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RESUMO

Compressores alternativos acionados por motores elétricos trifdsicos sincrono e assincrono sao
operados com altas pressdes, o que acarreta em elevadas tensdes no virabrequim e consequente
falhas. O trabalho de compressao e as vibragdes torcionais sdo as principais causas destas falhas.
Para analisar este problema, foi desenvolvido um programa capaz de simular o comportamento
de compressores alternativos de duplo-efeito e multiplos-estdgios acionados por motores elétri-
cos sincrono e assincrono. O objetivo € modelar os esfor¢os dinAmicos no mecanismo principal,
as vibragdes torcionais e calcular os fatores de seguranca no virabrequim através de diferentes
critérios de fadiga. Nas andlises foram considerados os efeitos termodindmicos, o comporta-
mento das vélvulas de succdo e descarga, a oscilagdo de velocidade angular de ambos os tipos
de motores elétricos, a dindmica de diferentes métodos de controle de poténcia e a influéncia do
volante de inércia no comportamento do compressor. Como resultado, o programa possibilitou

realizar comparacdes de diferentes condi¢des de operacao dos compressores alternativos.

Palavras-chaves: Mdquinas Alternativas; Vibragdes Torcionais; Dinadmica; Motor Elétrico; Ten-

soes e fadiga.



ABSTRACT

Reciprocating compressors driven by three-phase synchronous and asynchronous electric mo-
tors are operated with high pressures, which leads to great stresses in the crankshaft and conse-
quently failure. The compression work and the torsional vibrations are the main causes of these
failures. To analyze this problem, a software was implemented capable of simulating the behav-
ior of the reciprocating compressor of double acting and multistage driven by asynchronous and
synchronous electric motors. The aim is modeling the dynamics loads of the main components,
the torsional vibration and the safety factors in the crankshaft using different fatigue criteria.
The analyses considered the thermodynamic effects, the behavior of the suction and discharge
valves, the angular velocity fluctuation of both motor types, the dynamics of the different power
control methods and the influence of the flywheel on the compressor behavior. As a result, the
software made it possible the comparisons of different operating conditions of the reciprocating

compressors.

Keywords: Reciprocating Machines; Torsional Vibrations; Dynamics; Electric Motor; Stress

and Fatigue.
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1 INTRODUCAO

Nao se sabe exatamente desde quando a humanidade utiliza o gas pressurizado.
Porém, pode-se dizer que se tornou um recurso presente no dia a dia de todos. Exemplos de
utilizagdo deste recurso estdo nos refrigeradores, ar-condicionados, aspiradores de po, dentre

outros.

Acredita-se que o primeiro instrumento de compressdo de gis tenha sido o fole,
onde através de uma sanfona se pressurizava o ar € o mesmo era liberado de forma direcionada
por um tubo. Este instrumento € utilizado para aumentar a temperatura do forno de forja. A

Figura 1.1 apresenta um fole de forja.

Figura 1.1 — Fole de forja (RANDALL, 2016).

Apenas em 1762, o engenheiro John Smeaton projetou um cilindro de sopro (algo
semelhante a uma maquina alternativa) acionado por roda de d4gua que substituiu o fole de forja.
Em 1776, John Wilkinson trocou o acionamento desta maquina por um motor de explosdo,

conseguindo pela primeira vez grandes pressoes na saida dos compressores (RANDALL, 2016).

Hoje em dia, classificam-se os compressores em dois tipos: deslocamento positivo
e deslocamento dindmico. No primeiro, o gds é comprimido através da redugdo de volume de
uma camara isolada. No segundo, a compressao ocorre pelo incremento de velocidade do gas e

pela passagem do mesmo por um difusor (MOREIRA, 1991).

Compressores de deslocamento positivo sdo os de pistdes, podendo ser de simples
ou duplo-efeito com um ou mais estdgios, e os rotativos de parafuso, palhetas ou membrana.

Como compressores de deslocamento dindmico, cita-se o turbocompressor (MOREIRA, 1991).

Este trabalho considera o compressor alternativo de duplo-efeito com mdltiplos es-
tagios, que € classificado como compressor de deslocamento positivo. Para estes casos, pode-se

citar como vantagem as altas pressdes e como desvantagem a baixa vazao (NETO, 2008).

No compressor alternativo de duplo-efeito, tém-se duas camaras de compressao em

lados opostos do pistdo. Enquanto um dos lados estd no estagio de compressdo, no mesmo ins-
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tante, o outro lado estd no estagio de expansao. Multiplos estagios sdo compressores alternativos
que possuem dois ou mais conjuntos cilindros-pistdes que sdo conectados em série. Cada um
representa um estdgio de compressao, atingindo assim grandes pressdes na saida final. A Figura
1.2 apresenta um diagrama da operagcao de um compressor alternativo de duplo-efeito com dois

estagios.

Figura 1.2 — Compressor alternativo de duplo-efeito e dois estagios (MOREIRA, 1991, p 26).

Entre os dois estagios apresentados na Figura 1.2, € possivel observar que na camara
intermedidria existe um arrefecedor. Ele tem como fungdo resfriar parcialmente o gds. Apos a
descarga do segundo estdgio, existird outro arrefecedor (MOREIRA, 1991). Percebe-se também
na Figura 1.2 que existe uma defasagem construtiva e cinemdtica de 90° entre os conjuntos
cilindros-pistdes. Enquanto um pistdo estiver no PMS (ponto morto superior) ou no PMI (ponto

morto inferior), o outro pistdo estard no meio do curso.

A Figura 1.3 ilustra um compressor alternativo com dois estagios que apresenta uma
defasagem construtiva ou geométrica de 180°, porém com 0° de fase na cinemadtica. Portanto,
ambos os pistdes atingem o PMS ou o PMI simultaneamente, mesmo que estejam geometrica-

mente em lados opostos ao virabrequim.

-PMS

A==——=}-PMS

Figura 1.3 — Diagrama de um compressor alternativo dois estagios defasados geometricamente
em 180° e em fase cinematicamente.
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Outra classificagdo comum de compressores € com base no valor da pressao final.
Costa (1978) diferencia em baixa pressao (até 1 kgf/cmz), média pressao (até 10 kgf/cmz) e
alta pressdo (superiores a 10 kgf/cm?) . J4 Bertot (1989) adiciona a classificagio de muito alta

pressdo (acima de 100 kgf/cmz).

Este trabalho simula compressores que pressurizam gds com intuito de refrigeracao,
os quais segundo Bertot (1989) e Costa (1978) sao compressores de média pressao. Compresso-
res alternativos de duplo-efeito com dois estdgios utilizados em refrigeracao, segundo Moreira
(1991), operam usualmente em uma compressio de até 12 kgf/cm?, que j4 seria alta pressio

para ambos 0s autores.

A carga de compressao do gds pode ser descrita por um ciclo termodinamico isen-
tropico de gés ideal em quatro etapas: suc¢ao, compressao, descarga e expansao. Este processo

serd descrito em detalhes posteriormente.

Por se tratar de uma carga ciclica agindo sobre uma maquina alternativa se preveé
problemas de vibracdes. Wachel e Tison (1993) citam como principais causas de falhas de mé-

quinas alternativas estas vibragdes, que causam fadigas nos componentes, vazamentos e ruidos.

A Petrobras® (Petréleo Brasileiro S.A) utiliza os compressores alternativos para
comprimir gases de refrigeracdo de bombas e outros equipamentos, assim como para distri-
bui¢cdo de gds natural em seus gasodutos. Existe um problema de falhas nestes compressores,
especialmente no surgimento de trincas nos virabrequins ou no acoplamento entre a maquina
de acionamento e compressor alternativo. Por este motivo, foi firmado uma parceria entre a
Unicamp (Universidade Estadual de Campinas) e a Petrobras” com intuito de desenvolver um
programa que permita simular as vibragdes torcionais causadas por diferentes operacdes destas

maquinas.

O desenvolvimento do programa CrankLab, foi iniciado tomando como base o tra-
balho do Villalva (2014). Ele desenvolveu um modelo de vibragdes torcionais e calculo do
fator de seguranca por critérios de fadiga para virabrequins de motores de combustio interna.
Esta primeira versao do CrankLab foi utilizada como ponto de partida para a modelagem do
compressor alternativo, que assim como o motor de combustdo ¢ uma maquina alternativa. No
Anexo A € apresentado brevemente a versdo do CrankLab para compressores alternativos acio-

nados por motores elétricos.

O modelo matematico do compressor alternativo duplo-efeito apresentado nesta dis-
sertacdo foi dividido em seis etapas: cinematica e dindmica, termodinamica, motor elétrico,

vibragdes, tensdes e fadiga e controle de carga.

Na cinematica, calculam-se as posi¢des, velocidades e aceleracdes dos componentes
da méquina referentes a seus movimentos de translagcdo e rotacdo. Os componentes sdo: pistao,

haste, cruzeta, biela e manivela (virabrequim).
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Através do cdlculo do ciclo termodinamico de trabalho da compressao, tendo o mo-
delo cinemadtico da mdquina e conhecendo o comportamento mecanico do motor elétrico de
acionamento, € possivel, assumindo algumas hipoéteses, calcular os torques aplicados na ma-
quina, as cargas de cada conjunto manivela-biela-pistdo e as forcas aplicadas sobre os mancais

e o acoplamento.

O modelo de vibragdes torcionais foi representado em um nimero arbitrdrio de
graus de liberdade (GDL), sendo eles referentes ao motor elétrico de acionamento, ao acopla-
mento, ao volante de inércia e a cada conjunto manivela-biela-pistdo. Conhecendo a rigidez do
virabrequim, calculam-se as frequéncias naturais, os modos de vibrar, as amplitudes angulares

de vibrag¢des no virabrequim e os torques causados pelas vibracdes entre cada GDL.

As tensdes e a fadiga sao calculadas através de uma representacdo do virabrequim
por um eixo de se¢do transversal circular. Conhecendo-se os torques, as forcas e as condicdes
de operacdo, calculam-se as tensdes normais e de cisalhamento. Utilizando os modelos de Go-
odman Shigley, Soderberg calculam-se os fatores de seguranca, Gerber, ASME-eliptico e/ou

Langer.

Por fim, utilizam-se trés diferentes métodos de controle de vazao, possibilitando a
determinac¢do da influéncia destes métodos na dindmica do motor elétrico e do virabrequim do

compressor alternativo.

1.1 Objetivos

Esta dissertacdo tem como objetivo geral modelar e simular as cargas dindmicas, vi-
bragdes torcionais e fadiga no virabrequim de compressores alternativos em diferentes regimes

de operagdo.

Os objetivos especificos sdo:
e Desenvolver um programa capaz de realizar todas as simulacdes modeladas para com-
pressores alternativos duplo-efeito com numero arbitrdrio de cilindros;

e Analisar os efeitos dinamicos do tipo de motor elétrico no acionamento dos compressores

alternativos;

e Estimar as velocidades angulares criticas de operagdo da maquina, a partir do diagrama
de Campbell;

e Calcular o fator de seguranca a partir de diferentes critérios de fadiga;

e Verificar a influéncia dos controles step, continuo e acréscimo do volume morto na dina-

mica, tensdo e fadiga do compressor alternativo;
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e Analisar a influéncia do volante de inércia nos valores das frequéncia naturais, amplitudes
angulares de vibragdes, oscilacdes de velocidade angulares e torques aplicados pelo motor

elétrico.

1.2 Organizacao do Texto

No Capitulo 2, apresenta-se a revisao bibliogréfica, explanando sobre a importancia

dos compressores e a evolucao cientifica de estudos relacionados a estas maquinas.

