variam-se as freqii€ncias naturais
das servovalvulas, adotando-se valores de 100, 320 e 600 H z, para uma pressao de suprimento de
22,0 M Pa. A excitacdo € considerada sincrona com a freqiiéncia de rotacao do rotor. A faixa de
ganhos das simula¢des sdo de -180 a +180 V//m.s~! para os ganhos derivativos e de -30000,0 a

+30000,0 V//m para os ganhos proporcionais, e a restri¢do (8.20) também € considerada.

Conforme ja discutido na Se¢ao 8.6, o ganho proporcional em Y influi mais acentuadamente
no coeficiente £, € menos nos demais coeficientes, assim como o ganho proporcional em Z influi
acentuadamente no coeficiente k.., o ganho derivativo em Y influi acentuadamente no coeficiente
d,,, € o ganho derivativo em Z influi acentuadamente no coeficiente d... Desta forma, somente
serdo apresentados os resultados relativos a estes coeficientes e os ganhos que mais os influenciam.
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Os coeficientes cruzados k., k.,, d., € d., ndo s6 sofrem pouca influéncia dos ganhos, como
também podem ser desprezados em rela¢ao a grandeza de valor dos coeficientes diretos.

Os resultados dos coeficientes dindmicos do filme de 6leo ativo em funcdo dos ganhos do
controlador que mais os influencia, e da freqiiéncia de rotacdo, sdo apresentados nas Figuras 9.1,
9.2 € 9.3, para os casos de servovélvulas com freqii€éncias naturais arbitrarias de 100, 320 e 600H =
respectivamente.

Observando-se a Figura 9.1, nota-se que a variacao dos coeficientes dinamicos da lubrificagdo
ativa, em fun¢do dos ganhos do controlador, € limitada pela freqiiéncia natural da servovalvula
(neste caso 100 Hz). Nesta figura, os coeficientes variam entre os limites maximo e minimo es-
tabelecidos pela restricdo (8.20) até que a freqii€éncia de excitacdo atinge o valor da freqiiéncia
natural da servovélvula. A partir deste ponto, os coeficientes ndo mais variam significativamente
em funcdo dos ganhos, e passam a sofrer influéncia apenas da freqii€éncia de rotacdo do rotor
(excitagdo sincrona). O mesmo tipo de resultado pode ser observado nas Figuras 9.2 e 9.3, nas
quais as freqiiéncias limites passam a ser 320 e 600 H z, respectivamente.

Desta forma, nota-se que a velocidade de resposta das servovélvulas usadas no mancal ati-
vo em estudo limitam a faixa de freqii€éncias de operacdo do mesmo. Quanto maior a faixa de
freqiiéncias em que o mancal ativo deve operar, mais rdpida deve ser a resposta da servovalvula a
ser utilizada.

Um outro fator limitante do sistema ativo em estudo € a pressdao de suprimento, conforme ja
discutido no Capitulo 7 e Secao 8.6. Neste caso, a pressao de suprimento aplicada as servovélvulas
define as amplitudes méxima e minima de variacdo dos coeficientes dinamicos. Observando-se
a Figura 9.4, nota-se que quanto maior a pressdo de suprimento, maior ¢ a faixa de variagdo dos
coeficientes em funcdo dos ganhos do controlador. Este fato € confirmado pelos resultados expe-
rimentais do ensaio dindmico ativo da bancada de testes da DTU, apresentados no Capitulo 7, nos
quais o uso de uma pressao de suprimento maior garantiu uma maior redugdo das amplitudes de
vibracao do rotor (maior influéncia do mancal ativo no sistema).

Portanto, a velocidade de resposta das servovalvulas utilizadas no sistema hidraulico definem
a faixa de freqiiéncias de operacdo do mancal ativo. A pressdo de suprimento define a amplitude
de variagdo dos coeficientes dindmicos do mancal ativo.
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9.2 Excitacao Harmonica

Nesta secdo, a freqiiéncia de excitacao € variada enquanto a freqiiéncia de rotagdo permanece
constante. O modelo adotado é o mesmo da secdo anterior e a servovalvula considerada tem
freqiiéncia natural de 320 Hz e pressao de suprimento de 22 M Pa. Os resultados obtidos para
a freqiiéncia de rotagdo de 50 Hz sdo apresentados nas Figuras 9.5 a 9.8, onde os coeficientes
cruzados foram desprezados.

Como se pode ver nas Figuras 9.5 e 9.6, os ganhos proporcionais influem basicamente nos
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coeficientes ky, € k... Esta influéncia faz com que os coeficientes de rigidez variem linearmen-
te entre regides de minimo e de médximo (do maximo para 0 minimo com o aumento do ganho),
regides estas estabelecidas pela restricdo (8.20). Esta variacao linear dos coeficientes de rigidez
diminui conforme a freqiiéncia de excitacdo se aproxima da freqii€ncia natural da servovalvula
(320 Hz). Quando a freqii€ncia de excitagdo ultrapassa o valor de 320 H z, hd uma inversao de fase
e os coeficientes passam a variar inversamente ao aumento do ganho proporcional (do minimo para
0 maximo com o aumento do ganho). Em freqiiéncias mais altas (acima de 500 H z), a variacdo
dos coeficientes de rigidez tende a diminuir.

Nas Figuras 9.7 e 9.8, pode-se observar que os ganhos derivativos influem ndo s6 nos coefi-
cientes de amortecimento, mas também nos coeficientes de rigidez, para uma mesma direcdo (Y ou
7). A influéncia dos ganhos derivativos nos coeficientes de amortecimento é a mesma da observada
na andlise de excitacdo sincrona, sem o efeito da rotacdo: a variagdo do amortecimento se reduz
com o aumento da freqiiéncia de excitacdo até que se atinja a freqii€éncia natural da servovélvula.
Entretanto, o uso dos ganhos derivativos resulta em um curioso efeito sobre os coeficientes de
rigidez: dependendo do sinal do ganho derivativo, e ndo de seu valor, a rigidez pode ser maxima
ou minima, para uma dada freqiiéncia de excitagdo. Além disso, existem regides de maximos e
minimos absolutos em freqiiéncias proximas da freqii€éncia natural da servovdlvula. Isto signifi-
ca que, para as freqiiéncias proximas a freqii€éncia natural das servovélvulas, o sistema apresenta
um aumento de rigidez sem que haja um aumento significativo do amortecimento, com o uso dos
ganhos derivativos.

Os resultados obtidos para uma freqiiéncia de rotacdo de 170 H z sdo apresentados nas Fi-
guras 9.9 a 9.12. Nestas figuras, mostram-se apenas os coeficientes que variam significativamente
com os ganhos adotados. Como se pode ver, o comportamento do sistema é similar ao obtido
com a freqiiéncia de rotacdo de 50 Hz. Os efeitos dos ganhos nos coeficientes sdo 0s mesmos
dos encontrados na andlise anterior, porém para um nivel de rigidez mais alto e de amortecimento
menor, ja que o aumento da rotacdo tende a aumentar a rigidez do filme de 6leo e diminuir seu
amortecimento.

Portanto, na andlise de excitagdao harmodnica, os ganhos proporcionais influem basicamente
nos coeficientes de rigidez do filme de 6leo do mancal ativo até que se atinja a freqiiéncia natural da
servovalvula, a partir da qual esta influéncia diminui. Em freqiiéncias acima da freqii€éncia natural
da servovalvula, o efeito dos ganhos se inverte, mas tende a diminuir com o aumento da freqiiéncia.
A velocidade de rotacdo apenas altera o nivel médio do valor da rigidez do filme de 6leo, como
pode ser visto nas Figuras 9.13(a) e 9.13(b), nas quais sdo apresentados os coeficientes de rigidez
ky, € k.. em fungdo dos ganhos proporcionais, da freqiiéncia de excita¢@o e da rotacdo do rotor.

Os ganhos derivativos influenciam tanto os coeficientes de rigidez como os coeficientes de
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amortecimento. Os coeficientes de amortecimento apresentam uma grande varia¢ao em fun¢do dos
ganhos derivativos em baixas freqiiéncias. Esta variagdo diminui e tende a zero quando a freqii€éncia
de excitagdo ultrapassa a freqii€ncia natural da servovélvula (Figuras 9.13(c) € 9.13(d)). Por outro
lado, os coeficientes de rigidez apresentam um valor maximo (ou minimo) em funcao do sinal do
ganho derivativo adotado. Médximos e minimos absolutos de rigidez ocorrem quando a freqiiéncia
de excitagdo coincide com a freqii€ncia natural da servovdlvula (Figuras 9.13(e) e 9.13(f)).

9.3 Conclusao

Analisando-se a influéncia da dindmica das servovalvulas nos coeficientes dinAmicos equi-
valentes da lubrificacdo ativa, chegou-se a resultados que mostram que a faixa de freqiiéncias de
operacdo do mancal ativo é definida pela velocidade de resposta das servovdlvulas. Além dis-
s0, a pressdo de suprimento adotada no sistema hidrdulico do mancal ativo define a amplitude de
variacao dos coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo. Os ganhos derivativos influ-
enciam tanto os coeficientes de rigidez como os coeficientes de amortecimento. Os coeficientes
de amortecimento apresentam uma grande variacdo em fun¢do dos ganhos derivativos em baixas
freqiiéncias. Esta variagdo diminui e tende a zero quando a freqii€ncia de excitacdo ultrapassa a
freqiiéncia natural da servovdlvula. Por outro lado, os coeficientes de rigidez apresentam um valor
maximo (ou minimo) em fun¢do do sinal do ganho derivativo adotado. Maximos e minimos ab-
solutos de rigidez ocorrem quando a freqiiéncia de excitacio coincide com a freqiiéncia natural da
servovdlvula. Portanto, na freqiiéncia natural da servovalvula, o sistema apresenta mixima rigidez
com minimo amortecimento, o que representa uma situacao bastante indesejavel do ponto de vista
da dindmica da miquina.
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Capitulo 10

Controle de Instabilidades

Neste capitulo, um estudo numérico adicional do sistema ativo da bancada de testes da Uni-
camp ¢ apresentado, adotando-se o modelo ndo-linear apresentado no Capitulo 5. Inicialmente,
uma andlise de resposta ao desbalanco é conduzida, na qual fendmenos de whirl sdo detectados.
Em seguida, alguns tipos de controladores sdo descritos e suas respectivas leis de controle de-
duzidas. Adotando-se estas leis de controle, o sistema € novamente simulado numericamente € a
eficiéncia do sistema de controle € verificada quando as instabilidades ocorrem.

