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RESUMO

Este trabalho tem como objetivo analisar a influéncia das condi¢des de lubrificagdao de
mancais hidrodinimicos no comportamento estitico e dindmico do rotor. A vista disso,
desenvolveu-se um modelo para solucdo da equacdo de lubrificacdo de Reynolds com
conservagdo de massa e condi¢cdo de cavitagdo baseado na abordagem p-6. O modelo
implicitamente considera a condicao de cavita¢do de acordo com a teoria de Jakobsson-Floberg-
Olsson, localizando as fronteiras de ruptura e reformacdo do filme de maneira automadtica, e
considera as condicdes de entrada de lubrificante como condi¢des de contorno aplicadas a
regido do groove. Para a implementacdo numérica do modelo foi utilizado o Método dos
Volumes Finitos, por se tratar de um esquema localmente conservativo e que, portanto, favorece
a representacdo correta dos fluxos. A solucdo do problema fornece o campo de pressdo e de
fracdo volumétrica ao longo de todo mancal, a partir dos quais é possivel determinar as forcas
hidrodinamicas e a posicao de equilibrio estdtico do eixo no mancal. Além disso, considerando
que as forcas hidrodindmicas tém comportamento linear em torno da posi¢do de equilibrio,
calcula-se os coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento do mancal. Por fim, a anélise
dindmica do sistema é realizada aplicando o Método dos Elementos Finitos para modelar a
equacdo de movimento do conjunto rotor-mancais. Essa andlise permite definir as velocidades
criticas, o limiar de instabilidade e a resposta dinAmica no dominio do tempo. Deste modo, é
possivel impor diferentes condi¢cdes de entrada de lubrificante e observar seus efeitos na
resposta estatica e dinamica do rotor. Diante disso, foram realizadas anélises da influéncia da
posicdo de entrada de 6leo no mancal, da influéncia da pressdo de alimentacdo e, por fim, da
influéncia da vazao de entrada considerando cendrios de falta de lubrificacdo (starvation) e com
lubrificacdo plena (flooded). Os resultados mostraram que a condi¢do de lubrificacdo € decisiva
no desempenho do mancal, podendo mudar consideravelmente a capacidade de carga, os
coeficientes equivalentes e, inclusive, o comportamento estével do sistema. E notdvel a relagio
do desempenho do mancal principalmente com a posi¢cdo do groove e a evidente transi¢do do

comportamento entre lubrificacdo em starvation e flooded.

Palavras Chave: Condicoes de lubrificacdo; Starvation; Dinamica de rotores; Mancais
Hidrodinamicos; Coeficientes Dindmicos; Modelo de cavitacdo com conservacdo de massa;



ABSTRACT

This work aims to analyze the influence of lubricant supply conditions of hydrodynamic
bearings on the static and dynamic behavior of the rotor. Therefore, a mass-conservative
cavitation model based on p-8 formulation of the Reynolds equation is developed. This
approach implicitly considers Jakobsson-Floberg-Olsson cavitation conditions, leading to the
automatic localization of the film reformation and rupture boundaries, and also considers the
lubricant supply conditions as boundary conditions applied to the groove region. The Finite
Volume Method is applied to numerically implement the model because it is a locally
conservative scheme and therefore aids in the accurate representation of the flows. The problem
solution provides the pressure and liquid fraction fields throughout the bearing domain, from
which it is possible to determine the hydrodynamic forces and the equilibrium position of the
shaft in the bearing. In addition, considering that the hydrodynamic forces have a linear
behavior close to the equilibrium position, the equivalent stiffness and damping coefficients of
the bearing are calculated. Finally, the dynamic analysis of the system is carried out by applying
the Finite Element Method to model the equation of motion of the rotor-bearing assembly. This
analysis allows to define the critical velocities, the instability threshold and the dynamic
response in time domain of the rotating system. Thus, it is possible to apply different lubricant
supply conditions and investigate their effects on the static and dynamic rotor response.
Therefore, analyses of the influence of the oil inlet position on the bearing, the influence of the
feed pressure and, finally, the influence of the inlet flow considering starvation and flooded
bearing conditions were performed. The results showed that the lubricant supply condition is
decisive in the performance of the bearing because it can considerably change the load capacity,
the equivalent coefficients and even the instability threshold of the rotor system. There is a
remarkable relationship between bearing performance and groove position as well as an evident

behavior transition between starvation and flooded lubrication.

Key Word: Supply Conditions; Starvation; Rotordynamics; Hydrodynamic Bearings;
Dynamic Coefficients; Mass-conservative cavitation model.
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1. INTRODUGAO

As maquinas rotativas sdo caracterizadas pela presenca de um eixo rotativo apoiado
sobre mancais. Desta forma, o conceito abrange turbinas, compressores, redutores,
bombas e motores, possuindo aplicacdo em praticamente todos setores da mecanica.
Além disso, o funcionamento das maquinas rotativas envolve principios de diversas dreas
de estudo, como mecanica dos sélidos, mecanica dos fluidos, transferéncia de calor,
dindmica, vibracdes e controle de sistemas mecadnicos. Por conseguinte, diversas
pesquisas t€ém sido conduzidas no tema, levando ao desenvolvimento de sistemas
rotativos mais confiaveis e eficientes, assim como a modelos matematicos cada vez mais
representativos.

Um dos elementos fundamentais no progresso das mdquinas rotativas foram os
mancais hidrodinamicos, pois sdo capazes de operar sustentando rotores com altas cargas
e/ou com altas velocidades de rotacdo e ainda possuem boas propriedades de
amortecimento. Nos mancais hidrodinamicos radiais, as superficies do mancal e do eixo
sdo separadas por um filme de fluido lubrificante que, devido ao préprio movimento das
partes, gera um campo de pressdo hidrodindmica capaz de suportar os carregamentos
radiais do eixo. Além da excelente capacidade de carga, os mancais hidrodindmicos
possuem uma vida util extensa quando projetados e utilizados corretamente, uma vez que
o lubrificante reduz consideravelmente o atrito, o desgaste e o aquecimento dos
componentes do sistema. A vista disso, os mancais hidrodindmicos sdo comumente
utilizados em plantas industriais, usinas elétricas, veiculos, industrias petroliferas, entre
outros.

Devido a ampla aplicabilidade dos mancais hidrodindmicos em rotores, assim como
a grande quantidade de fendmenos e parametros envolvidos no seu projeto, fica evidente
a necessidade de desenvolver estudos focados em compreender e modelar melhor o
comportamento desses componentes. Esse conhecimento € necessario para o projeto de
mdquinas capazes de suportar cargas e velocidades mais elevadas, com maior
estabilidade, confiabilidade e eficiéncia.

Resultados j4 obtidos em pesquisas sobre dinamica de rotores mostram que, de fato,
os mancais hidrodindmicos desempenham grande influéncia no comportamento dinamico
do rotor. Assim sendo, a flexibilidade dos mancais deve ser considerada durante a analise
dinamica, como realizado primeiramente por Smith (1933). Machado (2011) destaca que

o filme de lubrificante que separa as superficies tem papel essencial nas interacoes
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dinamicas entre as partes fixas e méveis, uma vez que o filme lubrificante possui rigidez
e amortecimento inerentes, comportando-se como um sistema mola-amortecedor.

Diante disso, infere-se que € mandatério modelar o filme de lubrificante. Para tal,
o desenvolvimento desse modelo € realizado utilizando a teoria de lubrificacdo de
Reynolds, que deduz uma equacio para o cdlculo do campo de pressio hidrodindmica no
filme, e o método de linearizagdo proposto por Lund (1964), que aborda o filme
lubrificante como um conjunto mola-amortecedor que pode ser facilmente acoplado as
equacgdes de movimento do sistema rotativo.

Contudo, Vijayaraghavan e Keith (1992), Pierre e Fillon (2000), Tanaka (2000),
Brito et al. (2014) e outros muitos trabalhos mostraram que o filme lubrificante e,
consequentemente, a distribuicio de pressdo, sdo notoriamente influenciados pelas
condic¢des de entrada de 6leo lubrificante no mancal. Dessa forma, o projeto inadequado
dos parametros de entrada de 6leo piora o desempenho do rotor como um todo e pode
inclusive levar a falhas no conjunto, como ilustrado na Figura 1 e na Figura 2, que
mostram mancais excessivamente desgastados devido ao contato metal-metal resultante
da lubrificacdo insuficiente de 6leo (starvation). Apesar disso, boa parte dos estudos nao
levam em conta a entrada de lubrificante no modelo do mancal, sendo raros os modelos

que o fazem juntamente com a andlise dindmica do rotor.

Figura 1: Bronzinas com falha prematura devido a insuficiéncia ou diluicdo do 6leo
lubrificante. Fonte: Mahle, 2016.
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Figura 2: Mancal com falhas de wiping devido a perda tempordria de lubrificacdo. a)
Metade carregada do mancal. b-) Detalhe da falha. Fonte: McCloskey, 1995.

Nesse contexto, falta entendimento dos possiveis efeitos dos pardmetros de entrada
de 6leo no comportamento dinamico da maquina, logo, o presente trabalho se propde a
modelar e avaliar tais efeitos. Para tanto, serdo estudados como parametros de
alimentagdo do mancal: a posi¢do dos canais de fornecimento (grooves), a pressao de
alimentacdo do lubrificante e a vazdo de entrada de lubrificante. Para cada cenario, o
comportamento do mancal e do rotor serd analisado no caso estdtico, através da
capacidade de carga do mancal, e no caso dindmico, pela avaliacdo dos coeficientes
dinamicos, diagrama de Campbell, fator de amortecimento e drbitas do eixo.

Para que seja possivel representar a entrada e os fluxos de lubrificante com acuricia,
€ necessdrio solucionar a equacdo de lubrificacdo de Reynolds sem infringir a
conservacao de massa ao longo de todo o mancal. Dessa forma, utilizou-se a formulagao
p-6 (Ausas et al., 2009) baseada no conceituado Algoritmo de Elrod (1981) e solucionada
pelo Método dos Volumes Finitos (MVF). Essa abordagem do problema permite ndo
somente a conservacdo de massa global, para todo mancal, como também a conservacao
local, para cada volume de controle. Além disso, as fronteiras de ruptura e reformacao do
filme de 6leo sdao encontradas implicitamente e as condi¢cdes de contorno relacionadas a
entrada de lubrificante sdo facilmente impostas no modelo.

J& a andlise dindmica de um sistema rotativo, composto por mancais
hidrodinamicos, eixo flexivel e sujeito a uma forca de desbalanceamento no disco, é
realizada através da solucdo da equagdo de movimento obtida através do Método dos
Elementos Finitos (MEF). Desta maneira, o eixo é modelado por elementos de viga, o
disco por um elemento de disco e os mancais pelo sistema mola-amortecedor
caracterizado pelos coeficientes equivalentes obtidos através da linearizagdo das forcas

hidrodindmicas do mancal.
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Diversos modelos para analisar o comportamento estitico e dindmico dos mancais
e dos rotores ja foram desenvolvidos no Laboratério de Maquinas Rotativas (LAMAR)
da Universidade Estadual de Campinas (Unicamp) considerando diversos aspectos e
fendmenos destes componentes, contudo ainda havia a necessidade de um modelo
conservativo que considerasse a influéncia do efeito da condi¢do de entrada de 6leo. Tal
necessidade foi satisfeita com o modelo implementado neste trabalho, possibilitando a
analise do fornecimento de Oleo e, futuramente, das falhas relacionadas a falta de

lubrificagdo.

O presente trabalho encontra-se dividido em 6 capitulos, sendo que o Capitulo 2
contextualiza historicamente o presente trabalho entre os estudos sobre a influéncia das
condi¢Oes de entrada de lubrificante no comportamento de mancais hidrodindmicos e
rotores. O Capitulo 3 mostra os conceitos basicos de mancais hidrodindmicos e apresenta
a modelagem tedrica utilizada para desenvolver o modelo de lubrificacdo considerando
as condicdes de entrada do 6leo, garantindo a conservacdo de massa e englobando
abordagens com condi¢do de lubrificacdo insuficiente (starvation). A implementacdo
numérica do modelo € mostrada no Capitulo 4, descrevendo os métodos de volumes
finitos e elementos finitos utilizados, assim como as condi¢des de contorno aplicadas ao
problema.

O Capitulo 5 apresenta a comparagdo do modelo de lubrificacdo utilizado com
trabalhos precedentes assim como resultados mostrando a influéncia da posicdo do
groove, da pressao de alimentacdo do lubrificante e da vazao de entrada de lubrificante
no comportamento estatico e dindmico do rotor. Destaca-se que a variagdo da vazao de
alimentacdo do lubrificante permite analisar tanto o comportamento de mancais
inundados (flooded) como o de mancais com lubrificacio insuficiente (starved). Por fim,
as conclusdes e sugestdes de trabalhos futuros estdo descritas no Capitulo 6.

O trabalho também possui trés apéndices, sendo que o Apéndice I apresenta uma
comparacdo entre o modelo de lubrificacdo classico de Reynolds e o modelo conservativo
p-0, mostrando quando se diferem e quando se assemelham, o Apéndice II mostra a
comparacdo entre os modelos de lubrificagdo com conservacdo de massa estudados,
indicando uma equivaléncia entre eles, e o0 Apéndice III mostra as matrizes utilizadas no

MEEF.
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Diante disso, este trabalho contribui com o atual estado da arte fornecendo
resultados relevantes relacionados a influéncia das condi¢des de entrada de lubrificante

do mancal hidrodindmico no comportamento dindmico do rotor.
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2. CONTEXTO HISTORICO

No decorrer da Revolucao Industrial, ocorreu um grande avango tecnolégico com
o surgimento e ampla utilizacdo de diversas mdquinas. Logo notou-se que o atrito era um
problema a ser estudado e minimizado a fim de evitar problemas de superaquecimento,

desgaste e aumentar a eficiéncia das miquinas.

Nesse contexto, surgiu um novo campo de estudos da engenharia, a tribologia,
responsavel pelos estudos referentes a interagdo de superficies com movimento relativo
em todos seus aspectos, incluindo atrito, desgaste e lubrificacao (Czichos, 2009). Embora
estudos anteriores tenham ocorrido, o estabelecimento da tribologia como ciéncia €
atribuido a trés cientistas, Nikolai Petrov (1883), Beauchamp Tower (1883) e Osborne
Reynolds (1886), que, de forma independente, concentraram suas pesquisas na

lubrificagcdo hidrodinamica.

Em 1883, Petrov realizou experimentos sobre os efeitos do lubrificante no atrito
dos mancais, concluindo que a principal propriedade de um lubrificante € sua viscosidade
e ndo a densidade, divergindo do pensamento contemporaneo (Williams, 2005). A partir
de seus experimentos, foi possivel formular uma equagdo para o coeficiente de atrito em
mancais com eixo concéntrico bem como definir grupos de pardmetros adimensionais
cruciais na teoria de lubrificagcdo. Com isso, pode-se compreender que na lubrificacdo
hidrodinamica o atrito se deve ao cisalhamento viscoso do fluido e ndo as interagdes entre

as asperezas das superficies, como se pensava até entdo (Persson, 2013).

Durante o mesmo periodo, Tower também realizou experimentos com mancais
lubrificados hidrodinamicamente e percebeu que o coeficiente de atrito era muito menor
do que o esperado. Em um dos seus experimentos, Tower fez um furo radial no mancal
através do qual adicionaria 6leo lubrificante e se surpreendeu ao verificar que o dleo
jorrava pelo furo quando o eixo era rotacionado, mesmo com o furo vedado por cortiga.
Assim, Tower (1883) pode concluir que a pressao no fluido era bem maior que a esperada
e, através de medidas de pressdao ao longo da superficie do mancal, revelou também a

distribuicdo de pressdo tal como conhecemos hoje (Norton, 2013; Ferreira, 2009).

Através dos experimentos de Petrov e Tower concluiu-se que o fluido lubrificante

entre as superficies em movimento forma um filme no qual desenvolve-se o campo de
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pressao hidrodindmica que sustenta o eixo e evita o contato mecanico entre as partes,

surgindo entdo o conceito de lubrificacdo hidrodinamica (Williams, 2005).

Apesar da relevancia e contribuicdes desses experimentos, era preciso ainda uma
base tedrica que as sustentassem. Essa base foi apresentada por Osborne Reynolds em
1886. Em seu cldssico artigo para a Royal Society, Reynolds utilizou uma forma reduzida
da equagdo de Navier-Stokes e a equagdo da continuidade para deduzir uma equacgado
diferencial de segunda ordem que modela o comportamento da pressdao no filme de
lubrificante, o que permitiu comparar suas hipdteses tedricas com os resultados
experimentais obtidos por Tower (Hamrock et al., 1999). Esse artigo € considerado a base
para toda teoria de lubrificacao hidrodindmica, sendo a equagdo de Reynolds utilizada até

hoje.

Por se tratar de uma equacido diferencial parcial nio homogénea de termos ndo
lineares, ndo ha solu¢do analitica da equagdo de Reynolds com conservacao de massa ao
longo de todo mancal, assim, os estudos se concentraram na solu¢do analitica para casos

simplificados ou na solu¢do numérica da equacao.

Em 1904, Sommerfeld resolveu analiticamente a equacdo de Reynolds para
mancais longos (L/D>4, Frene et al, 1997), admitindo como hipétese que o fluxo do
lubrificante na direcdo axial pode ser ignorado. Logo, o termo da equacdo referente ao
gradiente de pressdo na direcdo axial também pode ser negligenciado. Sommerfeld
também derivou uma equacdo para a carga total em um mancal longo, cujos termos
podem ser rearranjados na forma adimensional, resultando em um ndmero conhecido

como Numero de Sommerfeld, que caracteriza o mancal (Norton, 2013).

A solucido analitica da Equagao de Reynolds para mancais curtos (L/D<0,5, Frene
et al, 1997) foi desenvolvida por Ocvirk (1952) e DuBois e Ocvirk (1953), considerando
que o fluxo circunferencial de lubrificante em mancais infinitamente curtos pode ser

negligenciado quando comparado ao fluxo axial.

Apesar da relevancia dessas solucdes analiticas para mancais curtos e longos, a
sua aplicacdo é restrita para casos especificos. Com o advento dos computadores, a
solugdo numérica da equacido de Reynolds se tornou praticavel. Em 1956, Pinkus foi o
primeiro a encontrar uma solu¢do numérica para a equacdo de Reynolds, utilizando o

método das diferencas finitas para obter a distribui¢do de pressdo hidrodinamica em
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mancais circulares, elipticos e trilobulares, sem necessidade de se restringir a mancais

curtos ou longos.