O Capitulo 3 descreve os modelos cineméticos e dindmicos que foram necessarios
para representar os componentes que englobam o conjunto pistdo-biela-manivela. Neste capi-

tulo, os componentes foram modelados como corpos rigidos ou particulas.

O ciclo termodinamico € tratado no Capitulo 4. O modelo considerado é represen-
tado por estdgios adiabaticos de suc¢@o e descarga e por estdgios isentropicos de compressao
e expansdao. Em seguida, apresenta-se uma representagdo dos comportamentos de abertura e

fechamento das valvulas.

No Capitulo 5, considera-se uma breve revisdo sobre motores elétricos assincronos
e sincronos. A modelagem matematica e a solucdo das equagdes dinamicas do conjunto motor
elétrico-compressor alternativo sao descritas neste capitulo. Através dos modelos apresentados,
neste capitulo e nos dois anteriores, € possivel simular o comportamento dinamico do compres-

sor alternativo de duplo-efeito com multiplos estagios.

O Capitulo 6 descreve o modelo de vibragdes torcionais. O modelo assume um
virabrequim com elasticidade torcional. Cada componente modelado representa um GDL do

sistema.

As andlises de tensdes e fadiga no virabrequim consideram a sua representacdo
como um eixo de se¢do circular constante. O Capitulo 7 apresenta inicialmente, os cdlculos
dos esfor¢os nos mancais e os momentos fletores e torsor. Em seguida, calculam-se as tensoes
normais e de cisalhamento. Por ultimo, definem-se os fatores de concentragdo de tensdes exis-
tentes nos raios de concordancia entre munhdes e moentes €, com eles, estimam-se os fatores

de segurancga para diferentes critérios de fadiga.

No Capitulo 8 sdo explicados o funcionamento de trés diferentes métodos de con-
trole de vazdo, apresentando as particularidades de cada um deles e as diferentes respostas

dinamicas e termodindmicas que resultam através de suas utilizagdes.

A anélise dos resultados € apresentada no Capitulo 9. Seguindo a mesma ordem em
que foram escritos os capitulos anteriores, apresentam-se as simulagdes, sendo que em cada
secdo analisam-se os resultados obtidos desde a cinemadtica e dindmica até as aplicagcdes dos
controles de vazdo. Por ultimo, analisa-se a influéncia do volante de inércia na dinamica do

compressor alternativo.
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As conclusdes, descritas no Capitulo 10, resumem os principais resultados obtidos.
No final desse capitulo, apresentam-se as sugestdes de trabalhos futuros que enriqueceriam o

estudo iniciado nesta dissertagao.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

O ponto de partida deste projeto € o trabalho de Villalva (2014), que apresenta
modelo de cinematica e dindmica de maquinas alternativas para velocidade constante e de vi-
bracdes torcionais. Villalva (2014) desenvolveu a primeira versdo do programa CrankLab, que

€ capaz de simular estes comportamentos em um motor de combustdo interna.

Compressores alternativos apresentam mais problemas relacionados a vibragdes tor-
cionais do que maquinas rotativas, como compressores centrifugos e turbo compressores (FE-
ESE; HILL, 2009). Isto se deve aos maiores niveis de excitacdes torcionais proprios da dina-
mica dos seus sistemas pistdo-biela-manivela. Apesar de ser um campo de pesquisa antigo, o
fendmeno de vibragdes torcionais em mdquinas alternativas ainda é muito estudado, devido ao

intenso uso de motores de combustdo interna e compressores de fluidos.

Vibragdes torcionais t€m sido historicamente a principal restri¢do para o desenvol-
vimento de grandes compressores alternativos (ZHAO; WANG, 2014). De acordo com essa
referéncia, nos dltimos anos uma grande quantidade de trabalhos focou na modelagem dina-
mica de virabrequins com o uso do método de elementos finitos (MEF). Contudo, ndo houve
muita énfase em estudos holisticos, considerando também os efeitos dos mancais, a inércia do

sistema alternativo e os acionadores na vibragdo torcional de virabrequins.

Em Wachel e Tison (1993) € apresentado um critério para verificar se os niveis de
vibracdes existentes em uma mdaquina alternativa sdo aceitdveis. Eles colocam como critico as
pulsacdes dos fluidos nestas maquinas, que podem excitar uma das frequéncias naturais dos
compressores ou motores. Durante um ciclo de trabalho das médquinas alternativas, o torque da
carga apresenta diversas harmonicas. O ponto principal para projetar e operar de forma segura

essas maquinas € controlar as harmonicas, evitando que excitem as frequéncias naturais.

Li (2003) apresentou a solucao analitica do problema de vibragao torcional em has-
tes com secao nao-uniforme, nimero arbitrario de elementos concentrados e possibilidade de
adocdo de diversos tipos de condi¢do de contorno. A vantagem do método proposto é o menor
tempo computacional em comparagdo com métodos analiticos existentes. Os resultados obtidos
mostraram-se muito préximos aos obtidos pelo MEF, possuindo contudo um tempo computaci-

onal muito menor.

O artigo de Levecque et al. (2011) trata sobre vibragdes torcionais no virabrequim.
Eles modelaram os componentes do compressor alternativo com multi-estdgios como rigidos,
exceto o virabrequim. A excitacao foi descrita em série de Fourier e a velocidade angular foi
mantida constante. Utilizando o MEF, tinham como objetivo avaliar o balanceamento da ma-
quina. Descobriram que o balanceamento causado pela utilizagdo de multiplos estdgios de com-

pressdo produziram maior eficiéncia do que os balanceadores dinimicos como contra pesos ou
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volantes de inércia.

O controle ativo da vibragao torcional € uma outra abordagem com potencial de
aplicacdes préticas. Wenzhi e Zhiyong (2010) propuseram o uso de um atuador montado na
ponta do eixo de uma turbina para o controle da vibracdo torcional. O atuador utilizado no
estudo foi modelado como um regulador linear quadratico convencional. Os resultados tedricos

e praticos foram satisfatorios em diminuir as amplitudes de vibragdo torcional da médquina.

Para modelar as vibracoes torcionais de uma méiquina, € necessario conhecer a di-
namica de seus mecanismos. Mecanismos reais sofrem influéncia de outras cargas importantes.
Kurka et al. (2012) analisou o efeito de mancais visco-eldsticos no comportamento dinAmico
de compressores de refrigeracdo alternativos, incluindo efeito giroscépico. Foram observadas
diferencas nas cargas suportadas pelos mancais em comparacdo com o modelo simplesmente

pinado.

A flexibilidade da biela e do virabrequim influencia no comportamento cinematico
e dindmico do sistema virabrequim-biela-pistdo (NEVES, 2010). De acordo com esse mesmo
autor, a modelagem com elementos flexiveis permite a obtencio de resultados mais reais em

comparacao com o modelo de corpos rigidos.

Os movimentos secundarios das partes moveis influenciam o comportamento dina-
mico e termodindmico de compressores alternativos (HUANG, 2006). Esse autor apresentou
uma modelagem de compressor alternativo com mancais hidrodindmicos, incluindo efeitos de
desalinhamento do mancal do pistdo e a deflexdao da biela. Foi observado que a deflexdo da bi-
ela influenciou pouco o comportamento do sistema. Ja o desalinhamento do mancal do pistao, a
modelagem e a andlise computacional da lubrificacdo do conjunto eixo, biela e pistdo em com-
pressores alternativos influenciaram o comportamento termodindmico, pois alteram o volume

da cidmara de compressao.

Zhang e Yu (2009) consideraram a comparagdo de dois modelos dindmicos sobre o
comportamento de vibracdo torcional de um virabrequim de motor de combust@o interna. No
primeiro modelo, adotou-se um modelo dindmico de corpos rigidos; no segundo, o virabrequim
era flexivel. Os estudos tedrico e experimental mostraram que a flexibilidade do virabrequim

possui grande influéncia no comportamento dinamico do sistema pistdo-biela-manivela.

Hu et al. (2003) desenvolveram um modelo dindmico de um eixo rotativo flexivel
suportado por uma estrutura também flexivel. A estrutura de suporte e o eixo foram interliga-
dos por molas lineares e nao-lineares. A rotacao do eixo, que ¢ um modo de corpo rigido, foi
tratada como um grau de liberdade do sistema. Foi utilizado o método de Craig-Bampton para
representar os graus de liberdade flexiveis entre € o eixo e a estrutura de suporte € o GDL ri-
gido (rotacdo do eixo). As equagdes de movimento foram resolvidas no dominio do tempo pelo
método modificado de Newmark com auxilio do método de Newton-Raphosn. Os resultados

numéricos foram validados em diversas combinagdes de carga, tipo de mola e rotagdes.
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A folga exagerada nas juncdes entre componentes mecanicos causa vibra¢ao ex-
cessiva em compressores alternativos (HAI-YANG et al., 2015). Os autores propuseram um
método de otimizacao de parametros para as forcas de contato em jun¢des com folgas. Os para-
metros otimizados foram utilizados para simular o comportamento dindmico de compressores
alternativos com folga exagerada nas juncdes em uma simulag@o virtual acelerada. Os resulta-
dos obtidos foram proximos aos resultados experimentais. A vantagem do método proposto € a
predi¢do do comportamento dindmico de compressores com folgas exageradas em jungdes sem

a realizacdo de testes praticos.

A dinamica do compressor alternativo e os efeitos de vibracdes irdo depender do
acionador utilizado. O compressor € usualmente acionado por motores de combustdo interna
ou motores elétricos. Metallidis e Natsiavas (2003) modelaram a operagdo usando motores de
combustdo. Eles apresentaram um modelo nao linear, onde as varidveis do sistema dindmico
dependem da velocidade. Foi dada énfase a rigidez e ao amortecimento do virabrequim, assim
como no torque resistivo. Concluiram que a inércia do virabrequim afeta pouco a rotacdo média

da méquina, porém influencia significativamente a flutuagdo em torno desta rotagao.

Para Wang e Lim (2000), a validade dos modelos dindmicos de motores de combus-
tao interna depende da precisao dos parametros utilizados na modelagem discreta: momento de
inércia de massa, rigidez e amortecimento. De todos os pardmetros citados, 0 amortecimento é

o usualmente o mais dificil de ser obtido com precisao.

O trabalho de Pedreira (2013) utilizou o método de Newton-Euler para obter os
efeitos do volante de inércia e do acionador (motor de indu¢@o) na dindmica do virabrequim
de compressores alternativos duplo-efeito e dois-estagios. Os resultados obtidos foram utiliza-
dos para dimensionar o volante de inércia e o motor de inducdo com o objetivo de diminuir a

flutuacdo de torque no virabrequim.

Os comportamentos das valvulas de succdo e descarga sdo muito citados como um
dos principais componentes do compressor alternativo, sendo grande causadores de perdas.
Tendo isto em vista, Elhaj ef al. (2008) desenvolveram um modelo numérico visando detectar
possiveis falhas no compressor alternativo de dois estagios acionado por motor elétrico assin-
crono. Assumiram a existéncia de vibra¢des das védlvulas de succdo, verificando o vazamento
de fluido pelas mesmas. Os autores tiveram como principal conclusdo que a velocidade instan-
tanea do virabrequim e a curva de pressdo do gés sdo parametros que auxiliam na detec¢do de
falhas para quaisquer condi¢des de operacdes. Todos os resultados foram validados experimen-

talmente.

Também visando prever possiveis falhas, Becerra et al. (2011) utilizaram o MEF
para verificar tensdes dinamicas no virabrequim. Consideraram os mecanismos do compressor
alternativo e uma andlise termodindmica para detectar as for¢as dos gases que agem sobre o

pistao. Concluiram que o aparecimento de trincas no virabrequim ocorre para as maiores ten-
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soes. Na etapa de descarga dos gases comprimido, acontece um atraso na abertura das valvulas,

sendo o instante de maior carga sobre todos os sistemas do compressor alternativo.