10.1 Integracao Numérica das Equacoes Nao-Lineares de Movi-
mento para o Caso Dinamico Passivo

As equacdes ndo-lineares de movimento da bancada de testes da Unicamp, a serem usadas
para a andlise dindmica passiva, sdo as equacoes (5.8) e (5.20). Este sistema de equagdes € inte-
grado numericamente seguindo o fluxograma mostrado na Figura 10.1, com o auxilio do aplicativo
MATLAB®.

Inicialmente, definem-se os valores dos parametros de simula¢do (dados geométricos da ban-
cada, parametros do 6leo), as condicdes de operacio (velocidade de rotagdo, carregamento externo,
forcas de excitagdo) e as condigdes iniciais (deslocamentos e velocidades iniciais). As equacdes de
movimento sdo integradas do instante 0 ao instante 7, com o auxilio da rotina ode15s do aplicati-
vo MATLAB®, a qual utiliza um método de integraciio de equagdes diferenciais ordindrias de passo
variavel.

Em um determinado instante de tempo ¢, a equacdo de Reynolds (eq.(5.24)) é resolvida nu-
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Figura 10.1: Fluxograma do algoritmo usado para a integragdo numérica das equacdes ndo-lineares de
movimento — Caso dindmico passivo (sem sistema de controle).

mericamente para cada i-ésima sapata. A drea do filme de 6leo sobre a i-ésima sapata € discretizada
em 31 pontos na dire¢do axial () e 22 pontos na dire¢do radial (z). Aplicando-se as aproximagdes
centrais do Método das Diferencgas Finitas, monta-se um sistema de equagdes cuja solugdo € o ve-
tor de pressdes hidrodindmicas em cada ponto do dominio discretizado. Condicdes de contorno
cldssicas sao empregadas: nas bordas das sapatas considera-se a pressdo ambiente e nas eventuais
regides de pressdo menor que a ambiente, considera-se pressao nula. Com isto, determina-se a
distribui¢do de pressdes do 6leo (p; (T, Z)) sobre a sapata.
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Uma vez determinadas as distribui¢des de pressdes sobre as sapatas, efetua-se a integracao
das distribuicdes de pressdes e respectivo cdlculo das for¢cas e momentos hidrodindmicos sobre o
rotor e as sapatas. Com isto, o lado esquerdo das equacdes de movimento € determinado e a rotina
odel5s pode dar prosseguimento na integracdo, calculando as velocidades e deslocamentos para
o instante ¢ + At.

No instante ¢ + At, todo o processo de determinagao das forcas e momentos hidrodinadmicos
se repete.

10.2 Resposta ao Desbalanco e Instabilidades

O estudo do comportamento do sistema rotor-mancal ativo, adotando-se o modelo ndo-linear
da bancada de testes da Unicamp, baseia-se na andlise da resposta do sistema ao desbalanco. Para
tanto, a forca de desbalanco € inserida no lado direito das equagdes de movimento do rotor (equacao
(5.8)) como momentos externos, da forma:

M§ = —6rgp ¢? sen (¢ 1)

M3 = §rrp ¢ cos (1)

em que 0 € o desbalango e rrp € a distincia entre o ponto de pivoteamento (ponto R) e a posicdo
do disco do rotor.

Adota-se uma massa de desbalancgo de 25 g.mm na posi¢do do disco. Os dados de simulacao
sdo os listados na Tabela B.7, considerando-se que o carregamento estatico € nulo (sem peso). O
sistema de equacdes do problema € integrado no tempo, segundo o algoritmo mostrado na Figu-
ra 10.1, variando-se a freqiiéncia de rotacdo na faixa de 10 a 80 Hz. ApGés isto, as respostas no
tempo sdo analisadas aplicando-se o algoritmo FFT, e um diagrama de cascata é construido. Com
isto, a resposta ao desbalango do sistema passivo pode ser analisada no dominio da freqiiéncia.
A Figura 10.2 mostra o diagrama de cascata obtido para o sistema passivo (sem a acdo dos con-
troladores e do sistema de injecdo de 6leo), sujeito ao desbalango, considerando-se carregamento
estdtico nulo.

Pode-se ver claramente nesta figura que a componente da freqiiéncia de rotagdo (primeira
harmonica €2) é predominante na resposta do sistema, o que é caracteristico de sistema rotativos
sujeitos a forcas de desbalanco (Ehrich e Childs, 1984) (vide Figuras 10.2 e 10.3(a)). Entretanto,
esta predominancia da primeira harmonica acontece apenas na faixa de 0 a 46 Hz. Acima desta
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Figura 10.2: Diagrama de cascata da resposta ao desbalango do sistema passivo com carregamento esttico
nulo — Integragdo numérica das equagdes ndo-lineares de movimento.
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Figura 10.3: Resposta ao desbalanco do sistema rotor-mancal passivo no dominio do tempo — Direcao Y
(respostas na dire¢do Z sdo similares pois carregamento € nulo).

freqiiéncia, uma sub-harmonica em torno da metade da freqii€ncia de rotagdo ganha intensidade,
as amplitudes aumentam e a contribuicdo da primeira harmonica na resposta do sistema diminui
(Figs. 10.2 e 10.3(b)). O sistema rotor-mancal passa a apresentar um fendmeno instabilizante
chamado whirl em sua resposta ao desbalanco.

Os fendmenos de whirl e whip sdo instabilidades que ocorrem em sistemas rotativos, carac-
terizados pelo aumento da amplitude e mudanca da freqiiéncia de vibracdo do rotor. Inicialmente,
quando se ultrapassa o limite de estabilidade ao se aumentar a velocidade de rotagdo do rotor, o
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sistema passa a vibrar a uma freqiiéncia proxima da metade da freqiiéncia de rotacdo, o que se
convenciounou chamar de whirl. No momento em que a freqiiéncia de whirl atinge a primeira
velocidade critica do sistema (geralmente associada ao primeiro modo de flexao do eixo), o rotor
passa a vibrar na freqiiéncia critica, independentemente do aumento da rotagdo. A este comporta-
mento do sistema déd-se o nome de whip (Muszynska, 1988).

Estes fenomenos instabilizantes estio normalmente associados ao uso de mancais hidrodi-
namicos (mancais cilindricos). Segundo Ehrich e Childs (1984), a forca hidrodinamica resultante
nestes mancais possui uma componente tangencial na direcdo de rotacdo do rotor que contribui
para o movimento de precessdo progressiva (forward). Esta componente de forca € causada pelo
fluxo de 6leo na interface entre o rotor e a superficie do mancal, fluxo este que tem uma velociade
média em torno da metade da velocidade de rotagcdo do rotor (Ehrich e Childs, 1984). Quando esta
componente tangencial supera as componentes de forca restritivas (forcas de rigidez e amorteci-
mento do filme de 6leo), ocorre o fendmeno de whirl. O aumento do movimento de precessdao
progressiva (forward) do rotor tende a aumentar a forca centripeta (desbalango), o que faz com
que as amplitudes de vibracdo aumentem. Como resultado, a folga radial entre o rotor e o mancal
diminui, levando a componentes de forca tangencial ainda maiores, o que realimenta o fendmeno.
Desta forma, o sistema € auto-excitado até atingir seu ciclo limite (Brindley et al., 1983; Chan e
White, 1993; Tieu e Qiu, 1994), quando as forgas restritivas e tangenciais se equilibram novamente
(vide Fig. 10.4). As focas restritivas voltam a se equilibrar com as forcas tangenciais porque a
aproximacao do rotor as paredes do mancal (sapatas) tende a aumentar também as forgas restritivas
(Adams, 1980). E interessante observar o formato quadrangular do ciclo limite (Fig. 10.4), eviden-
ciando a dependéncia do formato da 6rbita (freqiiéncia super-harmonica) do nimero de sapatas do
mancal (Chan e White, 1993).

Embora seja comum associar o fendbmeno de whirl a metade da freqiiéncia de rotagdo, a
freqiiéncia de whirl € geralmente menor, em torno de 45 a 48% da velocidade de rotacdao (Ehrich
e Childs, 1984; Lie et al., 1989a). A Figura 10.5 mostra a variacdo da freqii€ncia de whirl em
func¢do da rotacao do rotor, obtida na andlise de resposta ao desbalan¢o do sistema em estudo (caso
passivo). Como se vé&, hd uma tendéncia das freqii€ncias de whirl caminharem para valores entre
45 e 50% da velocidade de rotagao.