Os avancos computacionais alavancaram o desenvolvimento de modelos de
mancais hidrodindmicos mais completos, que permitiram um grande progresso na
compreensdo do funcionamento desses componentes de maquina. Pode-se citar estudos
ndo s6 envolvendo mancais de diferentes geometrias (Pinkus, 1956, 1958 e 1959), mas
também considerando o fendmeno da cavitagdo (Jakobsson, 1957; Olsson, 1965;
Floberg, 1973), os efeitos térmicos (Dowson, 1962; Han e Paranjpe, 1990; Paranjpe e
Han, 1995), analise termohidrodinamica (THD) (Cameron, 1951; Bouard et Al., 1996),
interferéncia da rugosidade nas superficies (Patir e Cheng, 1978; 1979), consideracao das
elasticidades dos corpos no mancal (Dowson e Higginson, 1977; Zhang, 1987), a
influéncia dos tratamentos e acabamentos superficiais (Etsion, 2005; Etsion, 2013; Wang,

2014), entre outros.

Dessa forma, os modelos numéricos de mancais hidrodindmicos estdo cada vez
mais completos e complexos, a fim de envolver os diversos fendmenos e parametros que
influenciam a operacio do mancal hidrodinimico. E evidente que a condi¢io de
lubrificagdo é um destes parametros, mas apesar disso, os modelos de lubrificacdo
comumente nio consideram a influéncia do groove e admitem que a formacao de filme
completo ocorre sempre na regido de maxima espessura de filme. Os resultados mostrados
por Vijayaraghavan e Keith (1992) indicam que essa consideracdo resulta em erros de,
em média, 8% na capacidade de carga e de at€ 150% na vazdo lateral para os casos
simulados. Devido a evidente importancia dos efeitos da condi¢do de entrada de
lubrificante, diversos estudos t€ém se dedicado a modelar e compreender esses efeitos no

comportamento do mancal.

Os pioneiros foram Etsion e Pinkus (1974 e 1975) que calcularam a posigdo
angular da formac¢do do filme completo, onde o filme de 6leo se estende por toda largura
do mancal, assim como a largura efetiva de filme a montante desse ponto em fun¢do da
geometria do furo de alimentac¢do. Outros diversos estudos utilizaram a equagdo de
Reynolds para estudar a influéncia dos pardmetros de entrada do lubrificante no
desempenho do mancal, como Dowson et al. (1984), Knight et al. (1985), Artiles e
Heshmat (1985), Chun e Lalas (1993), Mistry et al. (1997), Tanaka (2000), He et al.
(2005), Roy e Majumdar (2005), Roy e Lala (2009) e Wang et al. (2018).
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Contudo, a fim de reproduzir os fluxos no mancal com acurécia, requer-se um
modelo que atenda ao principio da conservagao de massa, como o proposto por Elrod e
Adams (1974) e aperfeicoado por Elrod (1981). O algoritmo de cavitagdo de Elrod ndo
sO garante a conservacdo de massa ao longo de todo mancal, como também localiza
implicitamente as fronteiras de reformacao e ruptura do filme de 6leo, em conformidade
com a teoria de cavitacdo de Jakobsson-Floberg-Olsson (JFO). Vijayaraghavan e Keith
(1989) apresentaram uma abordagem matemadtica para a implementagdo do algoritmo de
Elrod e propuseram uma técnica de diferenciacdo distinta para o termo do fluxo
convectivo, a fim de melhorar a convergéncia do algoritmo. Ausas et al. (2009)
desenvolveu outra abordagem baseada no algoritmo de Elrod, conhecida como
abordagem p — 6, na qual resolve tanto o campo de pressdo quanto o campo de fracdo
volumétrica de lubrificante no mancal, sendo que o comportamento de ambas varidveis

estd atrelado através das condi¢des de cavitacdo.

Estes algoritmos de cavitagdo com conservacdo de massa sdo amplamente
utilizados nos modelos de mancais hidrodindmicos, sobretudo em anélises que exigem
uma modelagem realista dos fluxos de lubrificante e das fronteiras de reformacgdo e
ruptura. Paranjpe e Goenka (1990) destacam que os modelos conservativos representam
bem os fluxos de entrada e de saida do lubrificante, enquanto o modelo cldssico de
Reynolds resulta em uma discrepancia considerdvel entre esses fluxos, principalmente

nos casos em que o mancal nao possui fornecimento abundante de lubrificante.

Por conseguinte, diversos autores tém utilizado algoritmos conservativos para
avaliar as condicOes de lubrificagdo do mancal. Downson et al. (1985a e 1985b) estudou
a influéncia da pressdo de alimentag@o e da geometria de um groove axial localizado na
regido de espessura maxima de filme de 6leo, mostrando boa correlacdo entre o modelo
tedrico utilizando o algoritmo de Elrod e os resultados experimentais. Claro e Miranda
(1993) utilizaram o mesmo algoritmo para analisar diferentes posi¢cdes do groove e
obtiveram boa correspondéncia com resultados experimentais, mostrando melhoras
significativas quando comparado com as abordagens cldssicas, principalmente quanto a
estimativa da vazao lateral. Vijayaraghavan e Keith (1992) simularam a performance de
mancais com grooves axiais e circunferenciais, com um ou dois grooves localizados em
diversas posi¢des com pressao de alimentacao igual a press@o ambiente e mostraram que,

em geral, grooves localizados na regido cavitada interferem menos na distribui¢ido de
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pressdo e, portanto, garantem uma performance melhor quanto a capacidade de carga,

apesar de resultarem em mais vazao lateral de lubrificante.

Andlises com conservacdo de massa incluindo os efeitos termohidrodinamicos
foram realizados por Vijayaraghavan et al. (1996), Pierre e Fillon (2000), Costa et al.
(2003) e Brito et al. (2014) que mostraram que parametros de performance do mancal,
como a excentricidade, a temperatura médxima atingida e a perda de poténcia estdo
diretamente ligados a temperatura de entrada e a vazdo de lubrificante, sendo que essa
ultima depende substancialmente da pressdo de alimentagdo, da posi¢do e da geometria

do groove.

Esses estudos também indicam que uma reducdo da pressdo ou da vazdo de
alimentacdo pode ser benéfica, pois além de diminuir o consumo de lubrificante, também
reduz a perda de poténcia por atrito devido a diminuic¢ao da drea de filme completo, como
apontado por Mansoor e Shayler (2018). Contudo, essa reducdo leva ao aumento da
pressdo e da temperatura maxima, logo, deve ser aplicada cautelosamente e nio €
recomendada para mancais operando com altas cargas. Baseado nesse conceito, Hirani
(2005) aplicou um algoritmo genético de otimizacao a fim de minimizar simultaneamente
a perda de poténcia e a vazdo de lubrificante, com restricdes na espessura de filme, no
aumento de temperatura e na pressdo hidrodinAmica maxima, encontrando assim uma
configuracdo 6tima do mancal e das condi¢des de lubrificacdo para cada condi¢do de

operacio.

A literatura também € extensiva em trabalhos experimentais que atestam que os
efeitos das condi¢des de lubrificacdo sao significativos na performance do mancal (Costa
et al., 2003; Brito et al., 2008, 2012, 2014; Ahmad et al., 2013a, 2013b, 2014a, 2014b).
Lijesh et al. (2016) ainda indica tedrica e experimentalmente que a configuracdo do
groove € um aspecto essencial na determinacdo do nivel de desgaste de um mancal

operando em regime de lubrificacdo mista.

Contudo, a maioria dos estudos sobre as influéncias das condicdes de lubrificacao
analisam o comportamento estitico do mancal e ndo investigam as influéncias no
comportamento dindmico. A andlise dos efeitos dindmicos dos mancais € de grande
importancia, uma vez que estes devem ser levados em consideragdao no projeto de um

rotor para determinacdo das frequéncias naturais e limiares de instabilidade do sistema.
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Essa anélise pode ser feita através da inclusao da flexibilidade dos mancais no modelo do

sistema rotativo, como sugerido por Newkirk e Taylor em 1925.

Stodola (1925) e Hummel (1926) foram os primeiros a modelar os efeitos
dindmicos dos mancais, representando-os como um simples suporte de mola e, a partir de
entdo, muitas andlises de rotodinamica acoplaram o filme lubrificante dos mancais como
elementos de mola e amortecedores na solu¢do do sistema (Tiwari et al., 2004). Porém,
foi somente em 1964 que Lund sugeriu o método das perturbacdes infinitesimais para
linearizacdo da forca hidrodindmica em torno da posi¢do de equilibrio, facilitando o
acoplamento dos modelos e a solug¢do do sistema. O método proposto por Lund é testado
e aceito para a maioria das condi¢des de operacdo (Alves, 2018), porém ele € usualmente
empregado no modelo de lubrificacio cldssico de Reynolds, sendo de desconhecimento
da autora a aplicagdo do método de perturbacdes em um modelo de lubrificacdio com

conservacdo de massa e condi¢do de cavitagdo.

Diante disso, a maioria das andlises dindmicas que consideram os efeitos das
condi¢cOes de lubrificagdo foram feitas utilizando o modelo classico de Reynolds, que,
como visto anteriormente, ndo € o mais recomendado para considerar tais efeitos pois nao
aplica condi¢des de cavitacdo que garantam conservacdo de massa ao longo de todo
mancal. Apesar disso, conclusdes importantes foram feitas por tais estudos: Akkok e
Ettles (1980) observa que grooves estreitos melhoram a estabilidade do sistema rotativo;
Knight et al. (1985) analisa os efeitos da pressdo de alimentacdo em mancais com dois
grooves axiais e conclui que o aumento da pressao de entrada leva a diminui¢do do limiar
de instabilidades destes mancais; Morton et al. (1987) constata que grooves
circunferenciais possuem efeito estabilizador e que o comprimento do arco desses
grooves também influencia o limiar de instabilidade; Roy e Majumdar (2005) mostraram
que tanto a capacidade de carga quanto a estabilidade melhoram quando o groove €
localizado na regido superior do mancal em compara¢do com groove na regiao inferior,
além de mostrarem as influéncias da geometria do groove; Roy e Laha (2009) analisaram
a influéncia da posi¢ao do groove e verificaram que a posi¢ao de 12° em relacio ao topo
do mancal apresenta a melhor capacidade de carga e a maior vazao de 6leo e também

indicaram que a reducdo do comprimento do groove melhora a estabilidade do sistema.

Wang e Khonsari (2008a, 2008b) realizaram a andlise ndo linear da equacdo de
movimento do eixo em um mancal longo solucionado analiticamente utilizando condi¢ao

de cavitacdo de Reynolds-Floberg-Jakobsson e concluiram que o limiar de instabilidade
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varia com a posic¢ao do groove, sendo que o mancal com groove em 0° é mais instavel
para altas excentricidades e mais estdvel para baixas excentricidades quando comparado
com grooves em 45° ou 90°. Além disso, o trabalho mostra que o aumento da pressao de

entrada leva a diminuicao do limiar de instabilidade para mancais com groove em 0°.

Nota-se que, apesar da extensa quantidade de estudos e modelos de mancais
hidrodinamicos considerando as condi¢des de entrada de 6leo, hd uma caréncia de estudos
que utilizem os modelos de cavitagdo com conservacdo de massa para andlise dos efeitos
destes parametros no comportamento dinamico do rotor. Além disso, os estudos de
instabilidade mencionados acima sdo aplicados para rotores rigidos, porém, para uma
andlise completa do sistema rotativo, deve-se considerar a flexibilidade tanto do mancal
quanto do rotor. Diante disso, o presente trabalho se propde a empregar um algoritmo
com conservacdo de massa para realizar a andlise dindmica de um rotor flexivel com
diferentes condi¢des de entrada de lubrificante, variando posi¢ao do groove, pressao de

alimentacao e vazao de alimentacao.

As andlises variando a vazdo de alimentacdo foram incluidas para abranger
também condi¢des de lubrificacdo insuficiente, denominadas como condicdo de
starvation. Em um mancal operando sob starvation, a regido de reformac¢do do filme de
Oleo ocorre mais a jusante, tornando a extensao do filme completo menor do que em um
mancal que opera com vazao suficiente (mancal inundado ou flooded). Parte dos estudos
de starvation utilizam o modelo cldssico de Reynolds com um método iterativo dos fluxos
para definir onde o filme se forma, tanto em mancais circulares (Artiles e Heshmat, 1985;
Gethin e Medwell, 1985; Tanaka, 2000) quanto em mancais tilting-pad (He et al., 2005;
Nichols et al., 2018). Entretanto, essa andlise pode ser feita de forma automaética e mais
apurada utilizando os modelos com conservacao de massa, como realizado por Vincent e

Frene (1995) e Vijayaraghavan et al. (1996).

De modo geral, os estudos do fendmeno mostram que mancais operando com
starvation resultam em temperaturas do filme mais elevadas, excentricidades maiores e
menor perda de poténcia, sendo que os efeitos se ampliam para altas velocidades de
rotacdo. A diminuicdo da perda de poténcia com o aumento do nivel de starvation esté
relacionado ndo somente a diminuicao da area de filme completo, onde ocorrem as perdas
devido ao atrito viscoso, como também a elevacao da temperatura e, consequentemente,

a diminui¢do da viscosidade do lubrificante. Os dados experimentais dos estudos
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mencionados acima, assim como os obtidos por Heshmat e Gorski (1987), Heshmat e

Pinkus (1985) e Nicholas et al. (2008) concordam com essas observacoes.

Andlises do comportamento dindmicos de mancais com starvation foram
realizadas pelo método dos coeficientes equivalentes obtidos com a equagdo cldssica de
Reynolds por Artiles e Heshmat (1985), He et al. (2005) e Nichols et al. (2018) e pelo
método de mobilidade aplicado ao modelo de Elrod por Vincent e Frene (1995). Esses
estudos indicam que, como esperado, a lubrificacdo insuficiente influencia
significativamente o comportamento dindmico do mancal. No entanto, ainda se faz
necessario mais andlises para melhorar o entendimento desses efeitos, ndo sé devido a
maior adequacdo de fazé-lo com o emprego de modelos conservativos, mas também para

avaliar a 6rbita e o comportamento estavel do rotor sob condicdes de starvation.

Dessa forma, o presente trabalho realizard a anélise dos efeitos das condi¢des de
lubrificagdo no comportamento estatico e dindmico do mancal de um rotor flexivel,
incorporando inclusive casos de mancais em starvation, através de um modelo de

lubrificagdo com conservacdo de massa.
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3. MANCAIS HIDRODINAMICOS E MODELOS DE LUBRIFICAGAO

3.1 Conceitos Basicos de Mancais Hidrodinamicos

Os mancais hidrodindmicos sdo caracterizados pela presenca de um filme
hidrodindmico que separa completamente as superficies do eixo e do mancal. O filme €
formado pela lubrificacdo hidrodindmica, que ocorre quando existe suprimento de
lubrificante e velocidade relativa suficiente para que o proprio movimento das interfaces
bombeie o fluido, criando um filme dindmico de lubrificante que as mantém separadas

(Norton, 2013).

Nos mancais hidrodindmicos, a pressdo responsdvel por sustentar o €ixo se
desenvolve porque a espessura do fluido diminui na direcdo de escorregamento, assim a
rotacdo do eixo leva o lubrificante para a regido onde a espessura de filme é minima
(Budynas e Nisbett, 2011; Hamrock et al., 1999). Como o atrito envolvido é
completamente em virtude do cisalhamento do fluido lubrificante, geralmente
considerado um fluido newtoniano, minimiza-se o desgaste e o aquecimento do conjunto,
o que torna o mancal um componente confidvel e durdvel. A lubrificacdo também auxilia
na dissipacdo de calor, na protecdo contra a oxidagdo e no amortecimento de variacdes

bruscas de carga, ampliando a vida util dos componentes (Machado, 2011).

A Figura 3 mostra o conjunto de um mancal hidrodindmico, indicando a estrutura
que suporta o mancal, o mancal (ou bucha), o eixo em rotagdo dentro do mancal, o
lubrificante que ocupa a folga entre mancal e eixo, os furos e sulcos pelos quais o
lubrificante € fornecido, comumente chamados de grooves, e a vista frontal e lateral do

campo de pressdo hidrodindmica desenvolvido.

Corte A-A
Mancal ou Bucha  Eixo ou Munhdo

Entrada de
dleo: /\

270° Groove ya /\\

Entrada de dleo (groove)
Entrada de

dleo:
90" Groove

Lubrificante \ Suporte
\ Distribuigdo de Pressdo /

Hidrodinamica

Figura 3: Esbo¢co de um conjunto de mancal hidrodindmico com dois grooves. Adaptado
de Brito (2009).
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A Figura 4 mostra uma secao de um conjunto mancal-eixo, apresentando algumas
dimensoes e referéncias importantes na compreensao do funcionamento do mancal. Para

um conjunto em que o mancal tem raio Ry, € o eixo tem raio R, a folga radial é dada por:
¢ =Ry —R (1)

O ponto C da Figura 4 representa a posi¢ao de equilibrio estitico do eixo, ou seja,
a posi¢do em que a carga no eixo e as forcas hidrodindmicas que o sustentam estdo em
equilibrio. A linha dos centros € a linha que passa pelo centro do mancal, ponto O, e pelo
centro do eixo, ponto C (Figura 4). O angulo formado entre a linha de centros e o eixo
vertical € conhecido como angulo de atitude, ¢. A distancia entre os centros do mancal e
do eixo é a excentricidade, e, que normalmente € adimensionalizada pela razdo de

excentricidade:

e=— 2)

Sistema de
coordenadas fixo

Sistema de
coordenadas movel

Angulo de Atitude

Figura 4: Esquema mostrando algumas medidas do conjunto mancal e munhdo ou eixo.
Adaptado de Pedreira e Weber (2006).