O artigo Tuhovcak et al. (2015) considera o comportamento das vdlvulas de um
compressor alternativo como um sistema massa-mola-amortecedor. Com isto, usando o método
da energia, modelaram o comportamento do escoamento do fluido através das vélvulas, assim
como a variagdo da temperatura do gds durante o ciclo. Antes desse trabalho, Cavallini et al.
(1996) ja havia analisado computacionalmente, por método da energia, a temperatura do g4s,

como também a temperatura dos componentes do compressor alternativo.

As vélvulas também foram modeladas como um sistema massa-mola-amortecedor
por Elhaj er al. (2008), incluindo o impacto da mola na superficie do cilindro. Foi simulado o
comportamento do ciclo termodindmico do compressor alternativo de dois estdgios acionado
por motor de inducdo, quando modelado o vazamento de fluido pelas vélvulas. Verificou-se
a influéncia das vdlvulas na flutuacdo de velocidade angular e no torque no virabrequim. O

modelo foi validado com dados experimentais.
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3 CINEMATICA E DINAMICA DE MAQUINAS ALTERNATIVAS

Este capitulo foi baseado na dissertacdo de mestrado de Villalva (2014), onde foi

modelado o mecanismo principal de um motor de combustio interna.

No modelo cinematico, este trabalho considera uma velocidade angular varidvel na
manivela. Para o modelo dindmico, tem-se a carga resistiva no conjunto manivela-biela-pistao.
No trabalho de Villalva (2014), a velocidade da manivela é constante € 0 conjunto manivela-
biela-pistdo gera trabalho. Estas sdo as principais diferencas na modelagem apresentada neste

capitulo.

3.1 Cinematica

Considera-se a cinematica do sistema pistdo-biela-manivela ilustrado na Figura 3.1.
Assume-se que a cruzeta, haste e pistdo do compressor sdo tratados como uma particula repre-
sentada pelo pistdo. Isto € possivel, pois os trés componentes citados foram modelados como
uma particula com deslocamento no eixo X. A manivela e a biela foram tratados como corpos

rigidos.

Figura 3.1 — Diagrama do mecanismo pistdo-biela-manivela.

O sistema de referéncia inercial I (X,Y) estd no centro de massa da manivela.
Utilizam-se dois sistemas méveis de referéncia: o sistema By (xg,yg) em movimento junto

a manivela; o sistema Bg (xg,yg) em movimento junto a biela.

Os angulos acionado (6) e movido (f3) do sistema séo relacionados através de ana-

lises trigonométricas, resultando em
. (T . . .
B = arcsin (Z sin 6) = arcsin(Asin0), (3.1)

sendo r o raio da manivela, L o comprimento da biela e A uma relagio entre ambos.
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As matrizes de transformacgdo entre os sistemas de coordenadas inercial I e méveis

By e Bg sdo dadas, respectivamente, por

cos® sinf O cosf —sinf8 0
To= | —sin® cosO O e Tg=| sinB cosf O
0 0 1 0 0 1

3.1.1 Velocidades

As velocidades angulares das bases méveis dos componentes manivela e biela sdo

dadas, respectivamente, por

0 0
BQQG = 0 € BQ.Q[; = 0
6 -B

A velocidade do ponto A na base inercial pode ser determinada a partir da seguinte
expressao (SANTOS, 2001)

VA =1 Vo + 190 X [T0A +1 Vrel- (3.2)

A partir de transformagdo de bases de referéncia, a mesma velocidade € escrita
como

d,
o (ByT0A) (3.3)

sendo vy a velocidade do ponto O, a qual é igual a zero. O vetor posi¢cao Fpa, expresso na base

IVA =1 VO —|—1.QQ X Tg Bo'on —|—T9

By, é dado por p,7oa = { r 00 } . Como 7ps € constante quando representado na base
By, o dltimo termo da equagdo anterior € nulo. Logo, a velocidade do ponto A representada no
sistema inercial reduz-se a
—Orsinb
V4 =1 Qg x Ty ByFpy =14 6Orcos
0

De modo analogo, a velocidade do ponto A pode ser escrita com o auxilio da base

movel B g como

— — =4 — d —
va =1V +1Qg X TﬁTBﬁ oy T TBTE <BB ”BA) : (3.4)
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T T
sendo BﬁBA = { L 0O } e Vg = { vg 0 O } a velocidade do pistao, a qual é uma

incégnita a ser determinada. Portanto,

BLsinB +vg
VA =1 VB +71 Q‘ﬁ X TBTBﬁ?BA = ﬁLCOSﬁ
0

Igualando as duas equagdes anteriores, encontra-se o seguinte sistema de equagdes

com incégnitas vp e f3:

—r@sin® = vgp+LBsinf
r@cos® = LBcosf .

Isolando a velocidade linear do pistdo vp € a velocidade angular da biela [3 escrevem-

S€ as expressﬁes

. rOcos O
= 3.5
B Lcosf’ G-
vg = —rBsin®—LPBsinp. (3.6)

3.1.2  Aceleracdes

Para o caso em que a biela e a manivela giram com velocidades angulares varidveis,

as aceleragOes angulares das bases moveis By e By sdo dadas, respectivamente, por

. 0 . 0
BQQO = 0 c Bﬁéﬁ = 0
0 -

A aceleragdo do ponto A, usando o ponto 0 como referéncia, pode ser escrita na
base inercial como (SANTOS, 2001)

1da =1 Ao +1Q0 X 1704 + 1820 X (120 X 1704) + B1€20 X1 Vet 1 rel- (3.7

Como feito nos calculos da velocidade, a aceleracdo pode ser escrita com auxilio da

base mdvel Bg, obtendo-se

s = 1do+1Q9 X T gyFoa+ 190 x (190 X T By7on)
~ d, . a
+ B[.Q.g X TgE(BerOA) +T9TE(BQ”OA>~ (3.8)

Como os corpos envolvidos sdo rigidos, os termos de velocidade e aceleracdo relativas (dois
ultimos termos da equacdo anterior) sdo nulos. Com esta hipétese, a equagdo (3.8) pode ser
simplificada para
—r6?cos O — rfsin 6
1da =1 Qo X T pyTon + 199 x (19 X T By7on) = { —r62sin6 + ré cos 6
0
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A acelerac@o do ponto A também pode ser expressa como

1da = qdp+p Qﬁ X TBTBﬁ?BA —Hflls X (I-Qﬁ X TﬁTBﬁ?BA)
~ d, | a,
+ BiQp x TﬁTE(Bﬁ rpa) + TBTW(Bﬁ TBA)- (3.9)

Simplificando, obtem-se
1ds =1 dp+1Qp x TﬁTBB?BA +1Qp x (195 x TﬁTBB?BA)7

T
sendo jdp = { ag 0 0 } a aceleracdo do pistdo.

Logo,
ag~+ Lp sin B+ LB%cos B
1G4 = LB cosB —LB%sinp
0

Igualando as aceleragdes do ponto A determinadas anteriormente, chega-se ao se-

guinte sistema de equagdes:

—r0%cos O —r@sin® = ag+LPBsinf+LB%cosp
—r9%sin@+rbcos® = LPcosP—LB%sinf '

Resolvendo o sistema acima, encontram-se as expressoes para as aceleragdes angu-
lar da biela ﬁ e linear do pistdo ap, ou seja,
B o= —rézsinG—f—récosG#—LstinB, (3.10)
—Lcosf3
ag = —rB>cos®—rOsin® —LB?sinB —Lp sinp, (3.11)

A aceleragdo do centro de massa da biela pode ser escrita com auxilio da base Bg

como

—

ag = I‘_iB —I—]éﬁ X TﬁBﬁ?E +1§ﬁ X (Iéﬁ X TBBﬁ?;;)

ﬂ d .. d
+ B[QI}XTBE(BBVE)Tﬁﬁ(BBFﬁ% (3.12)

T
sendo Bg ?E = { —Leg 0 0 } o vetor posi¢do do centro de massa da biela na base Bg. De

acordo com a Figura 3.1, tem-se L., = L —a.

Lembrando que os dois tltimos termos da equacdo (3.12) sdo nulos, determina-se a

aceleracdo do centro de massa da biela como

ag +LCgB sin 3 +chﬁzcos[3
[Geg = —l—LCgB cosf} — chBZ sin 3 . (3.13)
0
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3.2 Dinamica

Utilizando o método de Newton-Euler, é possivel determinar as reacdes dindmicas
em cada uma das conexdes entre os elementos do sistema. Como hipéteses, assumiu-se que a
manivela e a biela se comportam como corpos rigidos, enquanto o pistdo, composto por pistao-

haste-cruzeta, se comporta como particula.

3.2.1 Manivela

A Figura 3.2 ilustra o diagrama de corpo livre da manivela. Assumi-se que o centro

de gravidade é coincidente com o centro de giro.

Figura 3.2 — Diagrama de corpo livre da manivela.

Através da segunda lei de Newton, escreve a seguinte equacao de equilibrio:

1P+ F 4B =0, (3.14)

- T . T
sendo ;P = { 0 —mg O } o peso da manivela, ;F; = { Fix Fiy O } as reacdes no

mancal central e 1 F> = { By —F) 0 } as reacoes no mancal do olhal maior. Ndo existe

aceleracdo de translacdo do centro de gravidade da manivela.

Substituindo esses vetores na equagao de equilibrio anterior, obtém-se

0 Fiy —Fy 0
—m1g + Fly + —Fzy = 0 . (3.15)
0 0 0 0

Considerando o somatdério de momentos em relacdo ao centro de massa da mani-

vela, a equacdo de Euler é

— —

n - . .
Z M= 11— 10) +10 x (11;0) +my;p) X jd,

sendo 15 a velocidade angular do corpo 1; 17 € o tensor de inércia do corpo em relacdo ao centro
de massa da manivela; ;p; = 0 (SANTOS, 2001).
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Assumindo que a manivela € um corpo simétrico, o tensor de inércia /1 é constante

e diagonal, ou seja,

Ly 0 0
L=| 0 L, 0 |,
0 0 I

sendo Iy1,1;1 € I;;; os momentos de inércias da manivela em relacdo aos eixos xg,yg € Zg.

Assim, a equacdo de Euler se reduz a
r(Faxsin® — Foycos0) — T, = 1,1 6. (3.16)

3.2.2 Biela

A Figura 3.3 apresenta o diagrama de corpo livre da biela. Neste caso, o centro de

gravidade ndo coincide com as extremidades da biela (olhal maior e olhal menor).

Figura 3.3 — Diagrama de corpo livre da biela.

Aplicando-se a segunda lei de Newton, tem-se a seguinte equagdo vetorial de equi-
librio:

1Py —1 B> +1 B3 = myjdce, (3.17)

- T . T
sendo 1P2:{ 0 —mpyg O } o peso proprio da biela; ;F3 :{ —-F —F3, 0 } as reagoes

no mancal do olhal menor da biela; jdcg € o vetor aceleragdo do centro de gravidade da biela.

Substituindo esses vetores na expressao anterior vem que

0 F2x _F3x XCG
—mpyg ¢+ Py o+ —F p=mq Vcc - (3.13)
0 0 0 0

Considerando o somatdrio de momentos em relacdo ao centro de massa da biela, a

equacdo de Euler é

n
Z M = 12 1B)+1 B x (IZIB) +maiPa X 1d2,

sendo IB a velocidade angular do corpo 2; I, € o tensor de inércia do corpo em relagio ao centro
de massa da biela; ;p, = 0 (SANTOS, 2001).
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Assumindo que a biela é um corpo simétrico, o tensor de inércia I, € constante e

diagonal, ou seja,

Lo O 0
L= 0 Iyyz 0 ,
0 0 Ip

sendo Iy, Iy € I;> 0s momentos de in€rcias da biela em relacdo aos eixos Xg,Yp € 28.