Acreditava-se que mancais segmentados fossem incondicionalmente estdveis, por nao apre-
sentarem acoplamento entre as direcdes principais de vibracdo (Ehrich e Childs, 1984), e que
quaisquer instabilidades seriam provenientes de outros componentes do sistema (selos, palhetas
e folgas) (Chan e White, 1996). Porém, resultados experimentais mostram que, embora sejam 0s
mais estaveis, os mancais segmentados nao estdo livres de apresentarem fendmenos instabilizantes,
fundamentalmente whirl, sob determinadas condicdes de operagdo (Flack e Zuck, 1988; Lie et al.,
1989a). As instabilidades em mancais segmentados ocorrem sob condi¢des de baixo fator de pré-
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sujeito a whirl (¢ = 60 Hz).

carga e baixo carregamento estdtico (White e Chan, 1992; Olsson, 1996), pois sdo as condi¢cdes em
que o mancal apresenta maior folga radial e menores forcas hidrodindmicas restritivas (rigidez e
amortecimento). Ao se observarem as condi¢des adotadas para a simulag¢do do sistema em estudo,
percebe-se que as condi¢des sdo propicias para o aparecimento do fendmeno de whirl, pois se tem
um fator de pré-carga baixo (fp = 0,15) e o carregamento estatico aplicado € nulo. Assim, os
resultados aqui apresentados estdo coerentes com a literatura. Uma maneira de se resolver este
tipo de problema seria a alteracdo destas condicdes de operagcdo. Entretanto, € interessante man-
ter o sistema sob estas condi¢Oes para se verificar a eficiéncia dos controladores em condi¢des de
instabilidade. Desta forma, efetou-se uma andlise de resposta ao desbalanco do sistema ativo.

10.3 Integracao Numérica das Equacoes Nao-Lineares de Movi-
mento para o Caso Dinamico Ativo

As equacgdes de movimento a serem usadas no caso dindmico ativo sdo as equagdes (5.8),
(5.20), (5.37) e (5.38), deduzidas no Capitulo 5. Este sistema de equacdes € integrado numerica-
mente seguindo o fluxograma mostrado na Figura 10.6, com o auxilio do aplicativo MATLAB ®.

Assim como no caso passivo, inicialmente definem-se os valores dos parametros de simu-
lagdo (dados geométricos da bancada e do sistema hidrdulico, parametros do 6leo), as condi¢des
de operacdo (velocidade de rotacdo, carregamento externo, forcas de excitacdo) e as condicdes
iniciais (deslocamentos, velocidades e pressdes de injecao iniciais). As equacdes de movimento sao
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Figura 10.6: Fluxograma do algoritmo usado para a integracdo numérica das equacdes ndo-lineares de
movimento — Caso dindmico ativo (com sistema de controle).

integradas do instante 0 ao instante 7, com o auxilio da rotina ode15s do aplicativo MATLAB ® a

qual utiliza um método de integracdo de equacdes diferenciais ordindrias de passo varidvel.

Para cada instante de tempo ¢, a equacdo de Reynolds modificada (eq.(5.26)) é resolvida

numericamente para i-ésima sapata, levando-se em conta a pressdo de injecao nesta sapata. A area

do filme de 6leo sobre a i-ésima sapata € discretizada em 31 pontos na direcao axial (Z) e 22 pontos

na direcdo radial (z). Aplicando-se as aproximagdes centrais do Método das Diferencas Finitas,
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monta-se um sistema de equacdes cuja solucdo € o vetor de pressdes hidrodindmicas em cada
ponto do dominio discretizado. Condi¢des de contorno cldssicas sao empregadas: nas bordas das
sapatas considera-se a pressdao ambiente e nas eventuais regides de pressao menor que ambiente,
considerou-se pressdo nula. Com isto, determina-se a distribui¢do de pressdes do 6leo p;(z, 2)
sobre a sapata, resultante dos efeitos hidrodindmicos da lubrificacio convencional e dos efeitos
hidrostéticos da lubrificacdo ativa.

Uma vez determinadas as distribui¢des de pressdes sobre as sapatas, efetua-se a integragao
das distribuicdes de pressdes e respectivo cdlculo das for¢cas e momentos hidrodinamicos sobre o
rotor e as sapatas, e das pressoes médias sobre as sapatas. Ao mesmo tempo, os sinais de entrada
das servélvulas (u; e uy;) sdo calculados em fungdo da lei de controle adotada, que por sua vez
dependerd dos deslocamentos do rotor. Com isto, o lado esquerdo das equacdes de movimento é
determinado e a rotina ode15s pode dar prosseguimento na integracao, calculando as velocidade
e deslocamentos para o instante ¢ + At.

No instante ¢ + At, todo o processo de determinagao das forcas e momentos hidrodinadmicos
e do cdlculo dos sinais de entrada das servovdlvulas se repete para as novas posi¢des calculadas na
integracao.

10.4 Leis de Controle

O modelo matematico da bancada de teste descrito no Capitulo 5 € func¢do dos sinais elétricos
de entrada das servovalvulas: uy(t) e us;(t) (vide eqs.(5.37) e (5.38)). Estes sinais sdo responsaveis
pelo acionamento das servovdlvulas, as quais injetardo 6leo nas sapatas determinadas pelo préprio
sinal de entrada. O momento apropriado de se injetar 6leo em uma determinada sapata dependerd

da estratégia adotada para o controle dos movimentos do rotor.

Diferentes tipos de estratégias de controle podem ser encontrados na literatura e constituem a
area de pesquisa de diversos autores. Dentre as estratégias mais difundidas estdo os controladores
lineares continuos (Ogata, 1997) e discretos (Ogata, 1995), controladores nao-lineares (Slotine e
Li, 1991), controladores robustos (Lunze, 1989; Zhou, 1998) e controles adaptativos, como os
baseados em légica fuzzy (Driankov, Hellendoorn e Reinfrank, 1996) e em redes neurais (Haykin,
1999).

Nesta etapa sdo utilizados trés controladores lineares (PI, PD e PID) e um controlador ndo-
linear. Estes controladores envolvem a escolha de uma lei de controle, que € fung¢io basicamente
da diferenca entre o sinal de saida e um sinal de referéncia (comportamento desejado do sistema).
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A forma como esta relacdo é representada, linearmente ou ndo, € o que indica a sua natureza.
Desta forma, uma vez obtida a lei de controle para o problema em estudo, o sinal de entrada das
servovélvulas pode ser calculado a cada instante de tempo, durante a integracdo do sistema de
equagdes nao-lineares do sistema.

10.4.1 Controladores Lineares

Um controlador proporcional-integral (PI) € classicamente definido pela expressao (Ogata,
1997):

H
u:Hpe—i—t—?/edt (10.1)

)

em que e € o erro entre o sinal de saida e o sinal de referéncia; H, € o ganho do termo proporcional;
e t; tempo de resposta do termo integral. Discretizando-se a expressao (10.1) através do Método
de Diferencas Finitas, determinam-se as leis de controle deste controlador, as quais, para as duas
servovélvulas do sistema, sdo dadas por:

ur =ty + Hy, [(yur —vy) — G — y&)) + Hi, (yu — vy)
(10.2)
urr = g+ Hyyy [(20 — 23) — Gu — 23)] + Hiyy (20 — 23)

em que u, ¥y € Zy sao o sinal de controle e os deslocamentos do rotor no instante de tempo ¢ — At,
sendo que At é o passo da integragdo; H; € o ganho do termo integral (H; = H, At/t;)); e y% e 2%

sdo os valores de referéncia (desejados) para os deslocamentos do rotor. Considerando-se o eixo
de simetria do rotor como a referéncia, y%; e 2% sdo nulos (origem).

No caso do controlador proporcional-derivativo (PD), o termo integral da equacao (10.1) é
trocado por um termo derivativo, da forma:

w=Hyé+ Hye (10.3)

em que H,; é o ganho do termo derivativo.
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Discretizando-se a expressao (10.3) e rescrevendo-a para as duas servovélvulas, tem-se:

ur = Hg, yg + Hp, Yu
(10.4)
urr = Hayy Zu + Hp,p 20

No controlador proporcional-integral-derivativo (PID), adiciona-se um termo derivativo a ex-
pressdo (10.1), da forma:

H
u:Hdé+Hpe+t—p/edt (10.5)

)

Discretizando-se a expressao (10.5) e rescrevendo-a para as duas servovélvulas, tem-se:

ur = ur + Hg, (yH — &H) + Hy, (Yyu — Uu) + Hi, yu
(10.6)
wurr = urr + HdU (ZH - ZH) + HpU (ZH - gH) + HiH “H

sendo que os termos de referéncia y¢;, ¥%, 2% € 27 ndo aparecem pois sdao nulos (valores de re-
feréncia na origem do sistema e velocidades nulas).

10.4.2 Controlador Proporcional Nao-Linear

De modo geral, o objetivo do sistema de controle em estudo € a reducdo das amplitudes
de vibrag¢do do rotor, representadas pelas variaveis 3 e v (deslocamentos angulares do rotor) nas
equacdes de movimento (eq.(5.8)). Sendo assim, como tentativa de se estabelecer uma nova lei
de controle, diferente das até aqui descritas (PI, PD e PID), procurou-se definir a relagdo entre o
sinal de controle (u(t)) e as varidveis a serem controladas (3 e y). Para isso, usando-se o algoritmo
ilustrado na Figura 10.6, manteve-se o rotor centrado no mancal (sem carregamento estitico), sem
perturbacdes externas (desbalanco ou excitagdo harmonica), e variou-se o sinal de entrada de cada
servovélvula (u; e uyy) para diferentes freqiiéncias de rota¢ao (dados de simulacido da Tabela B.7
do Apéndice B). Desta forma, determinaram-se os deslocamentos angulares do rotor em funcao
dos sinais de controle aplicados a cada servovalvula (pontos da Figura 10.7).