Aplicando-se a lei dos cossenos no tridngulo da Figura 4 e desprezando os termos

de segunda ordem, tem-se a expressao para a espessura do filme de 6leo:
h(a) =c, + exsena — e, cosa 3)

O valor de espessura maxima, h,,,y, se dd quando a coordenada circunferencial
a é igual ao angulo de atitude ¢, enquanto o valor minimo da espessura, h,,;,, ocorre no

extremo oposto da linha de centros.
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3.2  Teoria de Lubrificacdo de Reynolds

7

Para elaborar a equacdo que é considerada a base tedrica da lubrificacio
hidrodindmica em mancais, Reynolds (1886) admitiu a hipétese de que a espessura do
filme de fluido é muito pequena em comparag¢io com o raio do eixo e do mancal, logo, a
curvatura poderia ser negligenciada e a anélise poderia ser feita modelando mancal e eixo

como placas ndo paralelas, como apresentado na Figura 5.a (Budynas e Nisbett, 2011).

mancal

Ve
v P
) f g L

X
z
‘ placa mével (munhao ou
* Sle extremidade do eixo) * -
oleo [ |
}
A h = fix) T placa fixa (mancal) o h = 0)
P O=nm
(a) Placas ndo paralelas cisalhando um filme de éleo (b) Um eixo excéntrico é equivalente a placas ndo paralelas

Figura 5: Representacdo de um mancal hidrodindmico, mostrando uma hipdtese em
detalhe (a) e uma visdo geral (b). Adaptado de Norton (2013).

As demais consideracdes também foram admitidas no modelo de Reynolds:

1. O lubrificante € um fluido Newtoniano com viscosidade dindmica y;
As forcas de inércia do fluido sdo desprezadas;

O lubrificante é incompressivel;

> »D

A viscosidade do fluido € constante em todo escoamento, mantidas a carga
e a velocidade constante;

5. O fluido adere as superficies do eixo e do mancal, logo, a velocidade do
fluido na interface € igual a velocidade da superficie a que estd aderido;

6. A pressdo ao longo da espessura do filme € constante, uma vez que € uma
dimensao muito pequena;

7. As forcas de campo sdo desconsideradas;

8. O fluxo é laminar.
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3.2.1 Componentes da Velocidade do Fluido Lubrificante

Para deduzir a equacdo de Reynolds é preciso definir as componentes da
velocidade do fluido lubrificante nas dire¢des circunferencial (v,), axial (v,) e através da

espessura do filme de 6leo (v),).

A velocidade do fluxo através da espessura (v,,) ocorre apenas em consequéncia
da velocidade normal da superficie do eixo (V'), uma vez que ndo hé variacao da pressao
nessa dire¢do (hipétese 6). Dessa forma, v, possui duas componentes: uma devido a
mudanga temporal da espessura de filme (dh/dt) e outra devido a mudancga espacial da
espessura, causada pela velocidade da superficie na direcdo circunferencial (U) que

provoca um fluxo de advec¢do (San Andres, 2009):

dh(x t) 0h O0hox Oh Oh

- 4
Vy a4t ot taxar ot Tax? )

O célculo da velocidade do fluxo nas direcdes circunferencial e axial é realizado
através do balanco de forgcas. Como as forgas inerciais sdo desprezadas (hipétese 2), as
forcas atuantes no fluido sdo devido as pressodes e as tensdes de cisalhamento (Figura 6.a).
Dessa forma, o equilibrio das forcas na direcao x para um volume infinitesimal de fluido

pode ser descrito pela Equagao (5):
OF pxazay + L pxazny = 0 (5)
oy AxAzBy + o—AxAzAy =

Por se tratar de um fluido newtoniano (hipétese 1), a tensdo de cisalhamento é

proporcional a taxa de deformacao (Figura 6.b), isto é:

0y ©)
T=U 3y
Substituindo a Equagdo (6) na Equacao (5) e simplificando, tem-se:
P 020, 1 0P
=2 7
o “ay ﬂ dydy = 219x” +Ay+B (7

Onde as constantes de integracdo A e B podem ser encontradas aplicando-se as
condic¢des de contorno decorrentes da hipétese 5. Assim, como a superficie do mancal é
estaciondria, a superficie do eixo se move com velocidade U na direc¢do x e o fluido adere

as superficies (Figura 6.b), depreende-se entdo as condi¢des de contorno:
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y=0v=0-B=0

hx) U A U 10P hx) (8)
= X); Uy = 4 =———n(x
y P h 2uox
Y (y + Ay) v(h) =U
e —
z A‘Z/’ Ay Fluido Newtoniano
«— v v
e Ax — v T=p5=
P y Y — dy
€9) P(x + Ax) —)
—
T(y) v(0) =0
a-) Forgas agindo na diregdo x em um volume b-) Representagdo de um fluido newtoniano e das
infinitesimal de lubrificante. condigdes de contorno da velocidade do fluido em y.

Figura 6: Representacdo das forcas e deforma¢des em um fluxo newtoniano.

Aplicando a Equacido (8) na Equacdo (7), obtém-se a expressdo da velocidade na

direcdo circunferencial do mancal:

U 1 0P(z,x,t)
X t) = ——y +———=(y? — h(x,t 9
e (2, x, 1) nan’ o ox (v — h(x,)y) 9)
O primeiro termo da equagdo descreve a velocidade do fluido devido ao
cisalhamento, isto &, o termo convectivo, conhecido como fluxo de Couette, enquanto o
segundo termo corresponde ao fluxo induzido pela diferenca de pressao no lubrificante,

conhecido como fluxo de Poiseuille.

A deducio da velocidade na direcdo axial (v,) pode ser feita de maneira andloga.
No entanto, a condi¢do de contorno neste caso é v,(h) = 0, pois o0 eixo ndo se move na

direcdo axial e, consequentemente, nao ha fluxo convectivo na direcdo z:

1 0P(z,x,t)

- Z (v2 —
1]Z(ZI X, t) - 2# aZ (y h(x: t)y) (10)

3.2.2 Equacao da continuidade

A equacdo de Reynolds é fundamentada pela equacdo da continuidade, que

estabelece a conservacgdo do fluido:

dp +6(pvx) +0(pvy) +6(pvz) _
Jat 0x dy 0z

0 (11)
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Em que p € a densidade do fluido. A fim de obter os fluxos massicos por unidade

de comprimento, integra-se a Equagd@o (11) ao longo da espessura de filme:

fh(x ) dp % fh(x,t) a(pvy) i fh(x,t) d(pvy) 4
0 at y 0 0x y 0 ay Y
(12)

h(x,t) d(ov
N f (pv,) dy =0
0

0z
Como os parametros das diferenciais parciais sdo também parametros dos limites

de integracdo, aplica-se a Regra de Leibniz (Equacdo (13)) nas integrais (San Andres,

2009).

b(x) Kl 0 b(x)
f ! (13)

of , db da}
y =
) 0x ox a(x)

fdy {flybdx flyadx

a

Dessa forma, utilizando a Equacdo (13) e as condi¢des de contorno das

velocidades, cada termo da Equacdo (12) pode ser reescrito como:

[Py =2 [ pay - p - 200020
o oY Tac), P TP T Tar P
h(x,t) a(pvx) h(x,t) oh
dy = — dy — pU—
fo dx axj; PUxCY = PY 5% 14
hxD 9 (pvy) = _ (%h, o,
[ 5 ol e (G 50)
h(x,t) a(pvz) g rhxt)
fo Fp dy=a—zf0 pv dy — 0
Substituindo na Equacio (12) e simplificando, obtém-se:
0 (ph) 0 h(x,t) 0 h(x,t)
— — = 15
5% + (’)xJO pudy + aZJO pv,dy =0 (15)

Dessa forma, substituindo as expressoes das velocidades v, e v, (Equagdes (9) e

(10)) na Equacao (15):

a(ph)+afh<x't) U 10 02— \d
ot ox ), phyzay e

o ("0 1 9P
Toz), Pz

(16)
— (*—hy)dy =0
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Como o fluido € incompressivel (hipdtese 3), pode-se eliminar o termo da
densidade (p). Isto posto e realizando as integrais, obtém-se a forma cldssica da Equagao

de Reynolds:

6h+6<Uh) d ( h® apP a ( h® oP _0 (17)
ot 0x\2 ox\12uox) 0z\12uodz)

O primeiro termo € conhecido como termo de squeeze € se deve ao esmagamento
do filme de 6leo por causa dos movimentos de translacdo do eixo; o segundo termo

representa o fluxo de Couette na direcdo circunferencial e o terceiro e quarto termo

descrevem o fluxo de Poiseuille nas dire¢des circunferencial e axial, respectivamente.

3.3  Condicao de Cavitacido

A solucdo da equagdo de Reynolds ao longo de todo o mancal, como proposto por
Sommerfeld (1904), resulta em uma distribuicdo de pressdo com valores negativos na
regido divergente da folga (0h/dx < 0). Esse resultado € inverossimil, pois, quando o
fluido € submetido a pressdes negativas abaixo da sua pressio de ruptura (), ocorre a
formacao de bolhas de vapor e de gases no interior do fluido, fendmeno conhecido como

cavitacdo e inerente aos mancais hidrodindmicos (Ramos, 2019).

Diante disso, Giimbel (1914) propds impor pressdo nula na regido divergente da
cunha para considerar a condi¢do de cavitacdo, abordagem conhecida como Half-
Sommerfeld (Figura 7.a). O tratamento da condicdo de cavitac¢io foi aprimorado ainda
mais por Swift (1931) e Stieber (1933) que propuseram que, além da pressao nula na
regido cavitada, o gradiente de pressdo € nulo na fronteira de ruptura do filme de dleo.
Essa condicdo também € conhecida como condi¢do de Reynolds, sendo ainda muito
utilizada e resultando em distribui¢des de pressao andlogas a apresentada na Figura 7.b.
Esse tratamento normalmente € utilizado em conjunto com o algoritmo iterativo de
Christopherson (1941) para localizagdo da fronteira de ruptura do filme, pois nessa
abordagem a fronteira ndo ocorrerd necessariamente na se¢do da espessura minima de
lubrificante (Brito, 2009; Ramos, 2019). Apesar de apresentar bons resultados quanto a
distribui¢io de pressdo e a capacidade de carga do mancal, esse modelo ndo garante a
conservacdo de massa na fronteira de reformacao e, portanto, nio reproduz os fluxos de

lubrificante de forma realista.
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Figura 7: Distribui¢ao ilustrativa da pressdo hidrodinadmica pelo modelo de lubrificagdo
de Reynolds com diferentes condi¢des de cavitacdo. Adaptado de Profito e Zachariadis
(2015).

Assim, Jacobson (1957), Floberg (1973) e Olsson (1965) desenvolveram uma
teoria, denominada como teoria JFO, que visa garantir a conservagdo de massa ao longo
de todo o dominio do mancal. A teoria JFO aborda o mancal através de duas regides,
sendo a regido de filme completo, na qual a equacdo de Reynolds se aplica, e a regidao
cavitada, na qual existe uma mistura de 6leo lubrificante e outros gases com pressao
constante e igual a pressao de ruptura. Além disso, a varidvel 6 é definida como a fracao
volumétrica da folga ocupada pelo lubrificante na fase liquida. Dessa forma, 6 € igual a
unidade na regido de filme completo, enquanto na regido cavitada 8 € menor que a
unidade. A fracdo da folga ocupada por gases e vapores equivale a (1 — 8) e € chamada

de void-fraction.

Uma vez que a pressdo na regido cavitada € constante, os termos de fluxo de
Poiseuille serdo nulos e o fluxo de uma quantidade 6 de lubrificante, disposta em estrias
que aderem as superficies do mancal e do eixo, serd somente devido ao arrasto (termo de
Couette). Assim sendo, o fluxo por unidade de comprimento na regido cavitada €

representado por (Ramos, 2019):



40

OUh
Q”x=—2 , com0<@<1 (18)

A teoria JFO adota as mesmas condi¢Oes propostas pela condicdo Swift-Stieber
para a ruptura do filme, isso é:

apP
P 0, com P = B, (19)
Por fim, para garantir a conservagdo de massa no dominio, também € necessario

obedecer a Equacao (20) na fronteira de reformacao do filme de lubrificante.

i aP+U—Ua (20)
12udx 2 2

Apesar da dificil implementagdo, as condi¢cdes presentes na teoria de JFO sdo
amplamente aceitas e empregadas, resultando em distribui¢cdes de pressdo como na Figura
7.c. O Apéndice I mostra uma comparagdo entre resultados obtidos utilizando condi¢do
de cavitacdo de Reynolds e os obtidos utilizando as condi¢des adotadas na teoria JFO,

sinalizando quais as principais diferengas e semelhancas entre as abordagens.

34  Algoritmo de Elrod

Em 1974, Elrod e Adams propuseram um modelo capaz de resolver a distribui¢ao
de pressdo em todo o dominio do mancal considerando a conservacdo de massa. Como
resultado, eles obtiveram uma equagio “universal”, valida para todo mancal, que localiza
as fronteiras de ruptura e reformacdo em concordancia com a teoria JFO. O
aprimoramento do modelo de Elrod e Adams (1974) foi realizado por Elrod (1981), que
obteve um algoritmo mais preciso e com melhor desempenho numérico, sendo conhecido

como Algoritmo de Cavitacao de Elrod.

O modelo considera a pequena compressibilidade dos fluidos lubrificantes,

definindo uma varidvel para a densidade relativa do fluido:

p
0 = 21
Prup b

Onde p;y, € a densidade do fluido correspondente a pressao de ruptura. A relagdo

da pressao no fluido com a varidvel 6 se d4 através da definicio do médulo volumétrico

B (Bulk modulus):
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apP dopP a0 apP

B = Pop ~Paaap™ 0% (22)

No modelo de Elrod, a definicdo de 6 como densidade relativa do fluido s6 €
vdlida na regido de filme completo, ou seja, quando p = p,,;, € 8 = 1. Naregido cavitada,
o significado de 6 se mantém como definido na teoria de JFO, ou seja, a fracdo de

lubrificante na fase liquida.

A fim de construir uma equagdo valida ao longo de todo o mancal, define-se uma
funcdo switch, responsavel por automaticamente mudar a forma da equacdo de acordo

com a regido e o significado de 8.

{1 quando 6 =1 (filme completo) (23)

~ 10 quando 0 <1 (filme cavitado)

Através das Equacdes (22) e (23) € possivel reescrever as derivadas parciais da

pressdao como derivadas parciais de 0:

opP dpP 06 p o8

ox, J960x, J6ax, @4

Dessa forma, a equacdo cléssica de Reynolds (Equacgdo (17)) pode ser reformulada

em funcio de 6 como:

6(h9)+ 0 <Uh0) d ( h3 a6 o ( h3 260 55
dt dx \2 0x 12,ug’86x 0z 12,ugﬁ 25)

Além disso, a obtencdo do campo de pressao a partir de 8 € facilmente realizada

através da integracdo da Equagdo (22) em conjunto com a defini¢do da funcio switch

(Equacao (23)):
P=PRyp+gBn0) =Py +9B0—1) (26)

Vale destacar que a aproximacao feita na Equacdo (26) é vdlida uma vez que a

densidade relativa do fluido assume valores ligeiramente maiores que a unidade.

E necessdrio observar que o modelo proposto por Elrod (1981) foi deduzido para
mancais operando em regime permanente, ou seja, desconsiderando o primeiro termo da
Equacao (25). No entanto, como o presente trabalho visa analisar tanto o comportamento
estatico como o comportamento dindmico do rotor no mancal, uma abordagem mais

abrangente foi desenvolvida. Além disso, ressalta-se que, apesar do artificio da
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compressibilidade utilizado por Elrod e Adams (1974) na Equacgdo (21), o modelo final
de Elrod (1981) € na realidade incompressivel, logo, o médulo volumétrico utilizado nao
influencia o resultado do problema, mas apenas o tempo computacional da solucdo

(Miranda, 1983; Brito, 2009).

Elrod (1981) também elaborou um algoritmo adequado para a solu¢do da Equacao
(25) baseado em volumes de controle, nos quais o principio de conservagao de massa foi
aplicado tendo em vista o esquema de diferenciacdo considerado para cada regido. A
estratégia adotada pelo Algoritmo de Cavitacido de Elrod se mostrou muito promissora,
uma vez que, através de uma tnica equacao, soluciona 8 para todo o mancal e encontra
as fronteiras de ruptura e reformacao de forma implicita, automética e de acordo com a

teoria JFO.

Por fim, vale enfatizar que o Algoritmo de Cavitacdo de Elrod se mostrou superior
em relacdo ao modelo cldssico de Reynolds quanto a representacdo da lubrificacdo
hidrodinamica quando considerado a rugosidade do mancal (Rao e Sawicky, 2005;
Bayada et al., 2006) e a presenca de texturas (Ausas et al., 2007), assim como na predicao
das vazdes de lubrificante (Paranjpe e Goenka, 1990), mostrando-se adequado para as
andlises que demandam um modelo realistico dos fluxo de 6leo, como as andlises de
condicdo de lubrificacdo e de starvation. Destaca-se ainda que, por se tratar de um método
com conservacdo de massa, € necessario especificar uma fonte de lubrificante como

condicdo de contorno do problema, de forma que o fluxo de entrada esteja em equilibrio

massico com o fluxo de saida.

3.5 Formulacao por Vijayaraghavan e Keith

Vijayaraghavan e Keith (1989) modificaram o Algoritmo de Cavitacio de Elrod
a fim de aprimorar a convergéncia do modelo, considerando um esquema de diferenciagdo

diferente para cada regido do dominio do mancal.

O trabalho proposto por Vijayaraghavan e Keith (1989) destaca que a Equacao
(25) assume a forma de uma equacdo diferencial parcial eliptica na regido de filme
completo (g = 1) e hiperbdlica na regido cavitada (g = 0), portanto, o esquema de
diferenciacdo adequado € o esquema de diferengas centrais na regido de filme completo

e esquema upwind na regido cavitada.
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Para implementar a mudanca automatica entre os esquemas de diferenciacdo de
acordo com a regido do mancal, Vijayaraghavan e Keith (1989) utiliza a insercao de um
termo de viscosidade artificial no termo de Couette, técnica comumente utilizada na

simulacao de fluxos transonicos. Assim, o termo de Couette € reescrito como:

o N\ UD 9(ho) Ax
( he)———x<h8—ua —> 27)

ox \2 ox 2

Onde p, € o termo de viscosidade artificial definido como:

(28)

Ha

_ {0 quando 0 =1 (filme completo)
1 quando 6 <1 (filme cavitado)

A modificacdo proposta altera a abordagem dos termos de Couette, passando a
considerar os efeitos da compressibilidade desse fluxo, o que torna o algoritmo
dependente do mdédulo volumétrico adotado, ao contrdrio do observado para o Algoritmo
de Cavitacdo de Elrod. Vijayaraghavan e Keith (1989) nao propdem modificacdes nos
demais termos do Algoritmo de Elrod. Exemplos da influéncia da compressibilidade do
lubrificante nos modelos de Elrod (1981) e Vijayaraghavan e Keith (1989) estdo

mostrados no Apéndice II.