Assim, a equagdo de Euler se reduz a
a (sz sinf — Py cosB) +(L—a) (ng sinf3 — F3ycos[3) =I,p. (3.19)

3.2.3 Pistido

A Figura 3.4 apresenta o diagrama de corpo livre do pistdo, o qual foi modelado

como uma particula.

F3y

F3x

N
D Fo
N

m3g

Figura 3.4 — Diagrama de corpo livre do pistdo.

Aplicando-se a segunda lei de Newton, com os vetores representados na base iner-

cial, tem-se
1B +1 N =1 B +1 Fy = myds, (3.20)
. T . T
sendo ;P3 = { 0 —m3g O } o peso do pistdo; ;N = { 0N O } ¢ a forca normal de con-
- T T
tato entre o pistao e o cilindro; ;F, = { —F, 0 0 } ¢ a forga resistiva; jd3 = { ap 0 0 }
¢ a aceleracdo do pistao.
Portanto, substituindo esses vetores em (3.20), tem-se
—m3g ¢ +4 N o+ F3 o+ 0 =m3 0 . (3.21)
0 0 0 0 0
A forga resistiva € dada por
d2
F,— P”T, (3.22)

sendo P a pressdo no cilindro e d o diametro do cilindro. A obtencdo da curva de pressdo €

discutida no préximo capitulo.
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4 CICLO TERMODINAMICO DE COMPRESSOR ALTERNATIVO

As curvas de pressdo sdo analisadas em funcdo do volume do cilindro. Como em
um compressor alternativo, a drea da se¢do transversal do cilindro onde ocorre a compressao €

constante, a andlise da curva de pressao seguinte emprega a posi¢ao instantanea do pistao xp.

A curva de pressao € descrita em 4 etapas: expansao, suc¢ao, compressao e descarga
(PAULINO, 2008). Para descrever estas etapas, utilizam-se os passos apresentados por Wilcox
e Brun (2009).

Considera-se o ciclo termodindmico do compressor alternativo com a hipétese de

trabalho isentrépico, ou seja, ndo possui variacdo de entropia, e o gés € ideal.

A primeira etapa € o processo de expansdo. Para um ciclo ideal, possui um com-
portamento adiabdtico e inicia-se quando a posi¢do do pistdo (xp) for maxima e o volume da

camara de pressao é minimo.

Um processo adiabatico pode ser descrito pela seguinte equacao:
pvk = constante, “4.1)

onde k € o coeficiente de expansdo adiabdtica, P a pressao do fluido e V o volume da camara de

compressao.

Assumindo que o cilindro do compressor possui uma area da secdo transversal A e

que /. seja a distancia para obtenc¢do do volume minimo, conclui-se que:

PJA(Xpmax —xB+ lc)]k = constante. 4.2)

A drea de se¢do transversal (A) do cilindro serd igual a drea do pistdo quando a
camara de compressao estd ao lado do cabecote; serd igual a diferenca da drea do pistdo com
area da haste, quando a camara de compressao estd ao lado da manivela. A posic¢do instantanea
do pistdo (xp) € dada por

xp=rcosO@+Lcosf—L+r. 4.3)

Esta expressao foi obtida utilizando relagdes trigonométricas que podem ser verificadas na Fi-

gura 3.1, deslocando a referéncia inercial para o PMI do cilindro.

Determina-se a constante do lado direito da Equagdo (4.2) para o ponto onde xp
iguala a x;,,4y, posicdo onde a pressdo € mixima e que corresponde a pressao projetada do com-
pressor. Apds o ponto de inicio da expansao ser conhecida, € tracada uma curva que deve ter-

minar no momento que a pressdo interna do cilindro iguala a pressdo de admissao do fluido.
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A segunda etapa € a succdo e pode ser aproximada como um processo isobdrico,
onde a pressdo durante toda a etapa € constante. Inicia-se no ponto final da expansao e termina

quando xp iguala o valor minimo, obtendo assim o volume maximo da camara.

Na sequéncia, tem-se a etapa de compressao, que, assim como na expansao, pode ser
descrito como adiabdtico. Primeiro, deve-se calcular uma nova constante, utilizando a Equacgao
(4.1), sendo V o volume maximo e P a pressdo da etapa de succdo. Utilizando a constante
calculada, traga-se uma curva variando com o volume ou a posi¢do xp até que se atinja a pressao

de projeto.

A ultima etapa € a descarga, onde o fluido comprimido € liberado e, assim como na
succao, considera-se um processo isobdrico. O ciclo termodinadmico isentrépico para gas ideal

estd ilustrado na Figura 4.1.

Descarga

45} il
T 4 1
o
& 350 .. Compressdo/ Expanséo | |
()] . .
o
©
S 3r il
[}
(%]
o
o 25 i

Sucgao

2t ‘ ,

15 ‘ ‘ w ‘

0.65 0.7 0.75 0.8 0.85 0.9

Posicao do pistao [m]

Figura 4.1 — Ciclo termodinamico do compressor alternativo para gds ideal ao lado do cabecote.

Como dado na Equagao (3.22), a forca do gds é dada pela multiplicacao da pres-
sdo do gés pela drea do pistdo. Para compressores alternativos de duplo-efeito, o trabalho de
compressao ocorre em ambos os lados do cilindro (lado da tampa do pistdo e lado da haste), os
quais estdo defasados geometricamente em 180°. Enquanto um dos lados estd em compressao,

0 outro estard em expansao. Assim, a for¢a do gés resultante no cilindro € expressa como
F, = PA; — P,Ay, (4.4)

onde P, e A; sdo a pressdo e drea do lado do cabecgote, respectivamente; P, e A;, sdo a pressao e

area do lado da manivela. As contribui¢des se subtraem, pois estdo em sentidos opostos.

As Figuras 4.2a e 4.2b apresentam um exemplo de pressdo em ambos os lados do

pistao e a forca do gés resultante no cilindro.
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Figura 4.2 — Pressao em ambos os lados do cilindro e for¢a resultante, em func¢io do angulo do
virabrequim.

Usualmente, a for¢a do gds apresenta resultado em apenas um sentido. Porém, por
se tratar de cilindros de duplo-efeito, a magnitude da forca oscilou entre valores positivos e

negativos.

4.1 Comportamento das valvulas

O modelo de ciclo termodinamico apresentado neste capitulo considerou ideal o
comportamento das vélvulas, no qual elas abrem e fecham instantaneamente. Na pratica, a aber-
tura ocorre em funcao da pressdo. Para modelar este comportamento, as etapas de sucgdo e de
descarga passam a apresentar variacdo de pressdo, diferente da pressdo constante ilustrada na

Figura 4.1.

As valvulas podem ser modeladas como um sistema massa-mola-amortecedor. O
seu acionamento ocorre pela diferenca de pressdo entre os lado externo e interno da camara de
compressdo (TUHOVCAK et al., 2015).

O compressor alternativo possui duas vdlvulas por cdmara de compressdo, a de
succao e a de descarga. Considera-se o comportamento de cada vdlvula em quatro sequéncias
de eventos: abertura, impacto com superficie de abertura maxima, fechamento e impacto com
superficie de fechamento (ELHAJ et al., 2008).

A Figura 4.3 ilustra o modelo utilizado para descrever a dinamica da valvula.
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Xy max

W P,

Figura 4.3 — Modelo da dinadmica da valvula (ELHAJ et al., 2008).

A equacgdo diferencial que descreve a posi¢do instantanea x, da valvula no intervalo

0 <xy < Xymax €
myx, + cx, + kyx, = APA,, 4.5)
onde AP simboliza a diferenca de pressdo entre as camaras, A, a area da vélvula, m, a massa da

valvula, k, a sua rigidez e ¢, o amortecimento.

Quando x,, > Xy Ou X, < 0, a equagdo € dada por
myx, + cpX, + kyx, + ccXy + kex, = APA,, 4.6)

sendo k. e c. os coeficientes de rigidez e amortecimento de impacto.

A diferenca de pressao AP € definida como AP = P — P; para a equagdo da valvula
de descarga, onde P; simboliza a pressao de descarga; ou AP = P; — P para a valvula de suc-
cdo, onde P representa a pressdo de sucgdo. Estas equagdes sdo resolvidas através do método

explicito de Runge-Kutta.

Foi considerado que o raio da vélvula (r,) possui tamanho igual ao raio da passagem
do fluido entre a camara de compressao e a caAmara externa. Desta forma, a drea de passagem

do fluido (Ay) e a drea da secdo da valvula (A,) sdo dadas, respectivamente, por

Ar= 27ryx,, 4.7
A= w2 (4.8)

O modelo utilizado para escoamento do fluido entre as camaras despreza variagoes

de temperatura, nimero de Reynolds e segue considerando comportamento de gis ideal.

As vazdes massicas foram definidas por Elhaj et al. (2008) como sendo

2\P—P
myg = YCyaPaAfa %, 4.9)

c

2|P,—P
ms = l//CdspsAfs %7 (4.10)
c
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onde p., pg € Ps sdo as densidades do cilindro, de descarga e de suc¢do, respectivamente; Cy
sdo os coeficientes de arrastos para ambas das vélvulas; ¥ € uma varidvel de sinal que assume
valor de —1 (AP negativo) ou 1 (AP positivo).
Através da equacdo de Bernoulli, ¢ possivel definir uma equacdo que forneca a
pressdo em funcdo da vazao madssica, ou seja,
)

243p

+ gph+ P = constante. 4.11)

Despreza-se o termo gravitacional (gph) por ndo haver variacdo significativa da
altura do fluido. A equacao simplifica-se para
C3p>AP

2
c

+ P = constante. 4.12)

A Equagdo (4.12) atua sobre o sistema no intervalo em que a valvula de descarga
ou de suc¢do permanece aberta. A constante utilizada € igual a maior pressao no instante de

abertura da valvula.
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5 ACIONAMENTO POR MOTOR ELETRICO

O acionamento do compressor alternativo pode ser feito pela utilizacao de motores

elétricos trifasicos, sejam eles assincrono ou sincrono.

As duas principais partes do motor elétrico de corrente alternada sdo o estator (com-
ponente fixo), que produz o fluxo magnético e o rotor (componente girante), que gera a corrente.
A Figura 5.1 ilustra estas partes do motor elétrico trifdsico, no qual o estator apresenta trés cor-

rentes defasadas em 120° e o rotor possui seus polos norte e sul defasados em 180°.

Figura 5.1 — Estrutura magnética de um motor elétrico trifésico.

Existe uma diferenca na operacdo dos motores sincrono e assincrono. O motor sin-
crono tem seu nome relacionado ao sincronismo de sua rotacdo. Ele atua na carga mecéanica,
aplicando um torque de forma a manter a velocidade constante. O motor assincrono desenvolve
um torque que depende da rotacao do rotor. A velocidade angular se estabiliza quando a curva

de carga e a curva de torque desenvolvido pelo motor elétrico se igualam.

Os dois motores elétricos exigem diferentes solugdes da equacdo global do sistema

dindmico. Se define a equacdo global do sistema dindmico como sendo:

n
Zr(lexsinG—leycose)—i—Tm: 10, (5.1
i=1

onde n simboliza o nimero total de cilindros e as forcas F2ix e iny representam as forgas que
atuam no virabrequim a partir de cada cilindro. Salienta-se que o comprimento, a posi¢ao do
centro de massa, a massa e o momento de inércia da biela podem ser diferentes para cada
cilindro. Isto também pode ocorrer na forga Fg, caso a drea ou a pressdo atuante nos cilindros

sejam distintas.
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As forgas F3, e I3y 830 as responsaveis por gerar o torque resistivo no virabrequim.
Quando o compressor alternativo contempla mais de um cilindro, esses torques devem ser so-

mados.