Quando o rotor apresenta um determinado deslocamento angular devido a aplicacdo de um
sinal de entrada, na realidade isto significa que o balango entre a forca resultante da injecdo de 6leo
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diferentes freqiiéncias de rotacao — Interpolac@o dos pontos obtidos na simulacdo numérica.

pelas sapatas e as forcas hidrodinamicas do mancal fez com que o rotor se deslocasse para esta nova
posi¢ao de equilibrio. Sendo assim, as relagdes encontradas entre sinal de entrada e deslocamentos
do rotor nada mais sdo do que uma relagdo indireta entre as forgas presentes no interior do mancal.

Sabendo-se que uma determinada forga leva o rotor a uma determinada posi¢do angular de
equilibrio, pode-se inferir que a mesma forca em sentido contrdrio poderd levar o rotor de volta
ao centro do mancal. Sendo assim, a estratégia de controle aqui descrita baseia-se em se obter as
relagdes inversas entre os deslocamentos do rotor e os sinais de entrada.

Usando-se a rotina de interpolagio polyfit do aplicativo MATLAB®, é possivel encontrar
a relacdo entre o sinal de entrada e os deslocamentos angulares do rotor para cada freqiiéncia de

rotacdo estudada (linhas cheias da FIgura 10.7), da forma:

GP 4
ur = Z a; v
i=0
(10.7)
GP 4
Urr = Z b; B*
i=0

em que a; e b; sdo os coeficientes e G P € o grau do polindmio de interpolagdo. Com isto, chega-se
a leis de controle que dependem dos deslocamentos do rotor de forma ndo-linear.
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Para obter as leis de controle do controlador proporcional ndo-linear (eq.(10.7)) em fungao
dos deslocamentos lineares do eixo, basta efetuar as transformacdes 5 = —zy /rry €y = Yy /TrRH-

10.5 Controle das Instabilidades

Adotando-se o algoritmo ilustrado na Figura 10.6, efetua-se novamente a andlise de resposta
ao desbalanco do sistema, porém adotando-se as seguintes leis de controle:

ur = ty + 1667 (yg — Ju) +5yn

PI: - ~
Urr = urr + 1667 (ZH — ZH) + 5ZH
D ur = dy + 2,2456 45 + 1610, 3yx
' urr =y + 2,8756 2 + 1605, 7 zy
PID:

u; = iy + 2,2456 EyH - @Hg +1610,3 (yy — Ju) + 5yn

wrp = g + 2,8756 (g — 2 ) + 1605, 7 (2 — Z5) + 5 25

uy = 8,22 x 1017 y% + 7,89 x 101% 42, + 2083, 3y

P nao-linear: wrr = 8,22 x 107 z;?{ 17,89 x 1010 z% + 2083, 3 2z

Os resultados (diagramas de cascata) sao mostrados na Figura 10.8.

Como se vé na Figura 10.8, todas as estratégias de controle aplicadas ao sistema ativo foram
eficazes em eliminar as componentes de freqii€ncia whirl nas respostas ao desbalanco, permanen-
cendo apenas a componente da primeira harmdnica. Observando-se as respostas no dominio do
tempo, nota-se que houve também uma significativa diminui¢do das amplitudes de vibragdo tanto
para freqiiéncias de rotacdo abaixo do limite de estabilidade (=230 Hz- Fig. 10.9), quanto para
freqii€éncias de rotacdo sujeitas as instabilidades (=60 Hz— Fig. 10.10).

Comparando-se as amplitudes de resposta obtidas utilizando as diferentes estratégias de con-
trole (Fig. 10.11), nota-se a redu¢do das amplitudes de vibragdo em relagdo ao caso passivo para
toda a faixa de freqiiéncias estudada, principalmente na regido além do limite de estabilidade.
Analisando-se o desempenhho de cada controlador, percebe-se que todos apresentaram respostas
bastante similares, porém com ligeira vantagem para os controladores P ndo-linear e PI.
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(¢ = 30 Hz — abaixo do limite de estabilidade).
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Figura 10.12: Instabilidades dos controladores P ndo-linear e PI na resposta ao desbalango do sistema ativo
(¢ = 60 Hz — sujeito a whirl).

Para o caso de freqiiéncia de rotacdo de 30 H z (Fig. 10.9), os controladores foram acionados
no instante ¢t = 0,5 s. Porém, para o caso de freqiiéncia de rotacdo de 60 H z, um acionamento
emt = 0,5 s apresentou problemas de estabilidade numérica do controlador. Aparentemente,
os controladores estudados ndo sdo eficientes quando as amplitudes de vibracdo sdo excessivas
(yu/hy =~ 0,5 para o caso de whirl em 60 Hz - Fig. 10.3(b)). Assim, para este caso, adotou-se
um limite de amplitude de vibracao a partir do qual os controladores sdo acionados. Os resultados
apresentados na Figura 10.10 foram obtidos para o acionamento dos controladores quando a am-
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plitude de vibragdo do rotor atinge um valor de 30 um (yy/hy = 0,2) para os controladores P
ndo-linear, PD e PID, e valor de 20 pum (yg/hx = 0, 13) para o caso de controlador PI. As Figu-
ras 10.12(a) e 10.12(b) mostram os problemas apresentados pelos controladores P ndo-linear e PI,
quando o acionamento € feito em maiores amplitudes de vibracdo. Na Figura 10.12(a), a resposta
apo6s o acionamento do controlador, além de ter amplitude elevada, estd em torno de uma posi¢ao
excéntrica ao centro do mancal. Na Figura 10.12(b), o acionamento do controlador levou o sistema
a apresentar alta freqiiéncia em sua resposta, além de elevadas amplitudes de vibragdo.

Considerando-se que, ao se acionarem os sistemas de controle no momento apropriado ob-
tiveram-se reducdes significativas das amplitudes de vibracdo do rotor, pode-se dizer que, teorica-
mente, o sistema ativo elevou o limite de estabilidade do sistema, ja que, na faixa de freqii€ncias
de estudo, o fenomeno de whirl foi eliminado. O uso de um valor admissivel para as amplitudes de
vibrag¢do do rotor como critério de acionamento do sistema de controle pode vir a ser um método efi-
caz de protecdo de mdquinas rotativas contra eventuais danos causados pelo aumento das vibragoes
de seus rotores.
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Capitulo 11

Conclusoes e Perspectivas

A partir dos resultados experimentais obtidos neste trabalho em bancada de testes, conclui-se
que € possivel reduzir as amplitudes de vibragdo de um sistema rotativo no dominio da freqiiéncia
(ressonancias) usando-se o mancal segmentado com lubrificacdo ativa. Os resultados a presentados
neste trabalho referem-se a reducao de picos de ressonancia relativos aos modos de vibrar de corpo
rigido dos eixos das bancadas, na direc@o horizontal, na faixa de freqiiéncias de 0 a 100 H z.

Na bancada de testes da Unicamp, testou-se um mancal ativo cuja configuracio é de carrega-
mento sobre sapatas (load-on-pad), com 5 orificios por sapata, bicos de injecdo, dutos externos
e servovdlvulas montadas fora da carcaca do mancal. Implementando-se experimentalmente um
controlador P, foi possivel obter uma redugdo de ~20% da amplitude do pico de ressonancia para
a freqili€ncia de rotagcdo de 15,0 Hz, e de ~30% para a freqiiéncia de rotacao de 30,0 Hz. Nestes
casos, a pressdo de suprimento adotada para a lubrificacao ativa foi de 8,0 M Pa.

Na bancada de testes da DTU, testou-se um mancal ativo cuja configuracdo é de carrega-
mento entre sapatas (load-between-pad), com 1 orificio por sapata, restritor, dutos internos e ser-
vovdlvulas montadas sobre a carcaca do mancal. Implementando-se experimentalmente um con-
trolador PD, foi possivel obter uma redugdo de ~40% da amplitude do pico de ressonédncia para
a freqiliéncia de rotagcdo de 10,4 Hz; de ~30% para a freqiiéncia de rotagdo de 20,0 Hz; e uma
reducdo menor do que 10% para a freqiiéncia de rotacao de 30,0 Hz (pressdao de suprimento de
6 M Pa). Aumentando-se a pressdo de suprimento para 10,0 M Pa, chegou-se a uma redugao
de ~50% na amplitude do pico de ressondncia para as freqiiéncias de rotacdo de 10,4 Hz e de
20,0 Hz, e de ~30% para a freqiiéncia de rotacdo de 30,0 Hz. Estes resultados mostram que o
aumento da pressdao de suprimento faz com que o controlador aumente seu efeito sobre o sistema
rotativo, reduzindo ainda mais as amplitudes de vibracdo. Isto permite concluir que um dos limites
da lubrificagdo ativa € estabelecido pela pressdo de suprimento disponivel do sistema de controle.
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Analisando-se os modelos propostos para as bancadas de testes, o modelo linear para o sis-
tema sem controle (caso dindmico passivo) pode ser ajustado com precisao aos dados experimen-
tais. Entretanto, o valor dos coeficientes equivalentes de amortecimento do filme de 6leo ndo sdo
estimados satisfatoriamente pela teoria.

No caso da bancada de testes da Unicamp, o modelo linear com forcas de atuacdo externas
apresentou discrepancias na amplitude do pico de ressonancia em relacdo aos dados experimen-
tais (caso dinadmico ativo). Ja o modelo por coeficientes dinamicos equivalentes da lubrificacdo
ativa apresentou resultados mais coerentes, devido a maior precisao na estimacdo dos valores dos
coeficientes equivalentes de amortecimento do filme de 6leo.