3.6  Formulacao P-0

O modelo p — 8 proposto por Ausas et al. (2009) se baseia nos mesmos conceitos
da formulagdo de Elrod, isto €, imposi¢do das condi¢des da teoria JFO na equacdo de
Reynolds para garantia da conservacdo de massa em todo dominio. A diferenca dos
métodos consiste que o modelo p — 6 possui duas varidveis desconhecidas: a varidvel P
da pressdo, presente nos termos de Poiseuille; e a varidvel 8 que representa somente a
fracdo volumétrica e assume valores entre zero e um, presente nos termos de Squeeze e
Couette. Dessa forma, o modelo dispensa o uso da func¢ao switch e do médulo volumétrico
p e a Equagdo (25) pode ser reformulada como:

a(h9)+a(uhg) d (h3 0P\ 0 [ h3aP o -
ot  dx\2 ox\12uodx) 0z\12uadz) 29

Onde as condigdes de cavitacdo aplicadas a cada iteragdo sao:
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{9 = 1 quando P > B, (filme completo)

P = P, quando 6 <1 (filme cavitado) (30

Novamente as fronteiras de ruptura e cavitagdo sao automaticamente encontradas.
O esquema de diferenciacdo utilizado na solu¢do numérica € o de diferencas centradas
nos termos do fluxo de Poiseuille e upwind no termo de Couette, por se tratarem de termos

de difusdo e convecg¢do, respectivamente.

Apesar das semelhancas entre a formulacdo de Elrod e a p — 6, as mudangas na
implementacdo resultam em diferencas relevantes na convergéncia do problema iterativo
e o modelo p — 6 se mostra mais estavel. O Apéndice II apresenta uma comparacgao entre
os trés modelos de cavitagdo com conservaciao de massa apresentados, isto €, modelo de
Elrod (1981), modelo de Vijayaraghavan e Keith (1989) e o modelo p — 6 (Ausas et al.,

2009), indicando que, de fato, todos apresentam resultados equivalentes.

3.7  Condicao de Lubrificacao Insuficiente (Qil Starvation)

Quando o lubrificante € fornecido a uma taxa suficiente para preencher toda a
folga radial na regido do groove, considera-se que o mancal opera com condi¢do de
lubrificacdo inundada, também chamada de lubrificacio flooded. Se a vazao de entrada
de lubrificante for menor que o necessdrio para essa condi¢do, entdo o mancal esta
operando em condicdes insuficientes de lubrifica¢do, o que € comumente chamado de

starvation (Bonneau e Frene, 1983; He et al., 2005).

Em um mancal com starvation nao ha formagao de filme hidrodinamico na regido
de entrada do lubrificante, uma vez que a vazdo de entrada nao € suficiente para ocupar a
folga da regido. Contudo, com a diminuicdo da espessura na direcao circunferencial, o
lubrificante preenche toda a folga radial, promovendo a formacdo de filme e,
consequentemente, o desenvolvimento de um gradiente de pressao, que leva o lubrificante
a se espalhar lateralmente até preencher toda largura do mancal, como ilustrado na Figura

8.
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Reformacao

Figura 8: Vista aberta do plano xz de um mancal ilustrando uma condi¢@o de lubrificacdo
insuficiente (starvation).

A Figura 8 mostra a vazio de fluxo de entrada Q;,, através do groove, porém,
devido a starvation, s6 havera formacao de filme completo mais a jusante. A regido de
pressdo hidrodinamica se estende desde a fronteira de reformacdo até a fronteira de
ruptura, mas € s6 na regido a; < a < a, que o fluido preenche toda largura do mancal e
que havera vazio lateral Q,,;. Apds a fronteira de ruptura o fluido cavita e hd uma mistura
de liquido e gases que € transportada por convec¢dao na forma de fingers. Devido a
auséncia de gradiente de pressdo, ndo hd vazao lateral nessa regido, portanto todo fluido

cavitado recircula e se soma ao fluxo de entrada.

Os estudos e andlises de mancais hidrodindmicos normalmente sdo realizados
considerando um fornecimento adequado de lubrificante, ou seja, na condicdo de
lubrifica¢do inundada. No entanto, os mancais frequentemente operam sob condi¢des
insuficientes de lubrificacdo, devido a problemas como entupimento do filtro de 6leo,
vazamento, subdimensionamento ou mal funcionamento das bombas de dleo, altas
rotacdes de operacdo ou até mesmo a inviabilidade do fornecimento da vazao adequada
(Artiles e Heshmat, 1985). Dessa forma, salienta-se a importancia de estudar o fendbmeno
da starvation para avaliar sua influéncia no comportamento sob condi¢cdo estdtica e
dindmica do mancal, assim como para estimar quais niveis de starvation podem ser
aceitdveis e desenvolver sistemas de controle para o suprimento de lubrificante ou mesmo

um sistema para alertar sobre a necessidade de uma inspec¢ao no conjunto de alimentagao.
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A modelagem dos mancais hidrodindmicos em condi¢des de starvation pode ser
baseada na abordagem de Reynolds ou nas abordagens com conservacdo de massa para

resolver a distribuicdo de pressao.

Os trabalhos de Etsion e Pinkus (1974 e 1975) foram os primeiros a propor uma
abordagem para analisar mancais operando com filmes incompletos na regido de entrada
do lubrificante através da solu¢@o conjunta da Equacdo de Reynolds e das equacdes das
vazdes de lubrificante. Para a obtencdo das equacdes das vazdes volumétricas em cada
direcdo, basta integrar a equacao da velocidade do fluido na 4rea normal a sua direcdo.
Dessa forma, para obter a vazao na dire¢do circunferencial em uma dada secdo de x,
qx(x), integra-se a Equagdo (9) ao longo da espessura do filme lubrificante, em y, e ao

longo da largura do mancal, em z:

(x) foh dyd jLUhd P Lapd (31)
qx(X) = v,dyaz = —az — —— —dz
x 0o Jo © o 2 12u ), ox

A vazdo na dire¢do axial é calculada de forma andloga, ou seja, integrando a
Equacdo (10) ao longo do plano xy. Considerando a simetria do mancal e o fato que o
fluxo axial deve ser constante em qualquer se¢do de z para respeitar a conservacdo de
massa, tem-se que a analise do fluxo axial em uma borda do mancal equivale a metade da

vazao lateral total:

ok ™ p3 9p
Qout = 2qzlz=1 = ZJ j v, dydx = —f
0 0 0

— 32
6u dx (32)

z=L

Etsion e Pinkus (1974 e 1975) e Gethin e Medwell (1985 e 1987) calcularam a
largura efetiva do filme de 6leo logo apds o groove e analisaram sua influéncia no
comportamento estatico do mancal. Para isso, eles utilizaram a Equagdo de Reynolds e as
equacgdes de vazao apresentadas, considerando que o fluxo do filme de entrada deve ser
equivalente ao fluxo prescrito somado ao fluxo de recirculagdo para que haja equilibrio

massico.

Os trabalhos de Artiles e Heshmat (1985) e Tanaka (2000) também resolveram a
equagdo de Reynolds em conjunto com as equagdes de vazao para analisar diferentes
graus de starvation. Para isso, eles consideraram que a formacdo de pressao s6 pode
ocorrer apds a se¢do circunferencial (@) em que a vazao de entrada é maior que a vazao

necessdria calculada, andlise que exige um dispendioso processo iterativo. Estes estudos
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mostraram que a capacidade de carga do mancal diminui com a escassez de lubrificante
e que o grau de starvation aumenta com a velocidade de rotacdo do rotor, isto €, a
formacao de filme completo dar-se-a mais a jusante. Tanaka (2000) comparou seu modelo
com resultados experimentais obtidos utilizando um mancal radial transparente, obtendo
boa concordancia. Artiles e Heshmat (1985) acoplaram a solu¢do a equacao da energia a
fim de considerar a relacdo da viscosidade do fluido com a temperatura, concluindo que
os efeitos da starvation aumentam significativamente quando os efeitos térmicos sio
considerados. Além disso, Artiles ¢ Heshmat (1985) também analisaram os coeficientes

equivalentes do mancal para diversos casos.

Ja as andlises de starvation utilizando os modelos com conservacdo de massa
(como os citados nos capitulos anteriores) encontram a fronteira de reformacdo para uma
dada vazao de entrada de lubrificante de forma intrinseca ao modelo, sem necessitar do
processo iterativo, além de garantir uma melhor representatividade dos fluxos, como
mencionado anteriormente. Essas andlises foram realizadas por Elrod (1981),
Vijayaraghavan et al. (1996) e Vincent e Frene (1995) através do controle do valor de 8
na regido do groove, impondo valores menores que a unidade para representar condicoes

de starvation.

7z

A abordagem proposta no presente trabalho € analisar os casos flooded e
starvation por meio do controle da vazio de entrada no groove, o que pode ser realizado
alterando a natureza da condi¢do de contorno do groove para uma condi¢do de contorno

de Neumann.

3.8 Coeficientes Dinamicos

Analisando a equagdo de Reynolds completa, sabe-se que a pressao hidrodinamica
e, consequentemente, as forcas hidrodinamicas dependem nao s6 da velocidade de rotagcao
do eixo e das caracteristicas do mancal, mas também da posicdo do eixo no mancal

(ex, ey) € da velocidade instantanea de translag@o do eixo no mancal (&, é,,).

Devido a ndo linearidade da relacdo entre a forca de sustentacdo com a posicao e
com a velocidade do eixo, a andlise dindmica do rotor exige a solucdo da distribuicao de
pressdo e das forcas para cada instante de tempo, demandando muito tempo

computacional.
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Contudo, Lund (1964, 1987) propds que a relacdo da forca hidrodinamica com a
posi¢do e a velocidade do eixo pode ser assumida como linear, conforme descrito pelas
Equagdes (33) e (34) obtidas através de uma expansdo em série de Taylor até primeira

ordem em torno do ponto de equilibrio estatico.

E. = Fyo + KyxDeyx + Ky Aey, + CyAéy + Cyy A€, (33)
E, = Fy + nyAex + KyyAey + nyAe'x + nyAe'y (34)

Dessa forma, o filme lubrificante presente na cavidade do mancal comporta-se
como um conjunto de molas e amortecedores lineares (Figura 9) cujos coeficientes de
rigidez (K) e amortecimento (C) sdo as derivadas parciais das forcas avaliadas na posi¢do

de equilibrio:
JdF, JF, oF, oF,
w=(3), *=(5), &=(5) ©-=(5)

y
oF, oF, dF, dF, (33)
6= (5), w=(G), - ) 97 \a)

Figura 9: Ilustracdo do filme lubrificante representado como um conjunto de molas e
amortecedores.

Os coeficientes de rigidez e amortecimento cuja perturbagdo e forca associadas
estdio na mesma direcdo, sdo conhecidos como coeficientes diretos ou principais
(Kxx» Kyy, Cxx € Cyy), enquanto os que relacionam forgas e perturbagdes em diferentes

dire¢bes sdo chamados de coeficientes acoplados ou cruzados (Kyy, Kyyx, Cxy € Cyyx)

(Machado, 2011; Pedreira e Weber, 2000).

Os coeficientes sdo chamados de coeficientes equivalentes ou coeficientes
dindmicos do mancal e, uma vez calculados, podem ser acoplados a matriz de rigidez e

amortecimento do rotor nos graus de liberdade correspondentes ao mancal, possibilitando
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uma solu¢do muito mais rdpida e direta que na andlise ndo linear. A acuricia dessa
aproximacao quando aplicada a abordagem cldssica de Reynolds foi testada e aprovada

para grande parte das aplicagcdes usuais dos mancais hidrodindmicos (Alves, 2018).
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4. IMPLEMENTAGCAO NUMERICA

O modelo numérico desenvolvido neste trabalho utilizou o0 Método dos Volumes
Finitos para solucdo da equacdo de lubrificacdo de Reynolds pela formulacdo p — 6,
garantindo a conservacdo de massa do sistema. Diferentes condi¢des de contorno foram

impostas a regido dos grooves para andlise da influéncia dos parametros de entrada.

Uma vez concluido o modelo de lubrificagdo € possivel obter as forcas de
sustentacdo do mancal e a posi¢do de equilibrio estdtico do eixo e, por fim, aplicar o

método das perturbagdes para obter os coeficientes dindmicos do mancal.

Dessa forma, o mancal € inserido na matriz de movimento do rotor como um
conjunto de molas e amortecedores e o sistema € resolvido utilizando uma discretizagdao
do rotor pelo Método dos Elementos Finitos e o método de Runge-Kutta para integracdo

numérica do problema no tempo.

A descri¢do detalhada de cada método e as etapas da solug¢ao sdo apresentados nos

capitulos a seguir.

4.1 Método dos Volumes Finitos Aplicado na Solucio da Equacao de Reynolds

Dentre os diversos métodos cldssicos de discretizacdo para a solucdo de uma
equacdo diferencial parcial, escolheu-se o Método dos Volumes Finitos (MVF) pois, além
de acomodar bem a geometria do mancal e facilitar a imposi¢do das condi¢des de
contorno, o método trabalha com a forma conservativa da equacdo, garantindo a

conservagdo local das grandezas discretizadas.

Para isso, o MVF discretiza o dominio de interesse em volumes de tamanhos
finitos e aproxima a integral da equacgdo diferencial parcial dentro das fronteiras de cada
um dos volumes, o que corresponde a realizar o balanco da grandeza conservada no

volume de controle, assegurando o principio da conservacao em cada volume.

Para a aplicacdo do MVF no problema de lubrificagdo, realiza-se a discretizacdo
do filme de lubrificante através da divisdo do dominio em um ndmero finito de volumes
de controle, como mostrado na Figura 10. A coordenada x varia ao longo do perimetro
do mancal, que € dividido em N, volumes de comprimento Ax, enquanto a coordenada z

varia na dire¢@o axial do mancal, discretizada em N, volumes de largura Az. O filme ndo
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¢ discretizado na direcdo y, uma vez que, segundo uma das premissas de Reynolds, o

gradiente de pressdo € nulo ao longo da espessura de filme.

px = ZBm L 36
x = ; = B
N, — 1 25N, -1 (36)
Ax, )
YA ¥ * . . * * * >
! = N
| s . L] ﬁ L] L] L] ,
4 e Wew 1 e oFE| o . ]
A
< X S
L . L] L] [ ] L] L] y
S
L . L ] L ] L] L L] y
r4 ./. Y & a P > o
¥ . . . . . .

2V

Figura 10: Representacdo do dominio discretizado para solucdo pelo método dos volumes
finitos. Adaptado de Daniel (2012).

Observe na Figura 10 que os pontos representam os centros de cada volume de
controle (cell-centered volume) e que cada volume interior possui quatro volumes
vizinhos (W,E,S,N) limitados por quatro fronteiras (w, e, s, n). As notacdes W, E, S, N

indicam as direcdes oeste, leste, sul e norte, respectivamente.

O MVF pode ser empregado para solucdo da equacao de lubrificacio utilizando-
se qualquer abordagem mencionada no Capitulo 3, a saber, abordagem classica de
Reynolds (1886), de Elrod (1981), de Vijayaraghavan e Keith (1989) e p-8 (Ausas et al.,
2009). Contudo, serd demonstrada a sua aplicacdo com a formulagcdo p — 8, que foi a
abordagem escolhida para obter os resultados deste trabalho, conforme justificado no

Apéndice II.

Dessa forma, empregando o MVF na formulagcdo p —6 do modelo de
lubrificagdo, calcula-se os valores da pressao e da fracdo de lubrificante no centroide de
cada volume de controle através da integracdo numérica da Equacgao (29) ao longo do
volume, que resulta em uma equacgdo algébrica dependente dos valores nodais vizinhos

para cada volume de controle (Schifer, 2006):
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a(he) h@) d ( h® 0P d ( h3 OP QA =0
- — =0-
dx\12u ox) 0z 12;1 9z
o) h® 8P
I ff 710)dn~ ff
dx 12;1 ox (37)
ff h3 P “o
0z 12;1 9z B

- qu + QCou - QPoix - QPoiZ =0

A integracdo da Equacdo (37) representa o balanco de fluxo volumétrico do
volume de controle, que € equivalente ao balangco de massa, uma vez que o fluido é

considerado incompressivel. Para facilitar o equacionamento, cada termo de fluxo sera

analisado separadamente e posteriormente adicionado ao balanco de fluxo.

4.1.1 Termo de Squeeze

O termo de squeeze é um termo fonte da equacdo devido ao comportamento
transiente do fluido, associado com a velocidade do eixo e sua mudanca de posi¢do em
cada instante. A integral do termo de squeeze na drea do volume € avaliada explicitamente

no centroide do volume, isto é (Profito e Zachariadis, 2015):

a(ho o(h6
o= [ L0200 =20 o, 5
Elp
Empregando a regra do produto na derivada:
00p Ohp
QSq = hP ot AXAZ + HP a_AxAZ Qexpansao + Qesmagamento (39)

O primeiro termo, ou termo de expansdo local, ocorre devido aos efeitos
transientes associados com a variacdo da fracao volumétrica e da drea com filme cavitado
(Profito e Zachariadis, 2015). Durante este trabalho desconsidera-se os efeitos transientes
da fracdo volumétrica abrangidos por esse termo, uma vez que se assume que sua
influéncia no fluxo total é infima. Essa abordagem possibilita a utilizagdo dos coeficientes
equivalentes para descrever o comportamento dinamico do mancal com a aproximagao

linear proposta por Lund (1964, 1987).

O fluxo do segundo termo é provocado pela variagdo da espessura de filme no

tempo, ou seja, devido a velocidade normal da superficie do eixo, V, que causa o
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esmagamento do filme de 6leo, e ¢ modelado em fung¢do das velocidades de translacao do

centro do eixo (& € é,).