5.1 Motor Assincrono

O motor assincrono, também conhecido como motor de inducao, tem como carac-
teristica o fato de que a corrente elétrica alternada € fornecida diretamente ao estator, sendo que
o rotor recebe a corrente por inducdo (FITZGERALD et al., 2006).

Para que ocorra a inducao, o rotor possui duas formas possiveis de construgdo: rotor
bobinado ou rotor de gaiola de esquilo. A primeira, caracteriza-se pelo enrolamento de forma
semelhante ao do estator, com mesmo nimero de polos. No segundo, o enrolamento € substi-
tuido por barras condutoras que sdo encaixadas em ranhuras no ferro do rotor (FITZGERALD
et al., 2006).

A Figura 5.2 apresenta um exemplo de curva de torque estdtico para um motor

elétrico assincrono em fun¢do da velocidade angular.

Curva de torque do motor de inducéo
900 T T

0 100 200 300 400 500 600

n
m

Figura 5.2 — Curva de torque estatico em funcdo da velocidade angular de um motor elétrico
assincrono.

Esta curva é fornecida pelo fabricante do motor e seus dados servem de entrada para
a varidvel T;, da Equagdo (5.1). Uma alternativa € aproxima-la por um conjunto de polindmios,

de forma a descrever da melhor forma possivel a curva apresentada na Figura 5.2.

Outra alternativa € ter acesso aos parametros elétricos do motor e calcular o torque

a partir do modelo de motor elétrico assincrono ilustrado na Figura 5.3.

As grandezas indicadas na Figura 5.3 sdo: Vj tensdo de fase do circuito trifasico; R

e X; resisténcia e reatdncia equivalente do estator; R} e X) resisténcia e reatdncia equivalente
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o

Figura 5.3 — Circuito equivalente do motor elétrico assincrono (CASTRO, 2017).

do rotor; R, e X, resisténcia e reatancia que geram o campo magnético de inducao. Por ser um

motor assincrono, tem-se a varidavel s para o escorregamento variando entre O e 1.

Para solucionar este circuito, aplica-se o teorema de Thévenin (NILSSON; RIE-
DEL, 2008), obtendo-se a tensao elétrica, a impedancia, a resisténcia e a reatancia de Thévenin,

dados respectivamente, por

Vi X
Vth = —= 9
\/§ \/R% + (Xl +Xm)2
TR (X + X)) '

Ry = Re(zin),

A velocidade sincrona (ny) do campo magnético girante, expressa em RPM, é dada

por:
120

p
onde p € o nimero de polos e f € a frequéncia da rede elétrica.

(5.3)

x

Esta velocidade serd a velocidade angular exata de um motor sincrono e serd a

velocidade angular apenas do campo magnético no motor assincrono.

A rotacao de funcionamento do motor assincrono € dado por:

n=(1-s)ns. (5.4)

Com estes dados € possivel calcular o torque do motor elétrico trifdsico assincrono
da seguinte maneira (FITZGERALD et al., 2006)
3ViR,/s

L : 55
5 (Rt R /) + (X + X2)?) (5-5)

O escorregamento do motor (s) € 1 para rotor parado e 0 caso o rotor atingisse

velocidade angular sincrona.
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5.1.1 Solu¢do Numérica

A partir das equagdes apresentadas na Secdo 3.2, foi possivel obter uma equagdo
diferencial ordinaria (EDO) que descreve a posi¢do, a rotacdo e a aceleracao angulares do vira-

brequim.

Para solucionar a Equacao (5.1), escrevem-se todas as varidveis de forma a depender
somente das informacdes de massa, inércia, comprimento e aceleracdo angular e lineares. Para
iss0, deve-se obter as expressoes para as for¢as F>, € I, em fungdo de 6 e outros pardmetros de
entrada. Com base nas Equacdes (3.18), (3.19) e (3.21), encontram-se as seguintes expressoes

para essas grandezas:

By = —Fg+m3x'}g—|—m2xé(;, (5.6)

_IZZZB +aFysinf + (L — a)(maxp — Fy)sin B — (L — a)(mag + yigmy) cos B

F- =
2 Lcosf

Com as equacdes anteriores, obtém-se a EDO com uma tnica varidvel dependente
0. As massas, momentos de inércias e aceleracdo da gravidade sdo parametros de entrada.
As aceleragdes angulares e lineares sdo fungdes dos dngulos 6 e 3, como pode ser visto na

formulacao apresentada na Sec¢do 3.1.

As aceleragdes linear e angular na Equacdo (5.6) podem ser descritas como a soma
de uma fungdo dependente de 6 com outra funcdo dependente de 6 que multiplica 6. Sendo

assim, com base na Sec¢do 3.1, obtém-se:

= —rsinG—Lsinﬁg1(9>9)v
= —rsin® —ag((0,0)cosf,
= rcos® —agi(0,0)cosp.

Xp = f2(976)+g2(9>9)97
xéG = f3(676)+g3(979)97
yee = f4(0=9)+g4(979)97
onde
o LB%sinB —r6?sin6
f1(6,6) = Lcos 3 ’
£(6,0) = —r6%cos® —Lsinff(0,0)—LB%cosp,
f3(6,0) = —r6>cos@ —afi(6,0)sinO —aB*cosf,
f4(6,0) = —r62sin@ —afi(6,0)cosp +aB’sinp, (5.8)
rcos 0
g1(6,0) = mﬂ’»
(6,0)
(6,6)
(6,6)
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Substituindo (5.7) em (5.6), obtém-se:

Fx = f11(0,0)+£11(60,0)0, (5.9
Fy = f0(0,0)+g2:(0,0)0,

f11(0,0) = —F,+m3f:(0,0)+myf3(0,6), (5.10)
11(6,0) = m3g2(0,0)+mags(6,06),

£(8,6) = L2fi(6, 0) + fiiasin B + (famz — Fy)(L—a) sin B — (mag + famy) (L — a) cos B

Lcosf
. Lag (6,0) + gi1asinB + gom3(L —a)sin B — gqmy(L — a) cosﬁ
822(0,0) =
Lcosf
Manipulando as expressdes anteriores, a EDO que descreve o comportamento de 6
¢ dada por

Nt

r(fllsme fzzcose)

D:
Il

(5.11)

= 2

r (gl 1 sin @ — g22 cos 9) + 15
1

~.

Para a solu¢do numérica da Equagao (5.11) foi utilizada a fun¢ao ode23s, ja progra-
mada no programa MatLab. O procedimento € explicado no trabalho de Shampine e Reichelt

(1997), que usa o método de Rosenbrock implicito, modificado para sistemas rigidos.

5.2 Motor sincrono

O motor elétrico sincrono possui rotacdo em torno de sua velocidade angular sin-
crona. Esta velocidade é proporcional a frequéncia da corrente da rede elétrica e inversamente
proporcional ao nimero de polos (FITZGERALD et al., 2006).

Construtivamente, o motor sincrono pode possuir pdlos salientes (maioria dos mo-
tores) ou polos lisos. Os polos possuem ima permanente ou enrolamentos excitados por corrente
continua, através de escovas conectadas a uma excitatriz ou por um alternador no rotor e um
sistema de retificacao (FITZGERALD et al., 2006).

Esta corrente no rotor produz um campo magnético similar ao estator, estacionério
em relacdo a estrutura fisica do rotor. Portanto, ela garante que a velocidade angular se mantenha

sincrona.

Porém, quando existem grandes oscila¢des da carga, a velocidade angular do motor
sincrono pode apresentar oscilagdes, que devem ser minimas. Caso a velocidade angular de ope-
racao fosse significativamente diferente da sincrona, o motor elétrico perderia sua caracteristica,

podendo inclusive reduzir a velocidade até seu desligamento.
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Alguns artigos, como Doherty e Franklin (1920), modelam a oscilagcdo de veloci-
dade através de uma equagdo de um grau de liberdade, utilizando como parametros o torque
sincrono (7;) e o torque de amortecimento (7;), em uma equacdo massa-mola-amortecedor. Os

parametros 7 e T; sdo similares a rigidez e a0 amortecimento mecanico, respectivamente.

O modelo de oscilagdo de velocidade angular do motor elétrico sincrono é dado por

L6+ Ty + Ty =To(1), (5.12)

onde « € a oscilagdo da posicdo angular em relacdo ao deslocamento sincrono (6;), 7,(¢) sim-
boliza o torque resistivo do compressor alternativo em fun¢ao do tempo. Este torque é calculado

a partir de uma velocidade angular constante.

A soma de todos os torques resistivos € obtido da Equacao (5.1), ou seja,

N

T,=Y T,;=Y r(F;,sin6 —F; cos6). (5.13)
i=1 i=1

~

O deslocamento angular instantaneo é dado por
0, = wt, (5.14)

sendo @ a velocidade angular sincrona, calculada por

120f 60
o — 1207 60

5.15
TS (5.15)

onde p simboliza o nimero de polos do motor e f a frequéncia da rede elétrica.

Utilizando as equagOes apresentadas na Secdo 3.2, calcula-se o torque resistivo dos
cilindros para uma velocidade angular constante. Doherty e Franklin (1920) apresentaram uma
solucdo analitica para o regime de operacao do motor elétrico sincrono. Porém, esta solucao
acarreta na perda de fase do problema. Por este motivo, utilizou-se um método modificado de

Newmark, conforme descrito a seguir.

5.2.1 Solu¢do Numérica

De acordo com Moraes et al. (2017) e Chiarelli et al. (2017), o método modificado

de Newmark € descrito por

Opr1 = PBir(Qpr1 — ) — Pl — B3y, (5.16)
Opt1 = Pa(Qpr1 — )+ BsOly + Pelin, (5.17)
onde s
1 1 S 0 4
ﬁl — YA BZ YAL 0 B3 = T2y (5]8)
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Um solucdo precisa € obtida, com menor custo computacional, ao se definir y =
0,25 e » = 0,5; Ar representa o incremento de tempo para cada passo da solucio (MORAES
etal.,2017).

Substituindo as Equagdes (5.16) e (5.17) na Equacdo (5.12) e com algumas mani-

pulacdes, obtém-se

Izzl (B3an + ﬁZdn + ﬁl an) - Td(B6dn + ﬁS dn - ﬁ4an) + Trn+1

(04 g
s Bil; + T+ BaTy

(5.19)

onde o subscrito n representa cada passo de tempo. As condicdes iniciais foram definidas como
op=0eay=0.

A solugdo obtida para o e & € somada a posicao e velocidade sincronas, resultando

na posicao, velocidade e aceleracdo angulares instantaneas.

0 = 6,+a, (5.20)
0 = o+a, (5.21)
6 = a. (5.22)

No caso do motor elétrico sincrono, as equacdes acima resultam nas posicoes, ve-
locidade e aceleragdes angulares instantaneas do compressor alternativo. Estas informagdes sdao
inseridas como entrada na Equacgdo (5.1), que por sua vez, resultard no torque desenvolvido
pelo motor elétrico. No caso do motor elétrico assincrono, calcula-se ou obtém-se previamente
a curva de torque estatico do motor, que € utilizada como entrada da Equacgdo (5.1), resultando

na posic¢do, velocidade e aceleracao angular do virabrequim.
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6 VIBRACOES TORCIONAIS

Este capitulo também foi baseado no trabalho de Villalva (2014). A diferenca com
este trabalho estd na sequéncia dos graus de liberdade. No motor automotivo, o volante de
inércia geralmente encontra-se no final do virabrequim (apds os cilindros). Outra distin¢ao 1m-
portante € na existéncia do torque do motor elétrico desenvolvido (sendo oposto aos torques dos

cilindros).