No caso da bancada de testes da DTU, o modelo linear apresentou resultados incoerentes em
relacdo aos dados experimentais (caso dinamico ativo). Um dos motivos destes resultados € o fato
do modelo linear ndo prever a reducdo de efeito do sistema de controle sobre o sistema rotativo,
com o aumento da freqiiéncia de rotacdo. Outra provavel razdo das incongruéncias se deve aos
problemas enfrentados na determinacdo das for¢as de atuag@o, usando-se um acelerometro (medida
indireta da forca). Uma alternativa para que o modelo matematico apresente melhores resultados
€ a melhor determinacdo das forcas de atuacdo usando-se uma célula de carga resistiva, como no
caso da bancada de testes da Unicamp.

A andlise numérica de aplicacdo da lubrificagdo ativa em um compressor de gas permite
afirmar que ambas as abordagens adotadas (realimentac¢do de saida e coeficientes dinAmicos equi-
valentes) levam o sistema a apresentar menor resposta ao desbalanco, segundo a norma API 617.
Adotando-se uma técnica de controle modal, foi possivel reduzir a amplitude dos picos de res-
sonancia do sistema referentes aos primeiros modos de vibrar de flexdo do compressor (eixo
flexivel), tanto na direc@o horizontal como na vertical. Isto significa que, teoricamente, € possivel
aumentar a faixa de operacdo da mdaquina utilizando-se mancais com lubrificacdo ativa. O uso
dos mancais ativos no compressor permite aumentar o fator de amortecimento dos modos criticos.
Além disso, como foi possivel observar no caso da realimentacio de saida com observagdo no cen-
tro do rotor, ha a possibilidade de se alterar o modo de vibrar do sistema, porém com um aumento
das amplitudes de vibra¢do nos mancais.

Analisando-se a influéncia da dindmica das servovélvulas nos coeficientes dinimicos equiva-
lentes da lubrificacdo ativa, chegou-se a resultados numéricos que mostram que a faixa de freqiién-
cias de operacdo do mancal ativo é definida pela velocidade de resposta das servovalvulas. Além
disso, a pressdo de suprimento adotada no sistema hidraulico do mancal ativo define a amplitude
de variacdo dos coeficientes dinamicos equivalentes do filme de éleo, o que é confirmado pelos
resultados experimentais obtidos na bancada de testes da DTU (aumento do efeito do sistema de

controle sobre o sistema rotativo devido ao aumento da pressdao de suprimento).
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Nestas anélises numéricas, onde se adotou um controlador PD, os ganhos derivativos influ-
enciam tanto os coeficientes de rigidez como os coeficientes de amortecimento. Os coeficientes
de amortecimento apresentam uma grande variacdo em fun¢do dos ganhos derivativos em baixas
freqiiéncias. Esta variacdo diminui e tende a zero quando a freqii€éncia de excitagdo ultrapassa a
freqiiéncia natural da servovdlvula. Por outro lado, os coeficientes de rigidez apresentam um valor
maximo (ou minimo) em fun¢do do sinal do ganho derivativo adotado. Maximos e minimos ab-
solutos de rigidez ocorrem quando a freqiiéncia de excitacdo coincide com a freqiiéncia natural da
servovéalvula. Portanto, na freqiiéncia natural da servovdlvula, o sistema apresenta maxima rigidez
com minimo amortecimento, o que representa uma situacao bastante indesejavel do ponto de vista
da dindmica da miquina.

Usando-se o modelo ndo-linear proposto para a bancada de testes da Unicamp, foi possivel
detectar numericamente o fenomeno de whirl sob condi¢des de baixo carregamento estdtico e baixo
valor de pré-carga do mancal. Acionando-se os sistemas de controle no momento apropriado, obti-
veram-se redugdes significativas das amplitudes de vibracao do rotor. Teoricamente, o sistema ativo
elevou o limite de estabilidade do sistema, ja que, na faixa de freqiiéncias de estudo, o fendmeno
de whirl foi eliminado. Nestas andlises, fez-se necessdrio adotar um valor admissivel para as am-
plitudes de vibracao do rotor como critério de acionamento do sistema de controle. O sistema de
controle ndo apresentou resultados satisfatorios quando as amplitudes de vibracdo do rotor estavam
acima de 30% da folga radial no momento de acionamento.

11.1 Perspectivas Futuras

Os préximos passos na investigacdo de mancais com lubrifica¢io ativa podem ser dados nas
seguintes direcdes:

e implementacdo experimental do controle modal, para se verificar o controle dos modos de
vibrar de flexdao do rotor, no dominio da freqiiéncia;

e implementacdo experimental do sistema de controle em condi¢des transientes de excitacao
sincrona (acionamento e desligamento), para se verificar a eficiéncia do sistema de controle
e sua estabilidade, no dominio do tempo;

e implementacdo experimental do sistema de controle em condi¢des transientes de excitacao
impulsiva (raspagem ou perda de material), para se verificar a efici€éncia do sistema de con-
trole e sua estabilidade, no dominio do tempo;
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implementagdo experimental do sistema de controle em condi¢des de instabilidade (excita-
¢Oes aerodinamicas ou oriundas de selos), para se verificar a efici€ncia do sistema de controle
e sua estabilidade, nos dominios do tempo e da freqiiéncia;

implementa¢do numérico-experimental de outros controladores, além do P e do PD aqui
estudados, para se verificar a eficiéncia do sistema de controle e sua estabilidade;

identificagdo experimental dos coeficientes dindmicos equivalentes da lubrificagdo ativa, e
comparacdo numérico-experimental com o modelo proposto para estimar estes coeficientes;

estudo experimental das propriedades estdticas e dinamicas de servovdlvulas, para verificar a
sua influéncia sobre os limites da lubrificagdo ativa;

estudo da poténcia dissipada pelo mancal, para se avaliar a eficiéncia do sistema e se com-
parar com outros tipos de mancais hidrodinamicos convencionais;

otimizag¢ao do projeto do mancal segmentado ativo, considerando-se a sua geometria € a
disposicao dos orificios sobre as sapatas, para otimizar o efeito da lubrificacdo ativa sobre a
dinamica do sistema rotativo;

aplicacdo experimental em mdquina rotativa de mercado, em condi¢des de operagdo no-
minais, para se verificar a eficiéncia do sistema de controle e se estudar a sua viabilidade

econdmica.
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Apéndice A

Instrumentacao

A.1 Atuador Eletrodinamico

O atuador eletrodinamico utilizado nos ensaios experimentais da bancada de testes da Uni-

camp € o B&K mod.4808 (Fig. A.1), cujas caracteristicas operacionais estao listadas na Tabela A.1.

A curva de resposta em freqiiéncia tipica deste atuador é mostrada na Figura A.2, e os limites de

operacao sdo mostrados na Figura A.3 (Briiel&Kjer, 1986).
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Figura A.1: Atuador eletrodindmico B&K mod.4808.
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Figura A.2: Curva de resposta em freqiiéncia tipica do atuador eletrodindmico B&K mod.4808
(Briiel&Kjer, 1986).
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Figura A.3: Limites de operagao do atuador eletrodinamico B&K mod.4808 (Briiel&Kjer, 1986).
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Tabela A.1: Especificagdes operacionais do atuador eletrodinamico B&K mod.4808.

forgca maxima 112,0 N

faixa de freqiiéncia (sem carga) 5a10.000 Hz
aceleracdo maxima (sem carga) 700,0 m/s
velocidade méxima 1.4 m/s
deslocamento médximo 12,7 mm
freqiiéncia de ressondncia axial 12.000 Hz
massa total 35,0 kg

A.2 Células de Carga Piezoelétricas

A célula de carga utilizada nos ensaios experimentais tanto da bancada de testes da Unicamp
como da bancada de testes da DTU é o B&K mod.8200 (Fig. A.4), cujas caracteristicas opera-
cionais estdo listadas na Tabela A.2. A curva de resposta em freqii€ncia deste transdutor de forca
¢ mostrada na Figura A.6, baseando-se tanto em aceleragcdo constante da base como na aceleracao
constante da carga. A influéncia da temperatura de trabalho na sensitividade do transdutor pode ser

vista na Figura A.5 .

(a) Célula de carga (b) Desenho em corte

Figura A.4: Célula de carga B&K mod.8200 — B (base) ; P (cristais piezoelétricos) ; T (topo) — Briiel&Kjer
(1986).
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Figura A.5: Influéncia da temperatura na sensitividade da célula de carga B&K mod.8200 (Briiel&Kjer,
1986).
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Tabela A.2: Especificagdes operacionais da célula de carga B&K mod.8200.

célula de carga da Unicamp

sensitividade de referéncia (sem carga estitica) ' 3,83 pC /N
sensitividade estatica (0-1000 NV tensdo) 3,86 pC/N
sensitividade estatica (0-5000 N compressao) 3,91 pC /N
célula de carga da DTU

sensitividade de referéncia (sem carga estética) 2 3,94 pC/N
sensitividade estdtica (0-1000 N tensdo) 3,95 pC/N
sensitividade estética (0-5000 N compressao) 4,05 pC /N
faixa de forga -5000 a 1000 N
freqiiéncia de ressonancia 39.000 Hz
massa total 0,021 kg

1 Um condicionador de sinal B&K mod.2626 se encarrega da conversdo de pC' para N.
2 Um condicionador de sinal B&K mod.2650 se encarrega da conversdo de pC para N.
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Figura A.6: Curva de resposta em freqiiéncia da célula de carga B&K mod.8200 (Briiel&Kjzr, 1986).
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A.3 Acelerometros

O acelerometro utilizado nos ensaios experimentais da bancada de testes da Unicamp é o
B&K mod.4332 (Fig. A.7), cujas caracteristicas operacionais estdo listadas na Tabela A.3. A curva
de resposta em freqii€ncia deste transdutor € mostrada na Figura A.8.