4.1.2 Termo de Couette

A integracdo do termo de Couette no volume de controle representa o fluxo que

entra no volume devido a convecgao:

0 f”fe d (Uhe)d g UAzh p UAzh P
= — \= xXaz = —— -
Cou i Y ax 2 2 eYe 2 wVYw (40)

= QCoue - QCouW

Portanto, o fluxo total de Couette saindo do volume € igual ao fluxo de Couette
na fronteira leste menos o fluxo de Couette na fronteira oeste. Como os valores de 8 nao
s@o avaliados nas fronteiras, eles devem ser aproximados para o valor de 8 do volume a
montante da fronteira considerada, esquema conhecido como upwind e indicado para o

tratamento de termos convectivos.

4.1.3 Termos de Poiseuille

O fluxo volumétrico de lubrificante devido ao gradiente de pressao na direcdo x é

dado por:
0 fnfea<h3 ap)dd
= —|=—=——=—)dxdz
Pote = | ), dx \12p 0x
_A h3 oP A h3 oP
i 12u 0x . z 12u 0x

Novamente, o fluxo total de Poiseuille na dire¢do x € igual a diferenca dos fluxos

(41)

= QPoie - QPoiW

w

nas fronteiras leste e oeste. Como o fluxo de Poiseuille é difusivo, as derivadas parciais
da pressdo na expressao do fluxo sdo aproximadas pelo método da diferenca central em

torno de cada fronteira.

O célculo do fluxo de Poiseuille na dire¢ao z € realizado de maneira andloga, ou

seja, pela diferenca dos fluxos entre as fronteiras norte e sul do volume.
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4.1.4 Balanco de Fluxo e Condicao de Cavitacao

Com todos fluxos definidos, pode-se reescrever o balanco de fluxo volumétrico

da Equacao (37) como mostrado na Equacdo (42) e representado na Figura 11.

QSq + Qcou — QPoiX - QPoiZ =0-
Qsq + QCOue - QCouw - QPOl'e + QPOiw o QPOin + QPOiS =0-

(42)

_______________ n
; QCouw |, = *_ Q(,‘ous
- We w °

Figura 11: Balanco de fluxo para o volume de controle P.

Substituindo as aproximagdes numéricas de cada fluxo na Equacio (42), obtém-
se uma equacao algébrica para cada volume de controle dependente dos valores nodais
vizinhos através da qual € possivel calcular os valores da pressao e da fracdo liquida de

lubrificante no centroide do volume.

A fim de levar em conta as condi¢des de cavitagdo do modelo, avalia-se a pressao
do volume somente na regido de filme completo, caso contrario impde-se que P, € igual
a pressao de ruptura. Ja a fracdo volumétrica 8p € calculada nos volumes de controle da
regido cavitada e € igual a unidade na regido de filme completo. A aplicacdo do balango
de fluxo e das condi¢des de cavitagao para todos os volumes de controle da malha resulta
em um sistema de equagdes que, neste trabalho, € resolvido pelo método iterativo de

Gauss-Seidel, como esquematizado na Figura 12.

Uma vez convergidos os campos de pressao e de fragdo volumétrica, é possivel

calcular as forcas hidrodinamicas através da integracao numérica do campo de pressao:
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Figura 12: Fluxograma do processo iterativo da formulac¢do p-6.
4.1.5 Condicoes de Contorno

Para que o sistema tenha solucdo, é necessdrio especificar as condicdes de

contorno do problema. Primeiramente, considera-se que as laterais do mancal estdo a
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pressdo atmosférica, o que equivale a aplicar condicdes de contorno de pressdo igual a
zero nos volumes de controle da borda. Além disso, determina-se que a primeira e a iltima
coluna de volumes da direcdo x sdo iguais, a fim de impor a condi¢do de circularidade do

mancal, assegurando a continuidade da malha.

Uma vez que o modelo € conservativo e hd vazdo de saida de lubrificante pelas
laterais do mancal, também deve haver entrada de lubrificante para que seja garantido o
equilibrio massico do sistema. Essa entrada de lubrificante ocorre através dos grooves,
conjunto de furos e ranhuras por onde o dleo é fornecido. Os grooves sao modelados
como um conjunto de volumes de controle nos quais € imposta a condi¢do de contorno
de entrada de 6leo, que pode ser tanto a pressdo de alimentacdo como a taxa de admissao

de lubrificante.

Usualmente impOe-se uma pressdo de alimentagdo, Py, como condi¢do de
contorno de Dirichlet nos volumes do groove, resultando em uma vazao de entrada que
também serd dependente de outros fatores. A pressido de alimentagdo imposta pode ser
positiva, indicando que o lubrificando € injetado com a pressdo fixada, ou pode ser nula,
o que corresponde a preencher a folga do mancal na regido do groove com lubrificante,

fornecendo-o com pressao atmosférica.

Volume no groove: Po=P e 0p,=1
{ g P f P (44)

Volume fora do groove: Pp e 0p determinados pelo MVF
Contudo, essa abordagem ndo garante um controle preciso da vazdo de entrada e
nem permite que o lubrificante seja admitido a uma taxa insuficiente para preencher a
folga do mancal, condi¢io necessdria para avaliar starvation. Em vista disso,
desenvolveu-se um modelo de condi¢@o de contorno no qual a vazao de entrada € definida
através do acréscimo de um termo fonte na equacdo do balango de fluxo dos volumes

contidos no groove.
qu + QCoue - QCouW - QPoie + QPoiW - QPoin + QPoie - Qfonte =0 (45)

Salienta-se que o0s grooves simulados apresentam geometria retangular
especificada por seu comprimento b e sua largura a, como representado na Figura 13.
Portanto, a geometria do groove € aproximada pela unido de N, volumes de controle, de

forma que:
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N,

Area do groove
g = round (46)

AxAz

Dessa forma, a vazdo total de lubrificante a ser admitida, Q;;,,, deve ser dividida

igualmente entre os Ny volumes de controle do groove, logo:

Qfonte = % 47)

Ng

4.1.6 Calculo das Vazoes de Entrada e Saida

A fim de garantir que a vazao de entrada desejada esteja correta ou com o intuito
de calcular a vazdo de entrada em um mancal cuja pressdo de alimentagdo Py seja
especificada, modela-se todo o groove como um sistema aberto no qual se aplica o
balanco de fluxos, como esquematizado na Figura 13. Dessa forma, calcula-se a vazao de

entrada no groove, modelado como um volume de controle:

Qin = Qleste - Qoeste + Qnorte - qul (48)

Para assegurar que a conservagio € respeitada no mancal, a vazao de saida do
lubrificante pelas laterais do mancal deve ser igual a vazio de entrada. O cédlculo da vazao
de saida é feito pela integral da velocidade axial na borda do mancal, como indicado na

Equacio (32).

ZI - a
X , Plano de Simetria do Mancal
Amsmamamamaiamemem. | oden] o | odn [ofm +. +. bl cmcmoiarime g+ - -
i=N.
N +|+|+|+|+
T+ |+ |+ |+ |+
1 1,0
W + E /2 Qoeste NN /5 leste b/2
Qin 1
S ,‘ Groove
+ 7|+t
I =g T
"qul
i=1 ; Borda do Mancal
j=je j=jfe |
' IQ()ut

v

Figura 13: Balanco de fluxos no groove, modelado como um volume de controle.
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4.1.7 Busca da Posicao de Equilibrio Estatico

Uma vez que o algoritmo para estimar o campo de pressdo e as forcas
hidrodindmicas estd pronto, é possivel encontrar a posicdo de equilibrio estético.
Primeiramente, € preciso esclarecer que na andlise estdtica os termos variantes com o
tempo sdo nulos (0/dt = 0), logo, o termo de squeeze é zero. Dito isso, define-se a
posigao de equilibrio estatico como a localiza¢do do eixo no mancal (ey,, e,,) na qual as
for¢cas hidrodindmicas, obtidas pela andlise estdtica, entram em equilibrio com a carga

estdtica aplicada no rotor.

A determinagdo da posi¢do de equilibrio estitico é importante, pois, além de
necessdria para o cdlculo dos coeficientes dinamicos, também define a posi¢ao do centro
de drbita de vibracdo do eixo no carregamento dindmico e sinaliza a capacidade de carga

do mancal.

No caso estudado, a carga estatica do rotor € igual a for¢a peso nos mancais, W,
logo, procura-se a posicao em que Fy seja nulo e Fy seja igual e em sentido contririo a
W. A busca pela posicao de equilibrio € feita através do método de Newton-Raphson,

variando ey, € e, € buscando minimizar o erro relativo da forga, €:

F, Fy—W
x Iy ” (49)

“=lw—w

A Figura 14 ilustra o 16cus do eixo, que € o lugar geométrico formado pela
localizagdo da posicao de equilibrio com o aumento da velocidade de rotagdo, mostrando

a melhora da capacidade de carga com o aumento da rotacao.

Lugar geométrico da
posi¢do de equilibrio com
0 aumento da rotagdo ()

Figura 14: Representaciao do l6cus de um mancal hidrodindmico.
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4.1.8 Calculo dos Coeficientes Equivalentes

Ap6s encontrar a posi¢do de equilibrio estitico, calcula-se os coeficientes
dindmicos do mancal a fim de considerar sua contribui¢c@o na rigidez e no amortecimento
do sistema. A hipétese da linearidade das forcas hidrodindmicas para pequenas
perturbacdes em torno da condicdo de equilibrio é admitida, como modelado pelas

Equacoes (33) e (34).

A obtencao dos coeficientes € realizada pela solu¢do numérica da Equacgdo (35)
pelo método das diferencas finitas centradas em relag@o a posi¢cdo de equilibrio. Assim,
aplica-se perturbacdes isoladamente em cada dire¢do e também em cada sentido da
posicdo de equilibrio, obtendo as for¢cas hidrodindmicas resultantes, que sdo usadas para

calcular os coeficientes de rigidez:

exotAex,eyo exo—Aex,eyo
an) F, —F,

K =(— ~
x> 0x 0 ZAex

exo,yotAe exo,.eyo—Ae
ny _ (aj) . Fxxo Y0 y_FxxO 340 y
ay/, 2Ae,
50
Fexo+A€x»€yo Fexo—Aex,eyo ( )
K.. = 6& ~ 2 Ty
rx ox /| 2Ae,
exo,eyotAey exo,eyo—Aey
K. = 9, sz — 5
ry oy /, 2Ae,,

Onde o sobrescrito de F indica a posicao do eixo para qual a forca foi calculada,

o0 subscrito de F indica a dire¢do da forga resultante e Ae, € Ae,, sdo as perturbagdes

aplicadas nas dire¢cdes x e y, respectivamente.

De maneira andloga, obtém-se os coeficientes de amortecimento através de
perturbagdes na velocidade (Aey, e Ae)), lembrando que no equilibrio estético as

velocidades eram nulas, logo:

o= (25) BT ET
*\ox/, 2Aé,
(51

Ae)y, —Aéey,

c =<%) i St e
>~ \ay/, 21é,
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Aey Aey
_ aFy sz —Fy
rx ox 2Aé,

0

Ae‘y —Ae‘y
C. = (aFy> ~ Fy B Fy
ry a0y /, 2Aé),

Estes coeficientes podem ser acoplados as matrizes de rigidez e amortecimento do

rotor, representando a influéncia dos mancais na resposta dindmica dos rotores.

4.2  Modelagem do Rotor pelo Método dos Elementos Finitos

Uma vez que o comportamento do mancal hidrodindmico foi compreendido e
modelado, é necessdrio expandir a andlise para todo o rotor de forma a avaliar o
comportamento do sistema rotor-mancais. E a partir da anélise rotodindmica do conjunto
que estima-se os parametros essenciais do projeto de rotores, como as velocidades
criticas, em que a frequéncia de operacao excita a frequéncia natural do sistema, e o limiar
de estabilidade, que define a velocidade limite de operacdo do sistema devido ao

surgimento de vibragdes auto-excitadas (Pedreira e Weber, 2006).

O modelo do rotor desenvolvido se baseia na configuracdo e coordenadas
mostradas na Figura 15. O problema € analisado no referencial inercial XYZ, sendo X o
eixo horizontal, Y o eixo vertical e Z o eixo axial coincidente com a linha de centro do
rotor ndao deformado, ou seja, € o mesmo utilizado na anélise do mancal (Figura 4). O
referencial mével X'Y'Z' é determinado por uma rota¢do wt em torno do eixo Z, com w

igual a velocidade de rotacdo do rotor (velocidade de precessao).
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Figura 15: Exemplo da configuracdo de um sistema rotativo.

A andlise de um rotor continuo poder ser realizada pela teoria de vibracdo
transversal da viga de Euler-Bernoulli, pois o material € homogéneo e eldstico e a
dimensao do comprimento € muito maior que as demais dimensdes. Dessa forma, o
modelo empregado considera as deformacdes axiais e torcionais como despreziveis e as
deformacdes transversais como pequenas, de forma que as secdes transversais
permanecem planas e perpendiculares a linha neutra apds a deformacdo (Pedreira e
Weber, 20006). Portanto, o angulo de rotag@o prépria do rotor € dado por 1t, sendo () a

velocidade de rotagdo propria do rotor (rotacdo spin) (Alves, 2018).

Neste trabalho o problema € resolvido numericamente pelo Método dos Elementos
Finitos (MEF), que consiste na discretizagdo do dominio em subdominios continuos
localmente, conhecidos como elementos finitos. Cada elemento € delimitado por nds que
possuem graus de liberdade que definem o movimento do sistema. O modelo de mdquina
rotativa desenvolvido inclui o rotor, modelado como elementos de viga, discos,
adicionados como elementos de disco e os mancais, representados por um conjunto de
molas e amortecedores lineares. Alguns subsistemas comuns de maquinas rotativas nao

foram considerados no modelo, como os acoplamentos, os selos de fluxo e a fundagdo.

No MEF a equacdo de movimento de cada elemento é aproximada por uma
combinacdo de polindmios, chamados de funcdes de forma. Essas funcOes e suas
derivadas possuem propriedades que garantem a condi¢do de continuidade nas interfaces

dos elementos, de modo que a solucdo seja compativel nos nés compartilhados por mais
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de um elemento (Pedreira e Weber, 2006; Bittencourt, 2014). Cada grau de liberdade do
sistema, g;, possui uma equag¢do de movimento que pode ser obtida pela equacdo de

Lagrange:

d(aT) oT oU OR 52)

—\=5) -3+t =F

dt\dq,/ 0dq; 0q; 0dq, '

Onde T representa a energia cinética do sistema, U € a energia de deformagao, R

a dissipacdo de energia e F; é a forca generalizada atuando sobre o grau de liberdade i.

Segundo Nelson e McVaugh (1976), os termos de energia do sistema podem ser escritos

CcOomo:
LR
T = @ IMIG) - A@TICHG) + 5 1,07 53)
1
U= > (@Ko} oY
9)

R = (@)

Onde [M], [K], [G] e [C] sdo as matrizes de massa, rigidez, giroscépica e de
amortecimento do sistema global e I, € o0 momento polar de inércia. Substituindo as
Equacdes (53) a (55) na equacdo de movimento (Equacdo (52)) para todos graus de
liberdade, obtém-se um sistema de equacdes que determina a resposta dindmica do

sistema:

[M]{g} + [C + QG1{4} + [K]{q} = {F} (56)

A construgio das matrizes e vetores globais [M], [K], [G], [C] e {F} é realizada
pela sobreposi¢cdo das matrizes e vetores dos elementos de eixos, de discos e de mancais
nos respectivos graus de liberdade, como ilustrado na Figura 16. As matrizes dos
elementos sdo mostradas no Apéndice III, porém o procedimento de deducao pode ser

consultado no trabalho de Nelson e McVaugh (1976).
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Figura 16: Esquema da montagem de uma matriz global do sistema rotativo. Adaptado de
Daniel (2012).

4.2.1 Solucao da Equacao de Movimento

A equacdo de movimento do rotor, Equacdo (56), construida segundo a

metodologia de elementos finitos é:

[MI{G(O)} + [C + Q61{q(D)} + [K]{q(D)} = {F(D)}

[M] = [Mg] + [Mr] + [Mp]

[C] = [Ce] + [Cu]

(537
[G] = [Gg] + [Gp]

[K] = [Kg] + [Ku]

F(O} = fe} + U} + {f:(©O}

Onde as matrizes e vetores globais, [M], [K], [G], [C] e {F} s&o formados pelas
matrizes e vetores dos elementos de eixo, disco e mancal descritos no Apéndice III. A
forca que excita o sistema na sua frequéncia de operacdo (1 € a forca de desbalanceamento
f¢ dependente da massa desbalanceada m, da excentricidade de desbalanceamento ¢ e da
fase do desbalanceamento y, conforme descrito na Equacao (58), sendo que a for¢a atua

no né onde ocorre o desbalanceamento.
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mé&QZ? cos(Qt +y)

{fg(t)} _ )m&Q? ser(l)( Ot +y) (58)
0

Dessa forma, a Equacao (57) resulta em um sistema com N;p; equagdes, cada

uma associada a um grau de liberdade do sistema.

A solucdo da equacdo de movimento do rotor € realizada utilizando uma
transformacdo das coordenadas generalizadas para o espaco de estado, diminuindo a

ordem da equacdo diferencial, como descrito por Silva (2004):

(0 = g + s

(M172F ()
Onde,
_({g@®)} (59)
{W}ZNGDLxl = {{q(t)}}
[A] - [[O]NGDLxNGDL [I]NGDLxNGDL
2NgpL X 2NgpL _[M]—l[K] _[M]—l[c + .QG]

O célculo dos autovalores e autovetores associados ao problema € realizado pela
solugdo da equagdo caracteristica do problema homogéneo, considerando w(t) =
woelAt:

det(A[I] — [A]) =0 (60)

Dessa forma, obtém-se 2N, autovalores (4) e autovetores na forma de pares de

complexos conjugados:

Aii» = —Giw; T jw; /(1 -9 (61)

Onde w; € uma frequéncia natural do sistema e { é o fator de amortecimento

definidos respectivamente como:

w; = |A] (62)
Re(4;)
= 63

Note que, como a resposta é da forma w(t) = wye/*t, temos que o primeiro termo
da Equagdo (61) sera responsavel pela componente exponencial da resposta e o segundo

termo pela componente oscilatéria (Figura 17). Portanto, um valor negativo do fator de
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amortecimento resulta em uma componente exponencial positiva na resposta, indicando

Yy
’
’
’
’
’
R
.
P -
\ |
- b
1

(a) (h)

N\ /

(VAR

)

que o sistema ¢ instavel.