Os modelos simplificados para a caracterizacdo de vibragao torcional estdo base-
ados na substituicdo do virabrequim real por um sistema inércia-mola-amortecedor torcional

equivalente.

A Figura 6.1 representa o modelo do sistema equivalente a um compressor alterna-

tivo de quatro cilindros em linha.

1(2) Cilindros

\
O e

L(C) R (CO R ()

11) O O O O

Cr(l) | Cr2) | Cr3) | Cr(4) | Cx(5) | Cr(6)

1T 1T 1T 17 1T

Ke(1) | Kt2) | Kt(3) | Kt4) | Kt(5) | Kt(6)

Motor Vogte Q Q Q Q

O

Acoplamento

Figura 6.1 — Modelo inércia-mola-amortecedor de um compressor de 4 cilindros em linha.

Na Figura 6.1, os termos I; (i = 1,...,7) representam as inércias equivalentes do
sistema: motor elétrico, acoplamento, o volante de inércia e os cilindros. Um cilindro é formado

por um moente, dois meios munhdes, dois bracos de manivela e a massa rotativa da biela.

Os valores de inércias podem ser obtidos de um programa de Computador Auxili-
ando o Design (CAD). O desenho em CAD para o cdlculo da inércia equivalente do cilindro
deve contemplar o moente com metade dos munhdes e a massa rotativa da biela. O volante, o

motor e o acoplamento possuem suas inércias independentes do virabrequim.

Para estimar os coeficientes de rigidez torcional K;, utiliza-se o mesmo desenho em
CAD com o auxilio de um programa Computador Auxiliando a Engenharia (CAE). Engasta-se

umas das extremidades no munh@o e na outra extremidade (outro munhao), aplica-se um torque
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unitario. Conhecendo-se o deslocamento maximo na circunferéncia externa do munhao, obtém-
se a rigidez torcional ao dividir o torque aplicado pelo deslocamento angular. Os coeficientes

de rigidez torcional para o motor e o acoplamento independem do virabrequim.

Os coeficientes de amortecimento podem ser estimados experimentalmente, sendo
mais dificeis de serem obtidos (WANG:; LIM, 2000).

A equacdo geral de movimento do sistema equivalente da Figura 6.1 é dada por
MO+CO+K.0=T(t). (6.1)
As matrizes de inércia M, de amortecimento C e de rigidez K; sdo quadradas de

ordem igual ao nimero de GDL do modelo. Para o sistema da Figura 6.1, as matrizes sao

dadas, respectivamente, por

[, 00 0 0 0 O
0L 000 0 0
0 050000
M=|{0 0 014 00 0],
000 01 00
000 00 O
|0 0 0 0 0 I |
[ ¢, —C, 0 0 0 0 0 |
-G, C,+C,, —C, 0 0 0 0
0 —-C,, Cn+GC, —C, 0 0 0
cC=| o0 0 ~C,,  Cp+Cy, Cr, 0 0 |,
0 0 0 C, GC,+C. —C 0
0 0 0 0 —Cry  Cr+Cry —Cy
0 0 0 0 0 G, Cry |
[ kK, K, 0 0 0 0 0 ]
K, K,+K, —K, 0 0 0 0
0 K, K,+K, —K, 0 0 0
K=| 0 0 K, K,+K, —K, 0 0
0 0 0 K, K,+K, —Kg 0
0 0 0 0 K, K,+K, —K;
0 0 0 0 0 K, K, |

O vetor de amplitude de vibracdes torcionais €

8(1) = {61(r) 62(r) 63(r) 64(r) 65(t) 66(r) 61(2)}".
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O vetor de torque do sistema é dado em termos do torque desenvolvido pelo motor

elétrico Ty, e os torques resistivos de cada cilindro 7}, (i = 1,2,3,4). Ou seja,

T(t)= {0 Tu(t) O Tr1(t) Trz(t) Tr3(t) TV4(I)}T'

Os torques dos cilindros possuem sinais opostos ao torque aplicado pelo motor elétrico. Nota-se
que o sistema possui torques apenas nas inércias relativas aos cilindros i com i =1,...,4 e ao

motor elétrico.

Devido a natureza periddica dos torques resistivos e consequentemente do torque
desenvolvido pelo motor elétrico, torna-se interessante representa-los através de componentes
harmonicos, discretizando-os em série de Fourier, ou seja,

A 12
T, (t) = 20 + Z [A; cosn6t + B,

n=1

sinn@t], (6.2)

In

sendo n o numero de harmonicas. Os cdlculos dos termos Ag, A;, e B; sdo dados em Ewins
(1995). A expansdo da série € truncada na 12%ordem, pois o somatorio das 12 primeiras harmo-

nicas representa de forma satisfatdria as curvas dos torques dos cilindros e do motor elétrico.

A partir das relacoes de Euler, tem-se que
+ Z [C em@t Val mét], (63)
sendo Ci, = (1/2) (Ai,, - iBi,,) e Ein = (1/2) (Ain + iBi,,)-

6.1 Equacao de estado

O vetor de estado do sistema e sua primeira derivada sd@o dados, respectivamente,

por

A forma de estado da Equagdo (6.1) pé
X(t) = Ax(t) + b(1). (6.4)
A matriz de transi¢do A e o vetor de torques b(¢) sdo definidos como

0 1 0
A= [ e b(t):{ M) }

~-M~'kt —-M~!C
A matriz A € quadrada de ordem igual a duas vezes o nimero de GDL. Para o sistema da Figura

6.1, a ordem € 14. O vetor b possui dimensdo de duas vezes o nimero de GDL, sendo 14 x 1

para o sistema considerado.
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Pode-se reescrever o vetor de torques como

com, T
wn)={0 000000} ;

T
Jb(t) = M~ (1) = { 0 T,,;zm 0 T%(t) T,i(t) T,;Sm T,Zm } .

Resolvendo o problema de autovalor associado a matriz A, determinam-se as frequén-

cias naturais e os modos de vibracdo do modelo equivalente.

Substituindo-se os coeficientes da série de Fourier no vetor de torque, determina-se

b 12 . _ .
b(t) = 30 + Y 5y 4+ bye 1], (6.5)
n=1
com T
_ : Ao, Ag; Ao, Aoy Ao .
o={ 10yt 0 0 T G b
T
_ 0 Cum Gy G Gy Gy \.
bn—{ {0y 0 30 7 7 7 % } ’

={qop 0 %m0 @ G G Gl

L L L T ’

sendo {0}= {0 0 0 0 0 O 0} paraomodelodaFigura6.1.

6.2 Integral de convoluciao

A resposta do sistema x(z) pode ser obtida, de acordo com Muller e Schiehlen

(1985), através da integral de convolucio para ®(t) = ¢, Assim,

M) = ®()x(0)+ /Otdb(t—r)b(r)dr
1

= B(x(0)+5 /O "B(t — T)bode

12 or o _ o
+ Y / D1 — 7) (b + Bpe~ 07V d1. 6.6)
n=170

Como somente o comportamento oscilatério é estudado em vibragdes, pode-se des-

prezar os primeiros termos da Equagdo (6.6), resultando em

12 . L
x(t) =Y / Ot — 1) (bpe™" 4+ bre M%) d1. (6.7)
n=170
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Através de manipula¢des matemadticas e substituindo ®(z) pela funcéo definida,
conclui-se que (MENDES, 2005)

xXp(t) = Fybype ™ L F b e80! _ A E b+ F b, (6.8)

sendo Fy, = (in®I —A)~! a matriz de frequéncia e F,, o seu conjugado.

O vetor de resposta em frequéncia e seu conjugado sao definidos, respectivamente,
como
gn=Fb, e g,=Fb,. (6.9)

A partir dai, a resposta para uma ordem »n pode ser calculada por (MENDES, 2005)

xX,(t) = gneinét —|—§ne_mét — eAt(g,, +3,)- (6.10)

Para um tempo ¢ muito grande, a parte transiente pode ser desprezada, a Equacdo
(6.10) reduz-se para
Xu(1) = 0,(t) = gne™ +3, e 0" (6.11)

A solucdo da Equagao (6.11) se da por um vetor de duas vezes o numero de GDL,
onde a primeira metade é referente a posicdo angular e a segunda metade a velocidade angular.

Neste trabalho, somente s@o necessdrias as posi¢cdes angulares.

Com a relagdo de Euler, reescreve-se a Equacao (6.11) como

61, =21/ [Re(ga, )2+ [Im(gn, ) cos (nr — 9, . (6.12)

A fase € dada por
¢n; = arctan[—Im(gy;)/Re(gn;)]- (6.13)

As amplitudes de vibragdes s@o descritas a partir da Equacao (6.12) como

Oy, =2,/ [Re(g, )12 + [Im (g2 = 2lgn, | (6.14)
Simplifica-se a Equagdo (6.12) para
6y, (1) = @y, cos (nOr — @y, , (6.15)

fornecendo a resposta para cada grau de liberdade j e ordem n.

O trabalho de Villalva (2014) optou pela utilizacdo da Equacdo (6.14) como para-
metro principal para andlise de vibragdo torcional em motores de combustio. Neste trabalho,
optou-se pela mesma andlise, porém no tempo. Foi analisado também a Equacgao (6.15), pois no

regime de operagdo do compressor alternativo, a velocidade é quase constante.
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Somando as harmdnicas, tem-se a amplitude total de vibragdo torcional

12 12
0;(1) =Y 6,,=) O, cos(nbr — ;). (6.16)
n=1

n=1

Para calcular o torque de vibragdo torcional entre dois seguimentos do virabrequim,
calcula-se a diferenca entre a amplitude de vibracdo estes dois seguimentos e multiplica-se pela

rigidez torcional do mesmo, da seguinte forma

T; :(Qj(t)—ej_l(l‘))[(tjil, j=2,...,GDL. (6.17)

6.3 Diagrama de Campbell

Um método simples para analisar a vibracdo de maquinas em condicdes de operacdo

¢ através da utilizagdo do diagrama de Campbell.

Viérios artigos utilizaram este diagrama para analisar se existe excitacdao de alguma
harmonica, podendo-se citar: Szenasi e Wachel (1993), Corbo e Malanoski (1996), Kacani
(2013) e Corbo et al. (2000).

Para obter o diagrama, deve-se tracar linhas horizontais nas frequéncias naturais
do sistema. Adota-se a abscissa para a rotacdo da méquina e a ordenada para as frequéncias
naturais. Em seguida, se cria uma reta entre dois pontos, onde o primeiro ponto estd em (0,0)
e o segundo ponto estd na coordenada onde a abscissa € igual a ordenada vezes n (nimero da

harmonica).

Desta forma, existirdo para este caso, 12 linhas inclinadas. A inclinagao € referente
a harmodnica em questdo. O local onde as retas horizontais das frequéncias naturais e as retas
inclinadas se cruzam serdo as rotagdes criticas do sistema, onde ocorrem ressonancias com as

harmonicas referentes.

Sempre existirdo harmonicas excitadas durante a partida do compressor alternativo.

Porém, deve-se evitar uma excitagdo na velocidade angular de operacao.

Um exemplo do diagrama de Campbell, estd ilustrado na Figura 6.2. Para plotar este
diagrama foi assumido duas frequéncias naturais ndo nulas, 30 Hz e 80 Hz. As linhas horizontais
representam estas frequéncias naturais. As linha pontilhadas iniciam sempre na coordenada

(0,0) e neste caso, finalizam no ponto (500,5()0%).