(a) Acelerbmetro (b) Desenho em corte

Figura A.7: Acelerdmetros B&K Delta Shear (mods.4332 e 4370) — P (cristais piezoelétricos) ; M (massa
sismica) ; R (anel) ; B (base) — Briiel&Kjar (1986).

N Briiel & Kjcar

Zeea Lovel {
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Figura A.8: Curva de resposta em freqiiéncia do acelerometro B&K mod.4332 utilizado na bancada de
testes da Unicamp (Briiel&Kjer, 1986).

Os acelerometros utilizados nos ensaios experimentais da bancada de testes da DTU sdo o
B&K mod.4370, similares aos da Unicamp (Fig. A.7) porém maiores, cujas caracteristicas ope-
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Tabela A.3: Especificagdes operacionais do acelerometro B&K mod.4332.

sensitividade ! 7,53 pC/m.s~?2
6,59 mV/m.s~?2
faixa de freqiiéncia até 6.000 Hz
freqiiéncia de ressonincia  25.000 Hz
massa total 0,0307 kg

1 Um condicionador de sinal B&K mod.2626 se encarrega da
conversdo de pC para m /s2.

racionais estdo listadas na Tabela A.4. A curva de resposta em freqii€ncia destes transdutores é

mostrada na Figura A.9 e a influéncia da temperatura de trabalho na sensitividade dos acelerometros
pode ser vista na Figura A.10 .

+ 40 r—Llﬁfr;jg-"j"rj-'g‘j' TR e .
1 e 1 = i emeny oy e e
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Figura A.9: Curva de resposta em freqiiéncia do acelerometro B&K mod.4370 utilizado na bancada de
testes da DTU (Briiel&Kjer, 1986).

Tabela A.4: Especificacdes operacionais do acelerdmetro B&K mod.4370.

sensitividade ! 1020  pC/m.s2
8,21 mV/m.s~?2
faixa de freqiiéncia até 3.000 Hz
freqiiéncia de ressonincia  18.000 Hz
massa total 0,054 kg

! Um condicionador de sinal B&K mod.2650 se encarrega da
conversdo de pC para m/s?.
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Figura A.10: Influéncia da temperatura na sensitividade dos acelerdmetros B&K mod.4332 e 4370
(Briiel&Kjer, 1986).

A.4 Sensores de Proximidade Indutivos

Os sensores de proximidade indutivos utilizados nos ensaios experimentais na bancada de
testes da Unicamp sdo os Dornier IWA , cujas curvas de calibracdo podem ser vistas na Figu-
ra A.11 e os valores da calibra¢do dos sensores sdao dados na Tabela A.5. Os testes foram feitos
distanciando-se progressivamente um anteparo de aco em relagdo ao sensor indutivo, medindo-se a
tensdo obtida na saida do condicionador de sinal e a respectiva folga entre o anteparo e o sensor.

12,

101
8 |-
=~
S 6
(o]
B
2
@ 4
2 |-
0 i
—o— sensor horizontal
-4 sensor vertical
-2 L L I

0 1 2 3 4 5
Distancia (mm)

Figura A.11: Curva de calibracao dos sensores indutivos Dornier IWA.

Assim, utilizando os sensores na faixa entre 1,25 mm e 2,50 mm de distancia entre o €iXo € 0
préprio sensor, tem-se uma sensitividade de 2,00 V/mm e 2,04 V/mm para os sensores na dire¢ao
horizontal e vertical, respectivamente.
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Tabela A.5: Valores de calibragio dos sensores de proximidade indutivos Dornier IWA para um anteparo de

aco.
distancia sensor sensor
ao eixo (mm) horizontal (V') vertical (V)
0 -0.29 -0.10
1,25 +2,52 +2.,47
2,50 +5,02 +5,02
5,00 +10,01 +10,40

A.5 Servovalvulas

A.5.1 Servovalvulas da Bancada de Testes da Unicamp

As servovalvulas utilizadas na bancada de testes da Unicamp para o controle da vazio e
pressdo do 6leo sao as MOOG mod.D765, ilustradas na Figura A.12. Tratam-se de servovélvulas
cujo carretel ¢ comandado por solendide e controlado por pressdo piloto externa.

|15 |
LUF iR
P A R B PR

Figura A.12: Desenho em corte da servovdlvula MOOG mod.D765, controlada por solendide e pressio
piloto.

O coeficiente Kpg, utilizado na modelagem matematica do sistema hidrdulico da bancada da
Unicamp (Capitulo 5), pode ser determinado experimentalmente. Para isto, o coeficiente deve ser
expandido da seguinte forma:

o
_ 0P

uo,Fo

L 9Q
_ Ou

up,Po

Kpg =

o5

up,Po



ou seja, definem-se dois novos coeficientes:

oP
Kp=— (coeficiente de pressdo)
oul, »
uo, L0
0
Ko = —Q (coeficiente de vazao)
OU |,

os quais podem ser mais facilmente determinados experimentalmente.

O coeficiente de pressdo relaciona a variagdo da diferenca de pressdo nas portas da ser-
vovdlvula com o sinal de entrada aplicado. Scalabrin (1999) apresenta resultados experimen-
tais desta relagcdo para a servovdlvula MOOG mod.D765, com diferentes pressdes de suprimento
(Fig. A.13).

6 Variagao da Pressado de Suprimento
6 x 10

Pressao [Pa]
o

L P=20 bar

L P=40 bar
4
L._ P=60 bar
5 0. ‘ 05 1

0
Sinal de Entrada [V]

Figura A.13: Variacdo da diferenca de pressao entre as portas da servovalvula MOOG mod.D765 em fungéo
do sinal de entrada, para diferentes pressdes de suprimento: 2, 4 e 6 M Pa (Scalabrin, 1999).

O coeficiente de pressdo K p € dado pela inclina¢do da curva na regido de transi¢do entre os
valores maximo e minimo de pressdo. Como se pode ver na Figura A.13, esta regido de transicao,
onde se assume uma linearidade, € bastante estreita, ndo passando de 5% do valor mdximo do sinal
de entrada, segundo Schifer (1977) e Althaus (1991). Além disso, observa-se que a inclinagdo da
curva aumenta com o aumento da pressdo de suprimento.

Para a pressdo de suprimento de 2 M Pa, o coeficiente de pressao calculado por Scalabrin
(1999) é de 9,3 M Pa/V (Fig. A.14). A regido de linearidade estd em torno de 3% do sinal de
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entrada maximo (sinal nominal uy = 10 V). As retas tracejadas na Figura A.14 indicam a regido
de 5% do sinal de entrada maximo.

6 Coeficiente de Pressao - Kp
o X 10
| ‘ |
I I
1.5- ! ! B
|
i | |
Kp = 93 bar/V ! !
0.5F | I
w 1 1
—  0Or I |
x% | |
[ | |
8-05 | |
o I I
-1 j 1
| |
-15 L | |
| |
_ot | | B
I I
| |
_25 L L L L L
-1 -0.5 0 0.5 1

Sinal de Entrada [V]

Figura A.14: Variacdo da diferenca de pressdo entre as portas da servovalvula em fungdo do sinal de en-
trada — Célculo do coeficiente de pressdo Kp para uma pressdo de suprimento de 2 M Pa
(Scalabrin, 1999).

O coeficiente de vazido K relaciona a vazao de dleo através da servovalvula com o sinal
de entrada aplicado. Os resultados experimentais de Scalabrin (1999), ilustrados na Figura A.15,
indicam um valor de 1, 05 x 107° m?/s.V para o coeficiente de vazdo K da servovdlvula MOOG
mod.D765 , aplicando-se uma pressao de suprimento de 2 M Pa.

M 10—5 Coeficiente de Vazéo - Kq

Kqg = 1.05 x 107(-5) m3/V.s

Vazéo [m3/s]
o

-4 -3 -2 -1 0 1 2 3 4
Sinal de Entrada [V]

Figura A.15: Vazdo na servovilvula em fung¢do do sinal de entrada — Célculo do coeficiente de vazdo K
para uma pressdo de suprimento de 2 M Pa (Scalabrin, 1999).
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Desta forma, o valor do coeficiente K pg da servovalvula € dado por:

Ko 1,05x10°7 L, M
=2 _ P 13x1072
Kp 9,3 x 106 ’ s.Pa

Kpg
Scalabrin (1999) apresenta ainda a fun¢do de resposta em freqii€éncia da servovdlvula (Fig.
A.16), utilizando uma pressao de suprimento de 2 M Pa, pressdo piloto de 10 M Pa e sinal de

entrada senoidal com amplitude de 0,5 V' (5% do valor nominal). O 6leo utilizado nos testes foi o
ISO VG 32.

Diagrama de Bode

amplitude [dB]

-10 ‘
10 10

100

50

fase [graus]

freqUiéncia [Hz]

Figura A.16: Diagrama de Bode da servovalvula MOOG mod.D765 — Resposta em freqiiéncia do sinal de
deslocamento do carretel (Scalabrin, 1999).

A partir destes resultados, determina-se que a servovélvula utilizada tem uma freqii€ncia de
ressonancia em 335 H z, com fator de amortecimento de 0,48 .

A vazao nominal (@) y) da servovalvula MOOG mod.D765 , para uma diferenca de pressio
nominal ((Ps — Pgr)y) de 7 M Pa e sinal nominal (uy) de 10 V, é de 10 [/min. Assim, pode-se
determinar o ganho interno da servovélvula (K, ) para a pressao de suprimento (Ps) de 2 M Pa, da
forma:

Ps— P 3
_On M:S,lelo_ﬁm—

K
v un (PS_pR)N s.V

Um resumo das informag¢des operacionais das servovdlvulas MOOG mod.D765 € apresenta-
do na Tabela A.6.