Figura 17: Solucdo geral de EDO linear composta por uma componente exponencial (a) e
uma senoidal (b), resultando na funcio resposta na forma de uma senoidal amortecida
(c). Fonte: Chapra e Canale (2015).

Devido ao efeito giroscopico e aos mancais hidrodindmicos, o sistema e suas
frequéncias naturais serdo fun¢do da propria velocidade de rotacdo do rotor, relacdo

costumeiramente representada pelo diagrama de Campbell.

Para encontrar a resposta no tempo, soluciona-se a equacdo de movimento do
problema, Equacdo (57), no espaco de estado utilizando o método de Runge-Kutta
implementado na funcdo ode45 do software Matlab®. No entanto, na solu¢ao no dominio
do tempo a contribuicdo dos mancais € incorporada na equacao de movimento do sistema

como forgas eldsticas e de amortecimento, conforme descrito no Apéndice III.
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5. RESULTADOS E DISCUSSOES

Nos capitulos anteriores foram apresentados os modelos tedricos € numéricos
utilizados para obten¢do do campo de pressdo no mancal, da posic¢do de equilibrio estético

do eixo, dos coeficientes equivalentes do mancal e da resposta dindmica do rotor.

Diante disso, o presente capitulo apresenta inicialmente uma comparag¢do dos
resultados obtidos utilizando o modelo p-6 com os resultados apresentados por Brito

(2009) para fins de sustentagdo do modelo implementado.

Depois sdo apresentados os resultados do desempenho do mancal e do
comportamento dindmico do rotor utilizando o modelo de lubrificacdo p-6 para avaliar
diferentes condicdes de lubrificacido. Dessa forma, sdo avaliadas as influéncias da posicao
circunferencial do groove, da pressao de entrada do lubrificante e da vazao de entrada do

lubrificante.

5.1 Comparaciao com Resultados da Literatura

Brito (2009) desenvolveu um modelo de mancal hidrodindmico utilizando o
algoritmo de Elrod, porém o modelo também incluiu a equagdo de energia no filme
lubrificante, a equacdo de transmiss@o de calor pela bronzina, as deformacdes eldsticas e

térmicas do mancal e os fendmenos de entrada do lubrificante pelo groove.

Diante disso, o mancal utilizado para compara¢do dos modelos possui as mesmas
caracteristicas e condi¢des de operacdo que o utilizado nas simulacdes feitas por Brito
(2009) (Tabela 1), exceto pela viscosidade, uma vez que ela € varidvel no modelo do Brito
e constante no modelo implementado neste trabalho. A Figura 18 indica as distribui¢cdes
de temperatura encontradas por Brito (2009), assim como os valores utilizados como
referéncia para a viscosidade do lubrificante nas temperaturas de 40°C (temperatura de
entrada do lubrificante) e de 70°C, temperaturas nas quais a viscosidade do 6leo era
conhecida. Dessa forma, a fim de viabilizar a comparacdo com o modelo com efeitos
térmicos, foram realizadas simulagdes utilizando um valor de viscosidade minima
(relativa a viscosidade em 70°C), um valor de viscosidade maxima (relativa a viscosidade
em 40°C) e um valor de viscosidade intermediario, como mostrado na Tabela 1. Destaca-

se que o valor minimo da viscosidade nos resultados termohidrodinamicos realizados por
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Brito (2009) € menor que a viscosidade minima adotado nesse capitulo, uma vez que a

temperatura pode atingir valores maiores que 70°C, como observado na Figura 18.

* Ws=0.1MPa

* Ws=0.5MPa

Ws=1MPa

> 170 = 0.0111Pa.s
* Ws=2MPa

Ws=3MPa

+ Ws=4MPa

+ Ws=5MPa

Ws=0MPa

+ Ws=EMPa

+ Ws=10MPa

>y = 0.0293Pa.s

o 20 180 270 360

Figura 18: Distribui¢des de temperatura do lubrificante encontradas por Brito (2009) e
indicacdo das viscosidades mdxima e minima. Adaptado de Brito (2009).

Tabela 1: Dados do mancal baseado no estudo de Brito (2009)

Caracteristica Unidade | Valor
Diametro do mancal (D) mm 100
Largura do mancal (L) mm 80
Numero de grooves - 2
Posi¢do dos grooves em relagdo ao eixo Y ° 90° e 270°
Comprimento axial do groove (b/L) - 0,875
Largura do groove (a/D) - 0,18
Folga Radial (c,) um 75
Velocidade de rotacdo do eixo (£) Hz 50
Variagdo da carga especifica (W) Mpa 0,1-10
Moédulo volumétrico (f) GPa 1,8
min: 0,0111
Viscosidade (u) Pa.s med: 0,0200
max: 0,0293

A Figura 19 mostra os resultados obtidos para o 16cus do mancal, segundo o
modelo termohidrodinamico de Brito (2009). Além da variagdo na carga especifica, o
resultado também considera diferencas na pressdo de alimentacdo, que variou entre 50,

100, 150, 200, 250, e 350kPa. A Figura 20 mostra os resultados obtidos neste trabalho
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com a abordagem p-0 considerando as mesmas condi¢des de operacdo utilizadas por

Brito na Figura 19, para os trés valores de viscosidade dindmica adotados.

+ We=0.1MPa

+ We=0.5MPa

We=1MPa

Ws=2MPa

Ws=3MFa

+ We=4MPa

Shaft locus

+ Ws=EMPa

We=GMFPa

We=2MFa

+ Ws=10MPa

Figura 19: Resultado do l6cus do eixo variando a carga especifica e a pressdo de entrada
(Pf:SO, 100, 150, 200, 250, e 350kPa), conforme apresentado por Brito (2009).

A anélise da Figura 20 mostra que o valor adotado na viscosidade possui efeitos
significativos no resultado, uma vez que o 16cus do mancal varia consideravelmente para
cada viscosidade. Os resultados obtidos por Brito (2009) (Figura 19) se assemelham
satisfatoriamente aos resultados obtidos com viscosidade minima (Figura 20.a). A Figura
18 indica que, de fato, a temperatura do lubrificante se aproxima, em média, mais de 70°C
do que de 40°C, logo, a semelhanca do resultado com viscosidade minima é coerente.
Analisando o efeito da pressdo de entrada nota-se que a capacidade de carga aumenta com
o aumento da pressdao de entrada, porém essa influéncia € mais visivel no resultado do
Brito (2009) (Figura 19), no qual as posi¢des de equilibrio estdo mais espagadas para
diferentes pressdes de entrada em comparagdo com os resultados obtidos neste trabalho
(Figura 20). E coerente que esses efeitos realmente sejam mais notdveis em um modelo
termohidrodinadmico, como o implementado por Brito (2009), pois nesse caso a pressao
de entrada influencia ndo somente o campo de pressdo, mas também o campo de

temperatura e, consequentemente, a viscosidade do fluido.
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Figura 20: L6cus do eixo simulado com Pf variando em 50, 100, 150, 200, 250, e 350kPa:
(a) Upin = 0,0111Pa.s; (b) Umeqa = 0,02Pa.s; (¢) tmaxr = 0,0293Pa.s.

Brito (2009) também apresentou resultados da distribuicdo de pressdo para
diferentes comprimentos do groove, como apresentado na Figura 21. A Figura 22 mostra
areproducdo dessas distribui¢des realizadas com viscosidade igual a 0,111Pa.s utilizando
a abordagem p-0, para fins de comparacdo. Observa-se grande semelhanca entre os
resultados, inclusive das fronteiras de reformacdo e ruptura, da regido de

desenvolvimento de pressdo e do pico de médxima pressao.
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Figura 21: Distribui¢des de pressdo obtidas com W=1,1MPa e P=100kPa variando o
comprimento do groove entre b/L=0,875 ¢ b/L=0,3. Adaptado de Brito (2009).
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Figura 22: Distribui¢des de pressdo com o modelo p-8, Wi=1,1Mpa, P;=100kPa ¢
u=0,0111Pa.s variando o comprimento do groove em b/L=0,875 e b/L=0,3.

Por fim, a Figura 23 e a Figura 24 mostram as regides com filme completo e filme
cavitado obtidas por Brito (2009) e no presente trabalho, respectivamente. Novamente, a
semelhanga entre os resultados € notdvel, sendo que o resultado obtido neste trabalho

apresenta fronteiras mais continuas devido a utiliza¢cdo de uma malha mais refinada.
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Figura 23: Regides com filme completo e filme cavitado obtidas com W,=1,1MPa e
Pr=100kPa variando o comprimento do groove entre b/L=0,875 ¢ b/L=0,3. Adaptado de
Brito (2009).
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Figura 24: Regides com filme completo e filme cavitado obtidas pela abordagem p-6 com
W,=1,1Mpa, Pf:IOOkPa e u=0,0111Pa.s variando o comprimento do groove entre
b/L=0,875 ¢ b/L=0,3.

Portanto, conclui-se que o modelo utilizado estd coerente com a literatura, uma
vez que apresentou resultados com boa concordancia. Entretanto, ressalva-se que os

efeitos térmicos t€ém grande relevancia no comportamento do mancal.



72

5.2  Caracteristicas do Rotor Simulado e Selecao dos Critérios de Convergéncia

Todos os resultados apresentados no presente capitulo e nos capitulos que se
seguem foram obtidos considerando um sistema rotor-mancais, cujas caracteristicas do

mancal e as condicdes de operacdo sdo apresentadas na Tabela 2.

Tabela 2: Caracteristicas do mancal e condi¢do de operacido.

Caracteristica Unidade Valor
Diametro do mancal (D) mm 30
Largura do mancal (L) mm 20
Folga radial (c,) um 90
Variagao da rotacdo do eixo (£2) Hz 5a60
Carga vertical no mancal (W) N 16,58
Viscosidade dinamica (u) Pa.s 0,05

Para a simulacdo do campo de pressdo foi utilizado um critério de convergéncia
igual a 1075 no erro total do campo de pressio entre duas iteragdes do método de Gauss-
Seidel. A malha de volumes finitos utilizada foi de N, = 151 e Nz = 151, definida apds
os testes de selecdo de malha da Figura 25 e Figura 26, respectivamente. Ja o critério de
parada do método de Newton-Raphson (Equacao (49)) utilizado para encontrar a posi¢ao

de equilibrio estatico foi de € = 0,5%.
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Figura 25: Teste de selecdo de malha na direcdo x.
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A Figura 27 mostra as dimensdes do rotor e a malha de elementos finitos utilizada

para obtenc¢do dos resultados de rotodindmica. Note que o modelo possui 10 elementos

de viga, um elemento de disco e 2 elementos de mancais (conjunto de molas e

amortecedores) simetricamente dispostos. Dessa forma, a malha possui 11 nés, logo, 44

graus de liberdade (GDL) no total. As caracteristicas do rotor estdo listadas na Tabela 3.

Mancal 1

Disco

Mancal 2

R ‘
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Figura 27: Rotor discretizado em elementos finitos (unidade em milimetros). Fonte:
Ramos, 2019.
Tabela 3: Caracteristicas do Rotor
Caracteristica Unidade Valor
Moédulo de elasticidade (E) GPa 200,0
Densidade (p) Kg/m? 7850,0
Constante de proporcionalidade (S.) S 10
Excentricidade do desbalanceamento (&) mm 37,0
Massa desbalanceada (m) g 1,7
Constante gravitacional (g) m/s? 9,81
1* frequéncia critica do sistema Hz 22,5
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5.3  Anilise da Influéncia da Posi¢cao do Groove.

Para realizar o estudo da influéncia da posi¢cdo do groove, manteve-se fixa a
geometria e a pressdao de alimentacdo, variando apenas a posicdo do groove, como
mostrado na Tabela 4 e ilustrado na Figura 28. Note que os testes sdo feitos com apenas

um groove, exceto para a posi¢ao “90° e 270°”, em que havera dois grooves.

a-) Groove em 0° b-) Groove em 90° c-) Groove em 270° d-) Grooves em 90 e 270°

Figura 28: Ilustracdo das posicdes dos grooves simuladas. Adaptado de Brito (2009).

Tabela 4: Groove utilizado para simular as influéncias das condi¢des de lubrificacdo na
dindmica do rotor.

Caracteristica Valor
Comprimento axial do groove (b/L) 0,5
Largura do groove (a/D) 0,18
Pressdo de Alimentagdo OPa

0°
Posicao do groove 3(7):)0

90° e 270°

A Figura 29 e a Figura 30 mostram, respectivamente, a distribui¢do de pressdo e
de fragcdo volumétrica para todas posicoes de groove simuladas para um mancal operando
a 30Hz. As bordas do mancal, onde aplica-se a condi¢do de contornode 8 =1e P =
Bryp, foram retiradas da Figura 30 para facilitar a visualiza¢do. Observa-se na Figura 29
que os campos de pressdo sdo similares para todas posi¢des testadas, exceto para posi¢ao
do groove em 270°, em que o campo € mais estreito € o valor do pico de pressao € maior

que nas demais distribuicoes.

Ja na Figura 30 fica evidente as diferentes posicdes do groove e os diferentes

fluxos de lubrificante resultantes, sendo possivel observar também as regides com filme
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completo e cavitado. Novamente, o mancal com groove em 270° se destaca por apresentar
fluxos com fragdes volumétricas de lubrificante menores que os demais, assim como uma
area com filme completo diminuta. A diferenca entre o mancal com um groove em 90° e
o mancal com dois grooves (90/270°) € sutil, sendo que aparentemente o groove em 270°

nao contribui muito para os fluxos deste ultimo mancal.
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Figura 29: Campo de Pressdo para diferentes posi¢cdes do groove em um mancal operando
em 30Hz.
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Figura 30: Campo da fracdo volumétrica para diferentes posicdes do groove em um
mancal operando em 30Hz.
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A Figura 31 mostra os efeitos da posi¢do do groove na posi¢ao de equilibrio do
eixo e na vazao de entrada. O resultado mostra que a configuragcdo com groove em 270°
apresenta a pior capacidade de carga, enquanto a configuracao com 0° apresenta a melhor
capacidade de carga. A configuracdo com um groove em 90° e a configuracdo com dois
grooves em 90 e 270° apresentam resultados intermedidrios e solucdo praticamente
coincidente. Observa-se comportamento semelhante em relacdo a vazdo de entrada,

evidenciando que capacidade de carga e vazao de entrada estdo diretamente relacionadas.

Locus: 5a 60 Hz Vazao de Entrada:
0 270 30
251
0.2 255
—_— 20
£
E
0.4 240 = 15
—F—: 0° :ﬁ
—¥—a:90° o
> 10}
—E—a: 270° 225
—O—a:90° e 270° g
0.6 +a: oo
5|:- —¥—qa: 90° 1
210 —E—a: 270°
195 —E—a:90° e 270°
180 ol . . | |

10 20 30 40 50 60
Figura 31: Influéncia da posi¢cdo do groove no lécus e na vazao.

Como o mancal com groove em 270° resulta em baixa capacidade de carga e vazao
de entrada e como o groove em 270° parece contribuir pouco para o desempenho do
mancal com dois grooves, entende-se que essa € uma posicao desfavoravel para o groove.
Isso se dd uma vez que o groove em 270° estd mais préximo a regido da espessura minima
do filme de 6leo, dificultando a entrada de lubrificante. Portanto, a melhor posi¢ao para
localizacdo do groove, a fim de aumentar a vazdo de entrada e a capacidade de carga,
seria proxima a regido de maior espessura de filme, como é o caso do groove em 0°.
Ademais, deve-se evitar posicionar o groove dentro da zona de formacgao de pressao, pois
além do groove atrapalhar a distribui¢do de pressdo, essa configuragdo pode levar a

presenca de fluxo reverso no groove, como observado por Brito (2009).

A Figura 32 mostra a influéncia da posicao do groove na area com filme completo.
Nota-se pela figura que a drea com filme completo de 6leo também tem relacdo direta
com a capacidade de carga e a vazdo de entrada de lubrificante, como esperado. Além

disso, observa-se que, a medida que a rotagdo do eixo aumenta, € necessaria uma vazao
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maior para manter aproximadamente a mesma drea do mancal com filme completo.

Apesar da pressdo de entrada permanecer constante, a vazao aumenta com a rotacao

devido ao aumento do efeito de arrasto.

50 Area com Filme Completo:

=<

= —%—q:0°
o —*—a: 90°
<357 —E—a: 270°

—S—a:90° e 270°

i
30 MH—H—E]

10 20 30 40 50 60
Rotagéao [Hz]

Figura 32: Influéncia da posi¢do do groove na drea do mancal com filme completo de
6leo.

A Figura 33 e a Figura 34 mostram a grande influéncia da posi¢do do groove nos
coeficientes de rigidez e amortecimento, sendo as causas desses efeitos dificeis de
identificar, uma vez que o cdlculo dos coeficientes depende de varios fatores, como
posicao de equilibrio, formato do campo de pressao, sensibilidade do campo, entre outros.

A posicdo do groove no mancal pode, inclusive, definir o sinal do coeficiente, como

observado nos coeficientes cruzados Ky, € Cyy.

x10° Kxx 7 , x10° Kyy

IN/m]
[N/m]

10 20 30 40 50 60

Rotagao [Hz] Rotagéo [Hz]
x10° Kxy 5 X 10° Kyx

[N/m]
[N/m]

—¥—a:90°
—E—a: 270°
—S—: 90° e 270°
10 20 30 40 50 60
Rotacgado [Hz]

Rotagdo [Hz]

Figura 33: Influéncia da posi¢do do groove no coeficiente equivalente de rigidez.
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Figura 34: Influéncia da posicdo do groove no coeficiente equivalente de amortecimento.

Apesar dos efeitos significativos nos coeficientes, a posi¢cdo do groove nao tem
efeito tao expressivo no diagrama de Campbell do rotor, sendo que a velocidade critica
do sistema € em torno de 22,5 Hz para todas posi¢des, como indicado na Figura 35. Esse
cendrio pode ser explicado pelo fato de que as rigidezes do eixo e do mancal estdo
associadas em série, dessa forma, como o eixo € flexivel, os efeitos da rigidez menor do
eixo prevalecem em relacdo aos efeitos do mancal. Da mesma forma, o efeito do
amortecimento estrutural do eixo predomina em relacdo ao amortecimento viscoso do
filme de dleo, uma vez que estdo associados em série € o amortecimento estrutural é

significativamente menor que o amortecimento do mancal.