100

80

Frequéncia [Hz]

20 1

Diagrama de Campbell

60 1

40 1

=1.0
=20
-3.0
-4.0
5.0
-6.0
7.0
-8.0
=-9.0
=10.0
-11.0
12.0

100 200 300 400

Rotacao [RPM]

Figura 6.2 — Exemplo do diagrama de Campbell.
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Na Figura 6.2, é possivel observar quais seriam as velocidades angulares nos quais

esta maquina nao poderia operar. Como exemplo, para a rota¢do de 400 rpm, excitaria a segunda

frequéncia ndo nula na 12* harmonica.
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7 ANALISE DE TENSOES E FADIGA EM VIRABREQUINS

Para analisar as tensdes no virabrequim, € necessdrio conhecer os esforcos atantes
sobre o virabrequim. Todos os capitulos anteriores serviram de base para esta anélise. A tensao
de cisalhamento € gerada principalmente por conta dos torques do motor elétrico, dos cilindros e

das vibracdes. As tensdes normais sdo provenientes das forcas radiais que atuam nas manivelas.

Para o célculo destas tensdes, tendo em vista que o virabrequim possui uma geome-
tria complexa, aproximou-se a mesma por um cilindro de secdo circular constante. Apds isso,
foram estimados os coeficientes de seguranca para determinada operacgao, utilizando critérios

de fadiga.

7.1 Modelo equivalente

Os esforcos de flexdo e de tor¢do sdo aplicados sobre uma viga de secdo circular
constante. A partir de um modelo hiperestético, calculam-se as reagcdes e tracam-se os graficos
de forcas cortantes, momentos fletores e momento torsor. Utiliza-se a notacdo de singularidade

para os termos de carregamento e, integram-se as EDOs de flexdo e tor¢ao.

Nesta secdo, apresenta-se um modelo de um compressor alternativo composto por
motor elétrico, acoplamento, volante de inércia e dois cilindros, na ordem citada. Foram consi-
deradas a existéncia de dois mancais nas extremidades e um no acoplamento. Todos os mancais

desta maquina sdo radiais, nao exercendo influéncia sobre as cargas torcionais.

Como caracteristica geométrica, o comprimento L da viga equivalente é formado

pela unido de cinco segmentos, sendo trés munhdes e dois moentes.
Aplicam-se sobre o modelo, as forgas radiais verticais e horizontais e os torques na
direcdo longitudinal.

Assumiu-se um sistema de coordenada x,y,z com (0,0,0) localizado no motor elé-

trico. O eixo x estd longitudinalmente na viga e os eixos y e z estdo na dire¢do transversal.

7.1.1 Direcao Vertical

O diagrama de corpo livre para o modelo de viga equivalente no plano xy esta ilus-

trado na Figura 7.1.

As cargas que atuam no virabrequim sdo concentradas. Por este motivo, é necessério
utilizar fun¢des de singularidade para integrar as equagdes diferenciais de equilibrio. As funcdes
de singularidade sdo denotadas entre parénteses angulados. O primeiro termo corresponde a

variavel de interesse x, o segundo valor indica a posi¢ao onde a for¢a/torque esta sendo aplicada.
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y
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Figura 7.1 — Primeiro modelo (flexdo no plano xy e torcao em x)

A EDO de flexd@o para o plano xy é

(7.1)

onde E € o mddulo de elasticidade longitudinal, /;; o momento de inércia da se¢do transversal

em relagdo ao eixo z calculada, v,(x) o deslocamento vertical e ¢,(x) representa a fungao de
singularidade da carga, que pode ser escrita como

qy(x) F, <x—L > " 4+F, <x—Lp>""

+ Ry, <x—Lg > " 4Ry, <x—Lg >

myg < x—Lg, >l +Ry, <x—1Lg, >~1

)

(7.2)
sendo que o expoente -1 simboliza uma carga concentrada na notacdo de singularidade.

Conforme a Figura 7.1, L; e L, indicam a posicdo em que forcas e torques dos
cilindros sdo aplicadas. J4 L, L,,, € L,, referem-se as posi¢des dos mancais, incluindo o aco-

plamento. A posi¢do do volante de inércia € simbolizada pela varidvel L,,. As forgas m,g, Fy,

e Fy, sdo as forgas radiais atuantes na dire¢do do eixo y. As reagdes de apoio sdo denotadas por
Ry, aRy,.

A forga cortante V,(x) ¢ obtida ao integrar a Equacao (7.1), ou seja.

d*vy(x)

—. 7.3
13 (7.3)

Ao integrar o termo de singularidade, utiliza-se a defini¢ao:

<x—a>"11
SAa- n>0
/<x—a>"dx= n+l nil (7.4)
<x—a> n<0

Vy(x) =El;
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A varidvel x, a posi¢do a e o expoente n foram escolhidos para esta equacdo de

forma genérica, visando apenas definir a integral de singularidade.

Aplicando a defini¢do da Equacdo (7.4) na Equacgao (7.2), obtém-se

Vy(x) = Fy <x—L >’ +F, <x—1,>°
+ Ry <x—Lgy >" +Rp <x—Lg >°
— myg <x—Lg >° +Ry3 <x— Ly, >° +Cy.
(7.5)

Integrando-se a equagdo (7.1) uma segunda vez, a equagdo do momento fletor M, (x)

¢ obtida, ou seja,

M.(x) = Elzz%. (7.6)
Portanto,
M(x) = F,<x—L > +F, <x—L;>!
+ Ry <x—Lg >"+Rp <x—Lg >
— myg <x—Lg > +Rj3 <x— Ly, >' +C1x+Ca.
(7.7)

Ao integrar a Equacdo (7.1) uma vez mais, € obtido a equacdo de deslocamento
_dvy(x)

angular, pois 0, (x) = —5~.

dvy(x)

El,———=
“dx

=EL.0.(x), (7.8)

e a integra¢do de M, (x) resulta em

dv,(x F, F
EIZZ% = %<x—L1 >2+%<x—Lz>2
R R
+ %1<X—La1 >27y2<x—La2>2 (7.9)
R
— mvg<x—La3>2+%3<x—La4>2

C
+ Elxz—i—sz—i—Cg.

Por ultimo, integra-se a Equacdo (7.9), resultando na funcio de deslocamento ver-

tical vy (x),



EL vy (x)

_|_
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F F
l<x—L1 >3 +£<X—L2 >3

6 6

R R

?y1<x—La1 >3 +?y2 <x—Lg >3 (7.10)
R

mgg <x—Lgy >° +?y3 <x—Lg >°

cix® C

IT+72X2+C3x+C4.

Para determinar as quatro constantes de integracdo (Cy, Co, C3 € Cy) s@0 necessarios

empregar as quatro condi¢des de contorno, que sdo

o Vi(x=0)=Ry;
° Vy(x:La4) = —Ry3;
e M, (x=0)=0;

As condicoes de forca

cortante em x = 0 € x = Lay s3o incomuns, pois as mes-

mas foram definidas por parametros desconhecidos. Isto foi feito, pois desta forma é possivel

calcular as reagdes de apoio e as as

constantes de integracdo no mesmo sistema de equacao.

Existem ainda trés condi¢des que sao referentes ao mancais e ao acoplamento, que

restringem o deslocamento vertical

Utilizando as sete condicdes anteriores, € possivel escrever sete equacdes para sete
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incégnitas, resultando no seguinte sistema de equacdes:

[0 0 0O 0 0 0 6]
(Lay —La)® (Loy—Lay)® O L3, 3LE 6L, 6
(Lyy — Loy )? 0 0 L3, 3L% 6L, 6

0 0 00 1 0 0
(La,—La) (Loy—Lay) O Ly 1 0 0

0 0 01 0 0 0
i 11 0 0 0
R, (o
Ry, myg(Lay — Lay)* = By (Lo, — L1)* = Fyy (Lay — L2)’
Ry, 0
Ci p=¢X0
G my8(La, — Lay) — Fy, (Lay — L) — F, (Lay — L2)
G 0
Cy myg — Fy, — F,

(7.11)

Ao substituir as contantes de integracdo e as reagdes dos mancais resultantes da
solu¢do do sistema acima, € possivel obter as equagdes finais de for¢a cortante € momento
fletor.

7.1.2  Direcao Horizontal

Para o problema de flexdo no plano xz, o diagrama de corpo livre é ilustrado na

Figura 7.2.
Z
A
L, |
L, { |
Fz F22
L BN
— = AN
=
L31
L
L .
a4

Figura 7.2 — Modelo de flexdo no plano xz.
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A equacdo de flexdo no plano xz € escrita como

d*v,
Elyy—;f(;ﬂ = qz(x), (7.12)

sendo I, 0 momento de inércia da se¢do transversal em torno do eixo y e v;(x) o deslocamento

horizontal na direcao do eixo z.
A funcdo de singularidade do carregamento na dire¢do do eixo z é

g:(x) = F,<x—L > +F, <x—L >

+ Ry <x—Lg > " +Rp<x—Lg > (7.13)

+ R <x—Lg >1,

onde F;, e a F,, sdo as forcas horizontais € R;; a R;3 correspondem as reagdes de apoio nos

mancais.

A forga cortante V,(x) é obtida ao integrar a Equacéo (7.12), ou seja,

V.(x) = EI v:(x)

W3 (7.14)

Aplicando a integral definida na Equacgdo (7.4) na Equacdo (7.13), o resultado é

V.(x) = F, <x—L >"4+F, <x—L,>°
+ Ry <x—Lg > +Rp <x—Lgy, >° (7.15)
+ Ra<x—Lg > +Cy.

Integrando-se a Equacdo (7.12) uma segunda vez, a equacdo do momento fletor
My (x) é dado por

d?v,(x)
M,(x) = EI,,—5-~, 7.16
() W2 ( )
onde
My(x) = F,<x—Li>'+F, <x—L,>!
Ry <x—Lg > +Rp <x—Lg >' (7.17)

4
+ Rp<x—1Lgy >1 +Cix+Cs.

Ao integrar a Equacao (7.12) uma vez mais, € obtido a equacdo de deslocamento

angular, pois 0y(x) = dﬁ—)(cx).

dv;(x)

EL, i

— El,6,(x), (7.18)



57

e a integragdo de M, (x) resulta em

F, F,
ELy6,(x) = “L<x—L>* +E<x—Ly >2

2
R R

+ 711 <x—Lg >? +722 <x—Lgy >> (7.19)
R C

+ 713 <x—Lg, >2 +71x2+C2x+C3.

Por ultimo, integra-se a Equacdo (7.19), resultando na fun¢do de deslocamento ho-

rizontal v,(x),

F. F.
ELyv,(x) = %<x—L1 >3—|—%<x—Lz>3
R R
+ %<X—Lal >3+%2 <x—Lg >3 (7.20)
R Cx* C
+ %3<x—La4>3—|—lT+72x2+C3x+C4.

As quatro condi¢gdes de contorno, nesse caso, sao

o V.(x=0)=Ry;

V.(x = Lag) = —R.3;

° My(x:()) =0;

M,y(x = Las) = 0.

Como no caso da direcao vertical, optou-se pelas condicdes de for¢a cortante em x =
0 e x = Lay definidas por parametros desconhecidos. Isto foi feito, pois desta forma € possivel

calcular as reacdes de apoio e as constantes de integracdo no mesmo sistema de equacao.

As condi¢des auxiliares, que restringem movimentos nos mancais, sao:
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Os valores das quatro constantes de integracdes, assim como das reagdes nos apoios
sdo encontradas, a partir da solu¢do do seguinte sistema de equagdes:

0 0 0 0 0 0 6
(Lay —La,)* (Lay—Lay)® O L, 3LZ 6L, 6
(Lagy — Loy )? 0 0 L}, 3L%, 6L, 6
0 0 0o 0 1 0 0

(Lay —Lay)  (Lay—Lay) 0 Lo 1 0 0
0 0 01 0 0 O

1 1 1 0 0 O

R, 0

R, —F, (Lo, —L1)* — F,, (Lo, — Lo)?