257



Tabela A.6: Especifica¢des operacionais das servovalvulas MOOG mod.D765.

pressdo de operagdo 1,5a21 M Pa
pressdo de retorno até 21 MPa
viscosidade do fluido recomendada 10 a 100 mn? /s
vazdo de 6leo nominal 10,0 [/min
diferenca de pressd@o nominal nas portas 7,0 MPa
sinal de entrada nominal +10 \%4
freqiiéncia de ressonéncia 335 Hz
fator de amortecimento 0,48

coeficiente de pressdo (Kp) 1 9,3 MPa
coeficiente de vazdo (Kg) ! 1,05x107° m3/s.V
coeficiente Kpg ! 1,13x1072  m3/s.Pa
ganho da servovilvula (K,) ! 891x1076  m3/s.V

! Pressdo de suprimento de 2 M Pa.

Informagdes adicionais sobre o procedimento experimental para a determinagdo dos coefi-

cientes Kp, K¢ e func¢do de resposta em freqiiéncia da servovalvula podem ser encontradas nos
trabalhos de Althaus (1991), Santos (1993) e Scalabrin (1999).

A.5.2 Servovalvulas da Bancada de Testes da DTU

As servovdlvulas utilizadas na bancada de testes da DTU para o controle da vazdo e pressao
do 6leo sao as MOOG mod.E760-912. Tratam-se de servovalvulas cujo carretel é comandado por
solendide e controlado por pressao piloto tomada da prépria linha de suprimento (pressao piloto
interna).

A funcdo de resposta em freqiiéncia das servodlvulas MOOG mod.E760-912 € apresentada
na Figura A.17 para 40 e 100% do sinal maximo (£ 10 V'). A vazdo nominal destas servovélvulas
¢ de 19,2 [/min para uma queda de pressdo nas portas de 7 M Pa (pressdo nominal). Os dados da
Figura A.17 referem-se a uma pressao de suprimento (piloto) nominal de 21,0 M Pa (210 bar).

A partir dos diagramas apresentados na Figura A.17, € possivel estimar a frequéncia natural
amortecida das servovdlvulas, as quais estdo em torno de 300 Hz para fase de 90 graus. No
caso da pressao de suprimento ser diferente da pressao nominal de 21,0 M Pa, deve-se aplicar
um fator de correcdo para a freqii€ncia natural da servovalvula. A Figura A.18, fornecida pelo
fabricante, mostra o fator de corre¢do a ser aplicado dependendo da pressao de suprimento adotada.
Para a pressao de 6 M Pa (pressao adotada nos ensaios da bancada de testes da DTU), o fator de
correcdo é de ~ 0,62 , o que resulta em uma freqiiéncia natural amortecida das servovalvulas de
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Figura A.17: Diagramas de Bode das servovalvulas MOOG mod.E760-912 para a pressdo de suprimento
de 21,0 M Pa (dados fornecidos pelo fabricante).
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Figura A.18: Fator de correcdo da freqiiéncia natural das servovalvulas MOOG mod.E760-912 para difer-
entes pressdes de suprimento (dados fornecidos pelo fabricante).

aproximadamente 190 Hz. Um resumo das informacdes operacionais das servovdlvulas MOOG
mod.E760-912 € apresentado na Tabela A.7.
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Tabela A.7: Especificagdes operacionais das servovalvulas MOOG mod.E760-912.

pressdo de operagdo 15a21 MPa
pressdo de retorno até 21 MPa
viscosidade do fluido ! 35 mm?/s
vazdo de 6leo nominal 19,2 l/min
diferenca de pressdo nominal nas portas 7,0 MPa
sinal de entrada nominal +10 \%4

freqiiéncia de ressonancia 2 ~300 Hz

! Viscosidade na qual os dados do fabricante foram obtidos.
2 Para pressdo de suprimento nominal de 21,0 M Pa (210 bar).

A.6 Célula de Carga Resistiva

A célula de carga resistiva utilizada nos ensaios experimentais da bancada de testes da Uni-
camp, para a determinacao das for¢as de atuagdo, ¢ a BLH mod.U2M1, cujas caracteristicas ope-
racionais estdo listadas na Tabela A.8. Este tipo de célula de carga difere das células de carga
piezoelétricas pelo fato de utilizarem extensdOmetros ao invés de cristais piezoelétricos. Com isto,
€ possivel medir ndo s6 for¢as dindmicas, mas também forcas estéticas, o que nao € possivel com
o uso das células de carga piezoelétricas. Os valores de calibracdo do sensor adotado nos ensaios
experimentais sao apresentados na Tabela A.9.

Tabela A.8: Especificacdes operacionais da célula de carga resistiva BHL mod.U2MI1.

capacidade de carga 4500 N

tensdo de entrada recomendada 6,0 Vv

tensdo de entrada maxima 10,0 |4
sensibilidade de saida 2,0 mV/Ventrada
precisdo da calibracio ! 0,25 %

efeito da temperatura sobre a sensibilidade 40,005 % da carga por°F
nio-linearidade ! 40,1 % do fundo de escala

! Em ambos esforcos de tensdo e compressio.

Os extensdmetros da célula de carga resistiva formam uma ponte de Wheatstone, a qual é
balanceada por um amplificador Philips PR9330, especifico para este tipo de células de carga.
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Tabela A.9: Valores de calibracédo da célula de carga resistiva BHL mod.U2M1.

capacidade (%) compressio ! (mV/V) tensio ' (mV/V)

0 0 0
50 0,9993 0,9972
100 2,0022 1,9926
50 0,9989 0,9973

0 0 0

1 Razdo entre a tenséo de saida e a tensdo de entrada.
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Apéndice B

Valores de Parametros

B.1 Relacao Viscosidade-Temperatura do Oleo

A viscosidade dindmica do 6leo do sistema hidrdulico da bancada de testes da Unicamp foi
medida através de um viscosimetro rotativo, para trés temperaturas distintas. Os resultados estio
listados na Tabela B.1.

Tabela B.1: Viscosidade dinamica experimental do 6leo do sistema hidraulico.

T(°C)  pN.s/m?)

30 0,03883
40 0,02921
50 0,02199

Comparando-se os dados obtidos experimentalmente com dados tabelados de viscosidade
de diferentes tipos de 6leo de base mineral (Sartorius, 1982), pode-se determinar que o 6leo da
bancada de testes tem viscosidade bastante proxima da viscosiade do dleo ISO VG 32 @ 40°C
(Fig. B.1).

Interpolando-se exponencialmente os dados, obtém-se uma expressao aproximada da vis-
cosidade dindmica do 6leo em fun¢do da temperatura 7' em graus Celsius (equacao (B.1)), também
ilustrada na Figura B.1. Esta expressao € a usada no algoritmo de simulacdo do modelo matemético
da bancada de testes da Unicamp.

[ nicamp = 0, 043 ¢2055(30T) (B.1)

O ¢6leo do sistema hidraulico da bancada de testes da DTU € o ISO VG22, cuja curva também
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Figura B.1: Comparacio entre os dados experimentais, dados tabelados (norma DIN 51519) e interpolagao
da relacdo viscosidade dindmica/temperatura do 6leo - Bancadas de teste da Unicamp e da
DTU.

¢ apresentada na Figura B.1. Ajustando-se uma funcdo exponencial a curva de viscosidade, para a
faixa de temperatura do 6leo nos ensaios experimentais, tem-se:

pory = 0,036 ¢%05225-1) (B.2)

Esta expressao € usada no algoritmo de simulacdo do modelo matemético da bancada de testes da
DTU.
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B.2 Parametros do Modelo Matematico da Bancada de Testes
da Unicamp

Tabela B.2: Condi¢des de operacdo e dados geométricos do mancal segmentado da bancada de testes da

Unicamp.

raio do rotor R, (max.) 0,024965 m
R, (min.) 0,024955 m

raio das sapatas R 0,026 m

angulo de abrangéncia das sapatas Qs 60,0 ©

largura das sapatas W 0,040 m

distancia da superficie da sapata ao

ponto de pivoteamento As 0,0195 m

momento de inércia das sapatas I 2.56x1074 kg.m?

folga radial de montagem hy (max.) 200,0 wm
hx (min.) 140,0 um

offset 0,5

posi¢Oes das sapatas no mancal %) 0/90/180/270 °

viscosidade dindmica do 6leo (ISO VG32) W 0,043@3(0°C N.s/m?

carregamento Fy 308,5 N

Tabela B.3: Parametros da bancada de testes da Unicamp usados nas simula¢des numéricas para a
compara¢ao com dados experimentais do ensaio dindmico (sistema passivo).

massa do eixo my 80,98 kg
momento de inércia polar do eixo em relag@o ao ponto R yidd 0,908 kg.m?
momento de inércia lateral do eixo em relagdo ao ponto R LJRy =1k 2,485 kg.m?
distancia entre a origem do sistema de referéncia e o C.G. do eixo TRO 0,146 m
distancia entre a origem do sistema de referéncia e a
posic@o do mancal ativo TRH 0,376 m
distancia entre a origem do sistema de referéncia e o
ponto de excitacdo TRE 0,2195 m
distancia entre a origem do sistema de referéncia e o
ponto de medic¢ao TRM 0,276 m
coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo Ky 1,35%x10° N/m
para a velocidade de rotacdo de 15,0 Hz k., 7,8x 109 N/m
dyy 1,5x10%>  N/m.s7!
d.. 2,1x103  N/m.s~!
coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo Ky 1,25%10° N/m
para a velocidade de rotagdo de 30,0 Hz k. 7,5x106 N/m
dyy 1,1x10>  N/m.s7!
d.. 2,1x10®°  N/m.s™!
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Tabela B.4: Condi¢des de operacgao do sistema hidraulico para o calculo dos coeficientes dindmicos equiva-
lentes da lubrificacao ativa.

médulo de elasticidade efetivo do 6leo ! By 0,8x10° Pa
comprimento dos orificios L, 0,005 m
diametro dos orificios D, 0,005 m
comprimento da tubulagio Lr 0,5 m
diametro da tubulacio Dr 0,001 m
volume interno da tubulacao Ve 3,93x1077 m3
pressdo de suprimento Ps 8,0x10° Pa
freqiiéncia natural da servovalvula? wy 335,0 Hz
fator de amortecimento da servovdlvula? & 0,48

ganho da servovalvula 2 Ky  1,78x107°  m3/s.V
coeficiente de linearizagio 2 Kpg 8,5x% 10713 m3 /s.Pa

I Dado obtido de Santos (1993).
2 Dados obtidos de Scalabrin (1999).