Contudo, a Figura 36 mostra que a posicdo do groove afeta consideravelmente o
fator de amortecimento e, consequentemente, o comportamento dindmico do sistema,
chegando a mudar o limiar de instabilidade de tal maneira que a configuracdo com groove
em 270° ndo fica instdvel para as velocidades simuladas. Assim, a instabilidade do
sistema € notoriamente influenciada pelo mancal apesar da rigidez e do amortecimento
equivalentes do mesmo serem predominantemente determinados pelo eixo, em se
tratando de um eixo flexivel. Isso ocorre uma vez que a instabilidade indicada pelo fator
de amortecimento na Figura 36 € relacionada a um modo de vibrar de corpo rigido,
portanto, o eixo ndo influencia nesse fator e € o mancal que determina o comportamento

instdavel do conjunto.
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Figura 35: Influéncia da posicdo do groove no diagrama de Campbell.
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Figura 36: Influéncia da posicdo do groove no fator de amortecimento.

Essa instabilidade indicada para os mancais com grooves em 0°, 90° e 90°/270°
ocorre devido a instabilidade fluido-induzida, isto €, quando a velocidade média do fluido
lubrificante entra em ressonancia com a primeira frequéncia natural do sistema w,,.

Normalmente isso ocorre quando a velocidade de rotacdo do eixo € aproximadamente o
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dobro da primeira frequéncia natural ({2 = 2w,,), uma vez que a velocidade média do
fluido é proxima da metade da velocidade de rotacdo do eixo quando se considera
pequenas excentricidades. Porém, as diferentes condi¢des de lubrificagdo podem levar a
diferentes perfis de velocidade e, consequentemente, a mudangas nas velocidades média

do fluido e nos limiares de instabilidade.

De fato, o limiar de instabilidade dos casos de 90° e 90°/270° ocorre préximo a
2wy, e ocorre um pouco mais adiante para o caso de 0°, como indicado na Figura 36. Como
mencionado, a configuracdo com groove em 270° nao fica instdvel nos casos simulados,
o que pode ser justificado pela evidente diferenca do comportamento dos fluxos nesse
caso (Figura 30), pelas altas excentricidades que permanecem até 60Hz (Figura 31) e
pelos valores reduzidos dos coeficientes de rigidez cruzados, sendo que o K, atinge

inclusive valores positivos (Figura 33).

Na Figura 37, observa-se as Orbitas do rotor para as diferentes posi¢des dos
grooves para uma rotacdo de 30Hz, na qual todas drbitas se mostram estdveis, como
esperado segundo o limiar de estabilidade indicado na Figura 36, porém apresentam

centros e formatos diferentes.
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Figura 37: Orbita do eixo no mancal com rotacdo de 30Hz para diferentes posi¢des do
groove.

Ja na Figura 38, que mostra as drbitas para rotagdo de 60Hz, apenas a orbita
correspondente ao groove em 270° esta estavel, conforme previsto pelo célculo do fator

de amortecimento.
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Figura 38: Orbita do rotor no mancal com rotag¢io de 60Hz para diferentes posi¢des do
groove.

Dessa forma, fica claro que a posicao do groove exerce uma grande influéncia,
tanto no comportamento estitico, quanto no comportamento dindmico do rotor, chegando
inclusive a mudar completamente o limiar de instabilidade. Destaca-se que atencdo
redobrada deve ser tomada em mancais com groove em 90° cujo sentido de rotacdo pode

ser revertido, pois a posicao relativa do groove passa a ser em 270°.

54  Influéncia da Pressao de Alimentacao

A fim de analisar os efeitos da pressdo de entrada de lubrificante no groove, Pf,
foram simulados casos com grooves com a mesma geometria usada no Capitulo 5.3, isto
é,b/L=0,5ea/D = 0,18, variando a pressao de alimentacio de 0 a 50kPa na condi¢ao
de contorno do groove (Equacdo (44)). As simulacdes foram feitas para um groove, tanto
na posi¢do de 0° como na de 270°, com o intuito de avaliar a influéncia de Pr em mancais

que apresentaram comportamentos distintos entre si na analise do Capitulo 5.3.

A Figura 39 apresenta o 16cus e a vazdo de entrada para todos esses casos. No

mancal com groove em 0° o aumento da pressdo de entrada até 50kPa leva ao aumento
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da capacidade de carga, ou seja, o aumento de Pr melhora a lubrificagdo do mancal,
aumentando sua drea de sustentacdo, o que compensa o pico de pressao de injecdo na
direc@o negativa do eixo vertical. Ja para o mancal com groove em 270°, a capacidade de
carga melhora com o aumento de Py até 25kPa, porém além desse valor a pressdo de
injecdo passa a ser muito influente, deslocando a posicao de equilibrio para a esquerda.
De forma geral a excentricidade do mancal com groove em 270° permanece mais elevada,
o que indica que a posi¢do do groove € mais influente que a pressdo de alimentagdo para
este caso. Nota-se ainda que, como previsto, o aumento da pressdo de alimentagdo para a

mesma condicao de operagdo resulta em um aumento da vazao de entrada de lubrificante.
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Figura 39: Efeitos da variacdo da pressdo de alimentacdo no 16cus e na vazdo de entrada
do mancal.

Como observado, ndo € sempre que a pressao de entrada tem efeito direto na
posicdo de equilibrio, isto é, nem sempre o eixo se distancia do groove com o aumento
do pico de pressdo de injecdo. Isso ocorre porque outros fatores mudam com o aumento
da pressdo de entrada, como a drea de sustentac¢do do eixo e o formato e a pressdo maxima

do campo de pressdo, que podem compensar o pico de inje¢do no groove.

A Figura 40 indica o aumento da drea de sustentacdo com o aumento da pressao
de alimentacdo, explicando o aumento da capacidade de carga observado para a maioria

dos casos.
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Figura 40: Area com filme completo para diferentes pressdes de alimentagio.

Na andlise dinamica do rotor o efeito da pressdo de alimentagdo também ¢é

relevante, como indicam os coeficientes de rigidez e amortecimento mostrados na Figura

41 e na Figura 42, respectivamente. Observa-se que os valores dos coeficientes dindmicos

sdo fortemente dependentes ndo s6 da posicdo do groove, mas também da pressdo de

alimentacao.
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Figura 41:Coeficiente de rigidez para diferentes pressdes de alimentacdo para mancais
com groove em 0° e em 270°.
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Figura 42:Coeficiente de amortecimento para diferentes pressdes de alimentacdo para
mancais com groove em 0° e em 270°.

A Figura 43 mostra a influéncia da pressdo de alimentacdo no fator de
amortecimento para o mancal com groove em 0°. Evidencia-se a mudanca do limiar de
instabilidade, indicando que quanto maior a pressdo de entrada, menor a velocidade de
rotagdo em que o rotor fica instavel. Knight et al. (1985) e Wang e Khonsari (2008a,

2008b) chegaram a conclusdes semelhantes quanto a influéncia de Py na instabilidade do
rotor.
Ja o fator de amortecimento da configuracdo do groove em 270° permanece

positivo para todas as pressdes de entrada e velocidades simuladas, como mostrado na

Figura 44, indicando que o sistema permanece estavel.
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Figura 43: Efeitos da variacdo da pressdo de alimenta¢c@o no fator de amortecimento
(destaque no limiar de instabilidade). Simula¢des com groove em 0°.
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Figura 44: Efeitos da variacdo da pressdo de alimentacdo no fator de amortecimento.
Simulacdes com groove em 270°.
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5.5 Influéncia da Vazao de Entrada

O estudo da influéncia da vazao de entrada no groove foi realizado com a mesma
geometria do groove, b/L = 0,5e a/D = 0,18, e novamente para as posi¢des do groove

em 0° e 270°.

Visando entender como a variagdo da vazdo influencia no comportamento do
mancal, desde cendrios em starvation até condi¢des de mancal inundado (flooded), os
estudos desta sec¢do se concentram apenas nas velocidades de rotacdo de 30Hz e 60Hz. O
procedimento adotado consiste primeiro em calcular qual seria a vazao de entrada
resultante da condi¢do de pressdo de alimentacdo igual a pressdo ambiente, suficiente para
preencher a folga da regido do groove com lubrificante. Isto €, impde-se que Pr = 0 Pa
e obtém-se a vazdo de entrada de referéncia, Q,.r. Entdo, para a mesma condig@o de
operacdo, realiza-se simulacdes impondo vazdes de entrada progressivamente menores e
maiores que Qrr, resultando em cendrios com lubrificagdo starved e flooded,

respectivamente. Para tal, utiliza-se a condic@o de contorno descrita na Equacgdo (45) nos

volumes de controle do groove.

5.5.1 Operaciao em 30 Hz

Nessa secao sdo apresentados os resultados de um rotor operando em 30Hz com
vazao de entrada variando de 12,1 a 36,3 ml/min para o caso do groove posicionado em
0°, e com vazio de entrada de 6,2 a 18,6 ml/min para o groove posicionado em 270°. A
Figura 45 mostra como varia a posic¢ao de equilibrio com a variacdo da vazao prescrita de
lubrificante e destaca as posi¢des e vazdes de referéncia, isto €, correspondentes a
condigdo inundada com P igual a pressdo ambiente. A Figura 45 mostra que, como
esperado, a capacidade de carga diminui a medida que a vazao de entrada diminui, porém
observa-se que essa relacdo € mais intensa para vazdes menores que a de referéncia, ou

seja, com lubrificacdo starved.

Nota-se que na regido de lubrifica¢do inundada o aumento da vazdo de entrada
leva a uma tendéncia da posi¢ao de equilibrio para direita no caso de 0° e para a esquerda
no caso de 270° o que pode indicar uma influéncia da pressdo de injecdo resultante da
vazao de entrada imposta. Ja para a regido em starvation, nota-se que ha uma semelhanca
do comportamento dos dois mancais, principalmente quando as vazdes de entrada sdo

proximas.
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Figura 45: Lécus do eixo com rotagdo de 30Hz variando a vazdo de entrada de
lubrificante.
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A variacdo dos coeficientes dindmicos em relacdo a vazao prescrita de lubrificante

¢ mostrada na Figura 46 para o groove localizado em 0° e na Figura 47 para o groove

localizado em 270°, revelando uma mudanc¢a de comportamento quando a condi¢do de

entrada muda de starved para flooded (transi¢ao indicada pela linha tracejada vertical).

Destaca-se também a diferenca na aparéncia das curvas para as duas posicoes distintas do

groove.
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Figura 46: Influéncia da vazdo nos coeficientes equivalentes para o groove em 0°. Valor
da vazdo de referéncia em destaque.
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Figura 47: Influéncia da vazdo nos coeficientes equivalentes para o groove em 270°.
Valor da vazdo de referéncia em destaque.

Uma vez que a vazdo de entrada influencia nos coeficientes equivalentes, é
esperado uma mudanga no comportamento dinamico de todo rotor, como de fato pode ser
observado na variacdo do fator de amortecimento mostrado na Figura 48 para ambas
posicoes do groove. Novamente observa-se uma grande mudanca no comportamento do
sistema nas proximidades da vazao de referéncia, onde nota-se a existéncia de uma faixa

de transi¢do do comportamento em starvation para o inundado.

Para a posi¢do do groove em 270°, a variagdo € tdo significativa que para
condigdes de entrada starved (6y < 1) os resultados indicam que o rotor fica instavel,
mesmo operando a 30 Hz, velocidade em que o rotor opera estdvel na andlise cldssica
(Figura 58). Ressalta-se que o modelo implementado assume a condi¢do de lubrificacdo
hidrodinamica no mancal. Entretanto, para as condi¢des extremas de falta de lubrificacao
apresentadas no caso em starvation do groove em 270°, ndo € possivel garantir que haja
as condicdes necessdrias para que exista a lubrificacdo hidrodinamica. Além disso, a
andlise ndo considera os efeitos termohidrodindmicos, que serdo mais expressivos para
lubrificacdo em starvation. Portanto, torna-se necessdrio um maior cuidado na
interpretacdo dos resultados na condicao de starvation, além da necessidade de validacdo

experimental dos resultados obtidos.
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Figura 48: Influéncia da vazdo no fator de amortecimento. Valor da vazdo de referéncia
em destaque.

5.5.2 Operaciao em 60 Hz

De maneira andloga, realizou-se a andlise da influéncia da vazdo de entrada de

lubrificante no comportamento do mancal e do rotor para uma velocidade de rotacao de

60 Hz, que resulta em um comportamento instdvel na andlise classica (Figura 58). Neste

caso, a vazao varia de 18,7 a 40,5 ml/min para o groove localizado em 0° e de 8,2 a 24,7

ml/min para o groove localizado em 270°. A Figura 49 mostra que os efeitos da vazao de

entrada no 16cus do eixo para rotagdo de 60Hz sdo semelhantes aos percebidos na rotagdo

de 30Hz.
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Figura 49: Ldécus do eixo com rotacdo de 60Hz variando a vazdo de entrada de
lubrificante.

A Figura 50 e a Figura 51 mostram a influéncia da vazdo de entrada nos

coeficientes equivalentes para o groove localizado em 0° e 270°, respectivamente. Mais
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uma vez, a vazao mostra ter grande importdncia no comportamento do mancal,

principalmente quando se analisa a transi¢do antes e depois da vazao de referéncia.
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Figura 50: Influéncia da vazao nos coeficientes equivalentes para o groove em 0°. Valor
da vazdo de referéncia em destaque.
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Figura 51: Influéncia da vazdo nos coeficientes equivalentes para o groove em 270°.
Valor da vazao de referéncia em destaque.

Os resultados do fator de amortecimento, mostrados na Figura 52, indicam que
para uma condig@o de entrada starved (6 < 1) o rotor com groove em 0° opera estével,
enquanto o rotor com groove em 270° opera instdvel. Por outro lado, para condi¢des de
entrada flooded (9f = 1), o comportamento se inverte, isto €, o rotor com groove em 0°
estd instavel, enquanto o rotor com groove em 270° estd estdvel. Esses comportamentos
sob a condicao flooded sao condizentes com os resultados ja apresentados nas andlises da

posicdo do groove, como mostrado previamente no Capitulo 5.3.
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Figura 52: Influéncia da vazdo prescrita no fator de amortecimento de um rotor operando
a 60Hz.

Portanto, os resultados mostram que a consideracdo da vazao de entrada, assim
como dos demais parametros de fornecimento do lubrificante, sdo de grande importancia
na andlise do comportamento dindmico do sistema rotor-mancais. E visivel
principalmente que hd uma grande sensibilidade do mancal quanto a natureza da sua
condicdo de lubrificacdo, se inundada ou em starvation, sendo que o desempenho do
mancal muda consideravelmente entre essas condi¢des, o que pode ser percebido na
andlise de instabilidade. Nota-se também que, apesar da mudancga ser brusca, existe uma
zona de transi¢do continua do comportamento starved para o inundado, uma vez que ha

pontos intermedidrios entre ambos patamares.

Contudo, salienta-se novamente a necessidade de validacdo experimental dos
resultados obtidos, principalmente nas condi¢des de lubrificacdo em starvation, uma vez
que os efeitos termohidrodindmicos desconsiderados sdo mais relevantes nessas
condicdes e que a lubrificacdo hidrodindmica assumida pode nio ser mais vdlida para

casos extremos de lubrificacdo insuficiente.

Também é importante destacar que, apesar da condicdo de lubrificacio com
starvation ser favoravel por manter o mancal com groove em 0° com comportamento
estdvel em 60Hz, a lubrificacdo insuficiente pode acarretar outros diversos problemas,
como o superaquecimento dos componentes, o aumento do desgaste do mancal e,
inclusive, o rompimento do filme hidrodindmico, expondo a maquina a uma eventual

falha abrupta. As mesmas consideracdes podem ser feitas para os mancais com groove
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em 270°, pois, mesmo operando inundados, eles estao sujeitos a altas excentricidades de

operacao e vazoes de lubrificante reduzidas.
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6. CONCLUSOES E SUGESTOES DE TRABALHOS FUTUROS

N

Este trabalho apresenta uma contribuicdo a modelagem de mancais
hidrodinamicos considerando as condic¢des de entrada do lubrificante e a inclusao deste
modelo na avaliagdo do comportamento dindmico do rotor. Assim, foi possivel realizar
um estudo da influéncia dos parametros de entrada de lubrificante no desempenho do

mancal e do sistema rotativo.

A vista disso, foram analisados e implementados diferentes modelos de
lubrificagdo com conservagdao de massa que incluem as condicdes de cavitagdo e as
condi¢des de contorno que ditam a entrada de lubrificante no modelo do mancal. Deste
modo, utilizou-se o método dos volumes finitos para implementar o modelo cldssico de
lubrificagdo de Reynolds (1886), assim como os modelos de cavitagdo propostos por
Elrod (1981), Vijayaraghavan e Keith (1989) e Ausas et al. (2009). Constatou-se que tais
modelos de cavitacio apresentam resultados equivalentes e sdo apropriados para a andlise
das condi¢des de lubrificacdo, j& o modelo cldssico apresenta resultados semelhantes
somente nos casos em que ¢ imposta lubrificacdo completamente inundada. Dessa forma,
as andlises deste trabalho foram conduzidas com o modelo proposto por Ausas et al.

(2009), conhecido como modelo p-8, devido a melhor robustez na convergéncia.

E importante ressaltar que a implementacio da condigdo de contorno da entrada
do lubrificante foi executada com duas abordagens distintas, sendo elas a imposi¢ao da
pressao de alimentacdo ou a imposic¢ao da vazao de alimentacdo. A anélise realizada com
condic¢do de entrada por vazdo de alimentacao € a mais adequada para tratar cendrios com

lubrificacdo insuficiente, também conhecida como condi¢do de starvation.

O presente trabalho realizou andlises para diferentes condi¢cdes de entrada de
lubrificante, obtendo os efeitos da posi¢do do groove, da pressdo de alimentacdo e da
vazao de alimentagdo no comportamento estitico e dinamico do sistema rotativo. Os
resultados obtidos mostraram uma grande influéncia dos parametros de entrada em

muitos aspectos do comportamento do rotor.

A posicdo do groove no mancal se revelou muito importante para determinar
desde a capacidade de carga do mancal até o limiar de instabilidade do rotor. Observa-se
que o desempenho de um mancal com um groove em 90° ou dois grooves em 90 e 270°

¢ praticamente equivalente. Além disso, destaca-se que a performance do mancal com um
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s6 groove em 270° € completamente distinta das demais configuracdes de groove,
apresentando desempenho estético inferior, uma vez que possui vazao de entrada, drea
lubrificada e capacidade de carga bastante reduzidas, contudo indica comportamento
estdvel do rotor mesmo apds rotacdes superiores ao dobro da primeira frequéncia natural

do mesmo.

J4 o aumento da pressdo de alimentacdo provoca, em geral, uma melhora na
capacidade de carga e o aumento do volume de vazao de entrada. Quanto a influéncia da
pressdo de alimenta¢do no comportamento dinamico do mancal, observa-se que ha uma
grande relagdo com a posicdo do groove, de forma que o aumento da pressdo de
alimentacdo para o groove em 0° causou uma diminui¢do do limiar de instabilidade,

enquanto para o groove em 270° ndo houve instabilidades para as condi¢des testadas.

A influéncia da vazdo de entrada também se mostrou muito dependente da posi¢ao
do groove. De maneira geral, observa-se que hd uma mudanga expressiva do
comportamento do rotor quando a vazao de entrada passa de uma condi¢do inundada para
uma condicdo starved, em que a folga do mancal ndo € completamente preenchida pelo
lubrificante na regido do groove. O mancal com groove posicionado em 270° mostrou
comportamento instdvel para condi¢des de lubrificagdo starved e comportamento estavel
com lubrificag@o inundada para ambas as velocidades de rotacdo testadas (30Hz e 60Hz).
Por outro lado, o mancal com groove posicionado em 0° estd estdvel para rotacao de 30Hz
em ambas condi¢des de lubrificacdo testadas (starved e flooded) e fica instavel em 60Hz
apenas para lubrificacdo inundada. Portanto, a lubrificacio insuficiente pode afetar de
diferentes formas o comportamento do mancal, logo torna-se mandatério investigar os

efeitos da vazao de lubrificante para cada condi¢@o de lubrificagdo da mdquina.

Dessa forma, conclui-se que as condi¢cdes de alimentacdo do mancal sdo
extremamente importantes e influentes no comportamento da mdquina rotativa, sendo que
a posi¢do do groove se mostrou um parametro de relevancia em especial. Portanto, para
uma andlise criteriosa e acurada do mancal e do conjunto do rotor, faz-se necessario a
utilizacdo de modelos de lubrificacdo conservativos nos quais a condicdo de entrada de

lubrificante é modelada e seus efeitos sdo considerados nos resultados estaticos e

dinimicos do sistema.
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6.1 Sugestoes para trabalhos futuros

Como desdobramento deste trabalho, propdem-se como proximas etapas:
e Andlise da influéncia do termo de expansdo local (06/dt), avaliando sua
inclusdo na andlise ndo-linear em comparagdo ao seu negligenciamento
assumido na andlise linear por coeficientes;

e Andlise dos efeitos de lubrificacio starved na resposta temporal do rotor;

e Inclusdo dos efeitos térmicos no modelo do mancal, assim como analise da

influéncia da temperatura de entrada do lubrificante;

e Validacdo experimental dos modelos obtidos neste trabalho.
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APENDICE | - COMPARAGAO ENTRE MODELO DE REYNOLDS E P-8

Este capitulo apresenta uma comparacao entre os resultados obtidos com o modelo
classico de Reynolds e os obtidos com um modelo com cavitagdo e conservagao de massa
utilizando a formulag¢do p—6. Como o modelo de Reynolds ndo garante a conservagao de
massa em todo o mancal, ndo € necessdrio especificar uma condi¢cdo de entrada de
lubrificante através de um groove, de modo que o modelo considera que o mancal opera
inundado. Porém, € preciso especificar um groove para o modelo p—8, logo, as condi¢des

de contorno dos problemas sdo diferentes, tornando dificil compara-los.

Uma tentativa foi feita utilizando, na formulacdo p—68, um groove localizado em

a

g = 0° que se estende ao longo de todo comprimento do mancal (b/L = 1) e que possui

largura equivalente a um volume de controle (a = Ax), ou seja, o groove equivale a
primeira coluna de volumes finitos da malha. Foi imposta uma pressdo de entrada no
groove igual a pressdo ambiente (P = 0 Pa), de modo que toda a espessura de filme €
preenchida com lubrificante na regido do groove (6 = 1), porém sem formar pressdo
adicional. Os dados do mancal e do rotor utilizados sdo os mesmos apresentados na

Tabela 2 e na Tabela 3, respectivamente.
A Figura 53 mostra o perfil da pressao hidrodindmica no plano de simetria axial

do mancal, mostrando que, de fato, as duas abordagens levam a resultados diferentes.

;X 104 Presséo - 30 Hz

Reynolds
6 ——-P-6 8

Presséo [Pa]

Figura 53: Comparacdo entre Reynolds e p- 0: distribuicdo de pressdo para 30Hz.
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Consequentemente, a Figura 54 mostra que os resultados de 16cus e vazao também
sdo diferentes para os dois modelos, principalmente quanto a vazdo, visto que o groove
utilizado na formulagdo p-6 nao foi suficiente para garantir a mesma vazao observada em

um mancal idealmente inundado como no modelo de Reynolds.

Locus:| 5a 60 Hz Vazio de Saida:
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Figura 54: Comparacdo entre Reynolds e p-68: locus e vazdo de saida de lubrificante.
Os coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento obtidos encontram-se na
Figura 55 e na Figura 56, respectivamente, e revelam que os valores sdo distintos para
todos coeficientes, principalmente para os coeficientes de rigidez diretos. Além disso, os

valores dos coeficientes de amortecimento cruzados Cy, € Cy, s30 iguais no modelo de

Reynolds, como esperado, porém o mesmo nao ocorre no modelo p — 6.

Apesar das diferencas considerdveis nos resultados do caso estitico e nos
coeficientes equivalentes, a comparacdo dos resultados do diagrama de Campbell e do
fator de amortecimento, Figura 57 e Figura 58, respectivamente, mostram que o
comportamento dindmico dos rotores ndo € muito distinto, principalmente porque, se
tratando de um rotor flexivel, o comportamento dindmico € determinado
predominantemente pela rigidez do rotor, sendo que a influéncia do mancal € menos

notoria. A Figura 57 destaca a velocidade critica e a Figura 58 destaca os limiares de

instabilidade de cada modelo, indicando valores proximos.
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Figura 55: Comparacgdo entre Reynolds e p-68: coeficiente de rigidez.
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Diagrama de Campbell - Reynolds

60 60
- = —1x — = —1x
—— -2 —— -2
50
40
N
==
330
20
10
10 20 30 40 50 60 20 30 40 50 60
Q [Hz] Q [Hz]
Figura 57: Comparacgdo entre Reynolds e p-6: Diagrama de Campbell.
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Figura 58: Comparacdo entre Reynolds e p-6: fator de amortecimento.

Por fim, ainda tentando equiparar as condi¢des de contorno dos dois modelos,
realizou-se uma simulacdo em que, conhecida a vazao de saida resultante do modelo de
Reynolds, impunha-se essa mesma vazdo como condi¢cdo de contorno de entrada no
modelo p-6, ou seja, garantindo que ambos modelos operem com mesma vazdo. Para
tanto, o groove utilizado no modelo p-8 possui comprimento axial b/L = 1 e largura
a/D = 1,1, de forma a distribuir a vazao de entrada de forma homogénea, sem resultar

em uma pressao de entrada proeminente.

A Figura 59 mostra a comparagdo da distribuicdo de pressdao dos dois modelos

7z

quando a vazdo de ambos € correspondente, indicando que, neste caso, os modelos
apresentam resultados semelhantes. A Figura 60 mostra o 16cus e a vazao de saida dessa
abordagem, indicando que tanto as posicdes de equilibrio como as vazdes de saida obtidas

com Reynolds e p-0 sdo equivalentes.
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Figura 59: Distribui¢do de pressdo na simetria axial com rotagdo de 30Hz para o modelo
de Reynolds e o modelo p-6, ambos com a mesma vazdo de entrada.
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Figura 60: Loécus e vazdo de saida para modelo de Reynolds e o modelo p-6, impondo a
mesma vazio de entrada.

Os coeficientes dinamicos de rigidez e amortecimento obtidos empregando essa
abordagem estdo mostrados na Figura 61 e na Figura 62, respectivamente. Destaca-se que
as perturbacdes na posicdo e na velocidade do eixo aplicadas no modelo de Reynolds
resultam em mudancas nas vazdes de saida calculadas e que, portanto, as vazdes de
entrada impostas no modelo p-8 devem ser correspondentes as encontradas no modelo de
Reynolds para cada perturbacio. Diante disso, nota-se que mantendo as vazdes iguais nos
dois modelos, o comportamento dos coeficientes apresenta boa concordancia de forma

geral.
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Figura 62: Coeficiente de amortecimento para modelo de Reynolds e o modelo p-6,
impondo a mesma vazio de entrada.

Portanto, conclui-se que as diferentes condi¢cdes de cavitacdo adotadas nos

modelos realmente levam a resultados distintos, uma vez que a condi¢do do modelo de

Reynolds considera que o mancal se encontra completamente inundado. Entretanto, se a
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condicao de lubrificagdo imposta no modelo de cavitagdo com conservagdo de massa
reproduzir a condi¢do de mancal completamente inundado encontrada com o modelo de
Reynolds, os resultados obtidos s@o equivalentes. Ou seja, de fato a diferenca dos modelos

se deve as diferentes condi¢des de lubrificacdo adotadas.

Contudo, mancais com lubrificagdo completamente inundada como a modelada
na ultima abordagem apresentada, dificilmente representam os mancais utilizados na
pratica. A conclusdo € coerente com as observagdes feitas por Paranjpe e Goenka (1990)
de que as discrepancias nos fluxos do modelo de Reynolds sempre existem, porém sdao
maiores nos casos em que o fornecimento de lubrificante nao € abundante (fornecimento

por furo ou com baixas pressoes de alimentacdo).

Em vista disso, é fundamental analisar em quais condi¢des o modelo com
cavitacdo de Reynolds € uma boa representacdo do problema e pode ser aplicado sem

prejuizo a analise.
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APENDICE I - COMPARAGCAO ENTRE OS MODELOS DE
LUBRIFICAGAO

O desenvolvimento de um modelo de lubrificacdo com conservacdo de massa e
condi¢des de cavitagdo e de entrada de lubrificante foi essencial para a realizacdo do
presente trabalho. Desta forma, o Capitulo 3 apresentou diferentes modelos que atendem
esses critérios, a saber, o modelo de Elrod (1981) (Capitulo 3.4), o modelo de
Vijayaraghavan e Keith (1989) (Capitulo 3.5) e o modelo p — 6 (Ausas et al., 2009)
(Capitulo 3.6).

Portanto, realizou-se uma comparacgao dos resultados obtidos com esses modelos
a fim de selecionar o mais adequado. As simula¢des foram realizadas para o mancal da
Tabela 2 com pressdo de alimentacio de 0 kPa e com o groove localizado em 0°. No caso
dos modelos de Elrod (1981) e de Vijayaraghavan e Keith (1989), as andlises foram feitas
com dois valores do moédulo volumétrico [ para evidenciar os efeitos de

compressibilidade de cada modelo.

A Figura 63 mostra a distribuicdo de pressdao hidrodinamica para a rotacdo de 30
Hz, evidenciando que os modelos apresentam resultados equivalentes, exceto para o caso
do modelo de Vijayaraghavan e Keith (1989) com o menor valor do médulo volumétrico.
Esse resultado é coerente, uma vez que todos trés modelos sdo baseados na equacio
modificada de Reynolds e adotam as condi¢cdes de cavitagdo da teoria JFO, porém
somente o modelo de Vijayaraghavan e Keith (1989) considera os efeitos de
compressibilidade no fluxo de Couette e, portanto, o resultado desse modelo se distancia

dos demais quando o fluido ndo pode mais ser considerado incompressivel.
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Figura 63: Distribui¢do de pressdo na simetria do mancal para diferentes modelos de
lubrificacao.

A Figura 64 mostra o 16cus obtido com cada modelo, indicando novamente que,

mesmo para diferentes condicdes de operacdo, os modelos levam a resultados similares

quando o fluido € incompressivel.
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Figura 64: Locus do eixo no mancal para os diferentes modelos de lubrificacdo com
cavitacdo e conservacdo de massa.

Logo, conclui-se que os trés modelos sdo adequados. Diante disso, o0 modelo p-6

foi escolhido para a obten¢do dos resultados deste trabalho, uma vez que este modelo
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apresentou maior facilidade e robustez na convergéncia, isto é, além de convergir mais
rdpido, convergiu sem problemas em casos em que os demais apresentaram dificuldade,

sendo necessdrio aplicar uma sub-relaxacdo no método de Gauss-Seidel.
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APENDICE Il - DESCRIGAO DAS MATRIZES DE ELEMENTOS FINITOS

Neste apéndice sdo apresentadas as matrizes utilizadas para modelagem de

sistemas rotativos por elementos finitos, cujo procedimento foi descrito no Capitulo 4.2.

i. Elemento do Eixo

Os elementos utilizados no eixo do rotor sdo elementos de viga de Euler-Bernouli
com secdo transversal cilindrica com um né em cada extremidade, onde cada né apresenta
2 graus de liberdade de deslocamento transversal e 2 graus de liberdade de rotacdo de

flexdao, como representado na Figura 65. Portanto, o vetor de deformacgao do elemento é:

T
(e} = {vay vy, buy By, Uy vy, bxy By} (64)

vJ’1 vyz

B S
Y 1
4 i
1 24
X vV o v

¢’x1\‘vx1 ¢x2 Uy,

Figura 65: Modelo do elemento finito de viga.

Para implementar o programa do método dos elementos finitos utiliza-se os

polindmios cubicos de Hermite como func¢des de forma do elemento de viga:

1) = 2 (%)3 -3 (%)2 +1

=) -2+ )
b3 (x) = =2 (%)3 +3 (%)2

0uc9 = 1((2) - (7))

Onde h € o comprimento de cada elemento de eixo. O vetor contendo as fungdes

(65)

de forma, [N{], e suas derivadas em relaco a z sdo definidos como:
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[Ne]=[¢1(2) 0 0 ¢ ¢3(2) O 0 ¢4(Z)]
! 0 $1(2) ¢P2(2) 0 0 $3(z) —da(2) 0

d
(N1 = — [N¢]

9]
[B5] = = [NS]

(66)

0
(€51 == 1B5]

Utilizando esses vetores é possivel calcular as matrizes de rigidez, [K£], de massa
de translagéo, [M7], de massa de rotagdo, [Mg] e do efeito giroscépico, [G£], do elemento

do eixo (Bittencourt, 2010):

he
[Ks°] = f (BSITEI[BS |dz
0

(67)

he
Gg] = fo 1IN (1, )T NS 2, )] dz

Onde I é o momento de inércia de drea do eixo, A é sua secdo transversal, I € o
momento de inércia diametral do elemento e I§ é o momento de inércia polar do elemento.
A matriz de amortecimento [C£] é calculada considerando amortecimento estrutural
proporcional as matrizes de massa e rigidez, também conhecida como matriz de
amortecimento de Rayleigh, de acordo com a Equacdo (68). Considera-se que o
amortecimento estrutural independe da massa, logo a é igual a zero, como usualmente
adotado para materiais metélicos, e estima-se que a constante de proporcionalidade B, é
10~*s (Machado et al., 2018).

[CE] = a[M®] + BcIKE] (68)

O vetor de esforcos devido ao carregamento no elemento de eixo serd apenas
devido ao préprio peso do elemento de eixo:

T

ey _ gpAh  gpAh’ gpAh  gpAR® } (69)
{5} {0 z —— 00 z — 0
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ii. Elemento de Disco

Os elementos de disco foram modelados como corpos rigidos atrelados a um nd,
logo, possuem 2 graus de liberdade de translacdo e 2 de rotagcdo. Portanto, a montagem
da matriz de massa do disco, contendo as inércias de translacdo e rotacdo, € feita de

maneira direta:

mp, 0 0 0
0 mp, 0 0
0o 0 I? 0
o 0 o0 I?

[Mp] = (70)

Onde m,, é a massa do disco e I é o momento de inércia diametral do disco. A

matriz contendo o efeito giroscopico do disco sera:

00 0 0
00 0 0

[GD]=|0 0 0 - (71)
lo o 2 o |

Onde I{,) € momento de inércia polar do disco. O vetor de forcas associadas ao

elemento do disco contém a for¢a peso do disco, Wy;sco:

{fhy=4 & (72)

iii. Sistema mola-amortecedor do mancal

Como jad mencionado, para pequenas perturbacdes em torno da posicdo de
equilibrio, considera-se que a relagdo da posicao e da velocidade do centro do eixo com
a forca hidrodindmica nos mancais € linear. Dessa forma, os mancais podem ser
modelados como um conjunto de molas e amortecedores lineares, assim, o vetor da forca

hidrodinamica no né do mancal sera:
() = ld- [ el =ad - e el
Fy i FYO ny Kyy vy - eyo i ny ny Uy i
FXO Ux — €xg fJx
= ()= oy — et} ~ 16 {35)

Logo, a matriz de rigidez e amortecimento do mancal, [Ky,] e [Cy,], sdo formadas

(73)

pelos coeficientes dinamicos, calculados segundo o procedimento apresentado no
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Capitulo 4.1.8. Destaca-se que o modelo dos mancais apresentado nao possui rigidez ou

amortecimento em relagcdo aos graus de liberdade de rotacio.

Para solucdo da equacdo caracteristica do problema homogéneo, as matrizes de
rigidez [Ky,] e amortecimento [Cy,] sdo somadas as matrizes globais do sistema nos
respectivos nds de liberdade, alterando a rigidez e o amortecimento do conjunto. Contudo,
para solu¢do do problema no tempo, a contribui¢do dos mancais € inserida no sistema
pela adicdo do vetor de forcas da Equacdo (73) no lado direito da Equacdo (57) nos graus
de liberdade dos mancais. Dessa forma considera-se as forcas de restauracao do sistema

em funcdo da posicdo e da velocidade do eixo em relacao a posicdo de equilibrio.
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