B.3 Parametros do Modelo Matematico da Bancada de Testes
da DTU

Tabela B.5: Condi¢Oes de operacdo e dados geométricos do mancal segmentado da bancada de testes da

DTU.

raio do rotor R, (max.) 0,04981 m
R, (min.) 0,04979 m

raio das sapatas R, 0,05000 m

angulo de abrangéncia das sapatas Qs 69,26 ©

largura das sapatas W 0,100 m

distancia da superficie da sapata ao

ponto de pivoteamento As 0,017 m

momento de inércia das sapatas I 5,67x1074 kg.m?

folga radial de montagem hy (max.) 125,0 wm
hpy (min.) 90,0 um

offset 0,5

posicdes das sapatas no mancal %) 45/135/225/315 ©

viscosidade dindmica do dleo (ISO VG22) I 0,034@25°C N.s/ m?

carregamento Fy 347,15 N
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Tabela B.6: Parimetros da bancada de testes da DTU usados nas simula¢des numéricas para a comparagao
com dados experimentais do ensaio dindmico (sistema passivo).

massa do eixo my. 50,30 kg
massa da caixa do mancal de rolamento mp 3,1 kg
momento de inércia polar do eixo em relag@o ao ponto R yidd 4,9%1072 kg.m?
momento de inércia lateral do eixo em relagdo ao ponto R Lﬁ/ =1k 17,7 kg.m?
distancia entre a origem do sistema de referéncia e o C.G. do eixo TRO 0,514 m
distancia entre a origem do sistema de referéncia e a
posic@o do mancal ativo TRH 0,670 m
distancia entre a origem do sistema de referéncia e o
ponto de excitacdo TRE 1,079 m
rigidez do suporte do mancal de rolamento kr 1,02x107 N/m
amortecimento do suporte do mancal de rolamento dr 1,7x10>  N/m.s!
coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo Ky 4,0x107 N/m
para a velocidade de rotagdo de 10,4 Hz k.. 4,0x107 N/m
dyy 6,0x10°5 N/m.s™1
d 50x10*  N/m.s7!
coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo Ky 7,0x107 N/m
para a velocidade de rotacdo de 20,0 Hz k., 7,0x107 N/m
dyy 5,0x10° N/m.s_l
d.. 7,0x10*  N/m.s7!
coeficientes dindmicos equivalentes do filme de 6leo Ky 1,0x10% N/m
para a velocidade de rotagdo de 30,0 Hz k. 1,0x108 N/m
dyy 3,0x10°  N/m.s™1
d.. 7,0x10*  N/m.s7!
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B.4 Parametros de Simulacao do Modelo Nao-Linear da Ban-
cada de Testes da Unicamp

Tabela B.7: Condig¢des de operacao do sistema rotor-mancal para as simula¢des numéricas do modelo nio-
linear.

distancia entre a origem do sistema de

referéncia e o ¢m do rotor TRO 0,2078 m
distancia entre a origem do sistema de
referéncia e a posi¢do do mancal TRH 0,376 m
distancia entre a origem do sistema de
referéncia e a posi¢do do mancal de excitacdo TRE 0,2195 m
distancia entre a origem do sistema de
referéncia e a posi¢do dos sensores TRS 0,276 m
distancia entre a origem do sistema de
referéncia e a posicdo do disco TRD 0,2215 m
momento de inércia polar do rotor % 0,2038 kg.m?
momento de inércia transversal do rotor Ify, I sz 0,2981 kg.m?
momento de inércia da sapata I 2.57x1074 kg.m?
folga radial de projeto hn 150,0 um
raio do eixo (no mancal) R, 0,025 m
fator de pré-carga fp 0,15
viscosidade do 6leo @4(°C W 0,027 Pa.s
médulo de elasticidade efetivo do 6leo ! B 0,8x10° Pa
comprimento dos orificios L, 0,005 m
didmetro dos orificios D, 0,005 m
comprimento da tubulacdo Ly 0,5 m
diametro da tubulacéo Dy 0,001 m
volume interno da tubulagao \ %3 3,93x10~7 m>
pressdo de suprimento Ps 2,0x10° Pa
freqiiéncia natural da servovalvula? wy 335,0 Hz
fator de amortecimento da servovalvula > % 0,48
ganho da servovalvula 2 Ky 891x10°¢  m3/s.V
coeficiente de linearizagio 2 Kpg 1,13x10712 m3/s.Pa

I Dado obtido de Santos (1993).
2 Dados obtidos de Scalabrin (1999).
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Apéndice C

Dados do Compressor de Gas Etano

C.1 Mancais Segmentados do Compressor

Tabela C.1: Caracteristicas geométricas dos mancais segmentados do compressor de gis etano em estudo
(Santos, 2001b).

niimero de sapatas ! ns 5

angulo de abrangéncia das sapatas ¢ 60 °
offset 0,6

raio do rotor R, 50,800 x1073 m
raio das sapatas R, 50921 x1073 m
largura das sapatas W, 44,450 x1073 m
espessura das sapatas As 17377 x1073 m
momento de inércia das sapatas I, 0447 x107%  kg.m?
folga radial 2 hy 76,0  x1076 m
viscosidade do 6leo 3 1 150 x107% N.s/m?

! Carregamento sobre sapata (load-on-pad).
2 Minima.
3 A temperatura média de operacio.

C.2 Parametros do Modelo do Compressor

Tabela C.2: Parametros do material dos elementos de eixo.

médulo de Young E 199,95 x10° N/m?
densidade do material p 7,83  x10® kg/m?
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Tabela C.3: Parametros dos elementos de eixo (Santos, 2001b).

elemento comprimento raio elemento comprimento raio
(x1073m) (x1073 m) (x1073m) (x1073 m)
1 19,837 17,462 29 36,735 76,759
2 37,338 22,225 30 36,735 76,759
3 30,963 25,400 31 36,735 76,759
4 89,027 41,275 32 36,735 76,759
5 24,181 50,292 33 33,433 76,759
6 12,700 50,292 34 33,433 76,759
7 62,636 50,800 35 33,433 76,759
8 49,936 50,800 36 33,433 76,759
9 61,570 57,150 37 29,350 76,759
10 25,298 58,420 38 29,350 76,759
11 25,298 59,309 39 12,192 70,663
12 25,298 60,325 40 12,192 76,759
13 25,298 58,420 41 68,669 69,850
14 17,424 61,912 42 68,669 69,850
15 65,405 69,850 43 17,424 61,912
16 65,405 69,850 44 25,298 58,420
17 12,192 76,759 45 25,298 60,325
18 12,192 70,663 46 25,298 59,309
19 32,398 76,759 47 25,298 58,420
20 32,398 76,759 48 13,462 57,150
21 39,148 76,759 49 104,72 50,800
22 39,148 76,759 50 49,962 50,800
23 39,148 76,759 51 12,700 50,292
24 39,148 76,759 52 12,700 50,292
25 37,573 76,759 53 31,128 50,800
26 37,573 76,759 54 31,128 50,800
27 37,573 76,759 55 90,500 44,450
28 37,573 76,759 56 15,875 31,750
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Tabela C.4: Pardmetros dos elementos de disco rigido (Santos, 2001b).

descricdo né massa inércia polar inércia lateral
(kg)  (x1073 kg.m?) (x1073 kg.m?)

disco do mancal axial 3 5.8910 107,38 53,688

bucha do selo 1 12 13,750 76,000 38,000

voluta 1 20 19,909 359,58 179,79

bucha 1 22 2,110 2,2174 1,1087

voluta 2 24 20,181 347,29 173,65

bucha 2 26 2,3813 1,8672 0,9336

voluta 3 28 19,410 341,15 170,57

bucha 3 30 2,2055 1,6802 0,8401

voluta 4 32 19,002 329,74 164,87

bucha 4 34 23073 1.8374 0,9187

voluta 5 36 16,598 297,85 148,92

disco de balanceamento 38 12,607 159,37 79,684

bucha do selo 2 46 13,750 76,000 38,000

acoplamento 55 20,400 141,98 70,992

Tabela C.5: Caracteristicas das servovélvulas.

fator de amortecimento da servovélvula & 0,48
freqiiéncia natural da servovdlvula wy 320,0 Hz
pressdo de suprimento Ps 20/7,0/220 x10° Pa
pressdo de suprimento nominal Py 7,0 x10° Pa
sinal nominal UN 10,0 Vv
vazdo nominal Qn 167,0 x1076 m3/s
ganho da servovélvula Ky 16,7 x1076  m3/s.V
constante de lineariza¢do da servovédlvula  Kpg 1,13 x10712 m3/s.Pa
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