R

G =40

G ~F, (Lo, —L1) — F,, (Lo, — L)

G 0

\ Gy —F, - F,

(7.21)

Assim como no deslocamento vertical, € possivel a partir da solucdo do sistema de

equagdes anterior, reescrever as expressoes da forca cortante e do momento fletor.

7.1.3 Tor¢ao

A equagdo diferencial de equilibrio para o problema de tor¢do na direcdo x é dada

por
d%0,(x
Gl, —x§ )
dx
sendo G 0 médulo de elasticidade transversal, I, 0 momento de inércia polar da se¢do transver-

= —my(x), (7.22)

sal, 6;(x) o angulo de tor¢do e m,(x) a funcdo que descreve o torque distribuido.
A fung¢do de singularidade € escrita como

my(x) = T, <x—La >, <x— (Lay+Lay)/2 >, <x— (Laz+Lay)/2 >

+ tyoy <x—(Laz+L1)/2> " 4Ty <x—L; > "4t oy <x—(Lp+L1)/2>""
+ To<x—IL,>1 (7.23)

sendo T, T;1 e T, os torques do motor elétrico e dos cilindros do compressor, respectivamente
(termo constante da série de Fourier). f,,_4, t4—y, ty—¢,, Ic,—¢, SA0 08 torques provenientes da
vibragdo torcional entre motor e acoplamento, entre acoplamento e volante de inércia, entre
volante de inércia e primeiro cilindro e entre primeiro e segundo cilindro, respectivamente. Os

torque de vibragdo torcional atuam na posi¢do intermedidria entre os devidos componentes.
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O momento torsor M, (x) é obtido ao integrar a Equagdo (7.22), ou seja

do,(x
M.(x) = GlI, d)(c )

(7.24)
Para o presente caso,

My(x) = Tn<x—La >0 e <x— (Lay+Lay)/2 >0 4, <x— (Laz+ Lay) /2 >0
+ ty <x—(Laz+L1)/2>° 4Ty <x—L1 >0 41,0, <x— (Lo +L;)/2>°
+ To<x—L, >4y, (7.25)

Integrando a Equacgdo (7.22) pela segunda vez, obtém-se a equacdo do angulo de
tor¢do 60, (x), ou seja,
GI,0:(x) = T, <x—La St g <x— (Lay+Lay)/2 >y, <x— (Lasz + Lay)/2 >1
+ oty <x—(Laz+L1)/2>" 4T <x—Ly > 41,0, <x— (L +L)/2>!
+ To<x—Ly>'+Cix+C. (7.26)

As condi¢des de contorno para o problema de tor¢ao sao

o M(x=0)=T,;

o My(x=Las) = 0.

Substituindo as duas condi¢des de contorno na equacdo (7.25), obtém-se a equagao

final para 0 momento torsor M,

My(x) = Tn<x—La SO g, <x— (Lay+Lay)/2 >0 4, <x— (Laz+ Lay)/2 >0
+ oty <x—(Laz+L1)/2> 4Ty <x—L1 >0 41,0, <x— (Lo +L;)/2>°
+ To<x—L, >0

7.2 Calculo das tensoes maxima e minima

Ap6s os célculos das forgas cortantes,dos momentos fletores e do momento torsor,
calculam-se as tensdes normais e de cisalhamento maxima e minima, afim de se obter as tensoes

médias e alternadas.

Para os calculos das tensdes de cisalhamento maximas e minimas deve ser levado

em consideracdo os torques oriundos das vibragdes torcionais (MENDES, 2005).

Para garantir o calculo de tensdo normal, utiliza-se 0 momento fletor resultante ma-

ximo calculado a partir da contribui¢des vertical e horizontal como
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A secdo mais solicitada da viga serd aquela em que o momento fletor resultante Mg
¢ maximo.
Como a viga possui se¢do circular constante, os médulos de resisténcia a flexdo em

y e z para uma se¢do circular de didmetro d sdo iguais, escrito por

21
Wr = f, (7.28)

4
onde I, = %'

A tens@o normal médxima é dada por

MR max
Omax = # (7.29)

Calculos similares sao feitos para definir a tensdo normal minima, prestando atencao
que na Equacdo (7.27) devem ser usados os valores minimos do momento fletor resultante.
De forma semelhante, é calculado a tensido de cisalhamento maxima, sendo o mo-

dulo de resisténcia a tor¢ao definida por

Wy =—. (7.30)

Calcula-se a tensdo de cisalhamento maxima como

M
Tmax = X‘E‘r/na_x) s (7.31)

sendo M, () © momento torsor maximo. O cisalhamento minimo deve ser calculado a partir

do valor minimo do momento torsor.

A tensdo equivalente de von-Mises € calculada por

Oeq = \/ Oppax + 3T20s- (7.32)

As tensdes normais e de cisalhamento médias e alternadas sdo definidas da seguinte

forma

Om Omin

G, — % (7.33)
O, — O

o_a — max 2 min 7 (7.34)

T, = Tmax + Tmin ’ (7.35)

2
T, = Tmax = Tmin (7.36)

2
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7.3 Calculo dos fatores de concentracio de tensoes

O modelo equivalente proposto neste trabalho representa um virabrequim como
uma viga de se¢do circular. Quando isto € feito, despreza-se o comportamento do gradiente de
tensdes na geometria complexa do virabrequim. Por este motivo, aplicam-se fatores de concen-

tracoes de tensdes, sendo esta abordagem usual na literatura.

Este trabalho aplica os fatores de concentracdo de tensdo propostos em AVL LIST

GmbH (2004), que sdo usados no programa AVL/Excite.

Primeiro foram calculados os valores tedricos de concentra¢ao de tensao normal e

de cisalhamento,
__ Omax Tmax

Kp = , Kr= . (7.37)
(o)} 70

onde oy e Ty sdo os valores de tensdao normal e cisalhamento nominal do componente analisado.

Para o calculo do fator de concentracao € necessério conhecer bem a geometria do

virabrequim estudado. As medidas que se fazem necessarias sao ilustradas na Figura 7.3.

Du Dc

Figura 7.3 — Segmento de virabrequim (AVL LIST GMBH, 2004).

Na Tabela 7.1 sdo apresentados os parametros necessarios para os cdlculos dos fa-
tores de concentragdes. O parametro de sobreposi¢cdo (overlap) entre o0 munhdo e o moente é
dado por
S=(D.+Dj)/2—E,

sendo E a distancia entre os centros do moente € do munhao.

O fator de concentracdo de tensdo normal localizado no raio de concordancia do

moente € uma fun¢do dos parametros adimensionais da Tabela 7.1 e expresso por

op = Kf(s,w)f(w)f(b)f(r)f(dc)f(dn), (7.38)
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| ParAmetro | Defini¢do
s=S8/D, sobreposic¢do relativa entre 0 munhao e o moente
w=W/D, espessura relativa do brago de manivela
b=B/D, largura relativa do brago de manivela
r=R/D, raio de concordancia relativo do munhao
dg = D, /D, | didmetro relativo do munhéo
dy = Dy /D, | didmetro relativo do moente

Tabela 7.1 — Dimensodes do segmento de virabrequim (AVL LIST GMBH, 2004).

No raio de concordancia do munhao, os fatores de concentraciao de tensao normal
sao

Bs = Kpf(s,w)f(w)f8(D)f8(r)f8(dc) [B(dH), (7.39)

Bo = Kof(s,w)fo(w)fo(b)fo(r) foldc) fo(du). (7.40)

Os fatores de concentracao para tensao de cisalhamento nos raios do moente ¢ do munhao sao

definidos respectivamente por:

or = Kf(r,5)f(b), (7.41)

Br = Kf(r,s)f (D). (7.42)

Nestas duas equagdes, o parametro r para cdlculo da concentracdo de tensdo no moente € dife-

rente do apresentado na Tabela 7.1, sendo

B (7.43)

Todas as funcdes necessdrias para estes fatores de concentragdo de tensdes sdo des-
critas detalhadamente em AVL LIST GmbH (2004).

Tendo os fatores de concentracdo de tensoes definidos, € possivel calcular as tensoes
de von-Mises normais e de cisalhamento média e alternada para o moente (c) e munhao (j), ou
seja (SHIGLEY et al., 2004),

Gm(c) = \/(OCBGm)z —l—3(O£TTm)2, (7.44)

Ou(c) = \/ (0p0a)* +3(arta)?, (7.45)

On(jy =\ (Brom)? + 3(Br )2, (7.46)
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Ou(j) = \/ (Bgoa)?+ 3(Brta)? (7.47)

7.4 Cilculo do fator de seguranca

Um critério de fadiga muito usado € a partir da utilizagdo do diagrama de Goodman,
que consiste em tracar na abscissa o valor da tensdo média e na ordenada a tensdo alternada
(SHIGLEY et al., 2004). A Figura 7.4 representa o diagrama de Goodman.

A

|92
@

g
o}
,_*; Linha de cargar = Sa/Sm
Q
3
= A
5}
SIS !
Sa
. -
Sm Sut

Tensao media om

Figura 7.4 — Diagrama de Goodman (SHIGLEY et al., 2004).

Conhecendo-se o limite de resisténcia a fadiga (S.) e o limite de resisténcia a tracao

(Sur), igualam-se as duas retas demonstradas na Figura 7.4, obtendo a seguinte relacio

S
+ 2. (7.48)
e Sut

O:|én

Considerando que S, = no, e S, = no,,, sendo n o fator de seguranca, a equagao

(7.48) pode ser reescrita como

1
n= Ga—%' (749)

SE SL([

Outras teorias de fadiga podem ser usadas tais como a de Soderberg, Gerber, ASME-

eliptico e Langer cujas formulas basicas sao dadas, respectivamente, por (SHIGLEY, 1984)

no, Noy,
" _ 7.50
S, + s, ; (7.50)

no, noy

S, " Su

=1, (7.51)
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(7.52)

(7.53)
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8 METODOS DE CONTROLE DE POTENCIA

Um dos objetivos deste trabalho ao aplicar diferentes métodos de controle € verificar
como a curva de torque no motor ird se comportar e quais sao as influéncias nas vibracodes e
tensdes. A aplicacdo neste trabalho ndo visa descrever o acionamento e o funcionamento do

controle, mas apenas verificar a influéncia de seu resultado final.

Sao trés os métodos estudados: controle step, controle continuo e controle do vo-
lume morto. Todos eles geram a possibilidade de operar o compressor alternativo em uma ca-
pacidade menor do que a nominal, ou seja, reduz o volume de gas comprimido, e consequente-

mente a vazao, sem alterar as pressdes de suc¢do e de descarga.

Outra forma de controlar a vazao seria através da utilizacao de inversor de frequén-
cia no motor elétrico. Reduzindo ou aumentando a frequéncia da corrente de entrada causaria
efeito proporcional na velocidade sincrona e na poténcia do motor. Os torques resistivos dos

cilindros dependem pouco da velocidade média, quase ndo afetando a carga no motor.

8.1 Controle Step

Este € um método muito usado pela inddstria, por conta de sua fécil aplicacdo. Ele

atua nas valvulas de suc¢do, mantendo-as permanentemente abertas durante a operacgao.

Em compressores alternativos duplo-efeito com um ou multiplos estigios, este con-
trole permite operar em 50% ou a vazio (HOROWITZ et al., 2006).

Na operacdo de 50%, mantém-se a valvula de um dos lados do cilindro aberta, em
todos os cilindros. Procura-se abrir as valvulas de forma que as cargas estejam balanceadas no
virabrequim. L.ogo em um compressor de 2 cilindros em fase, as vdlvulas abertas poderiam ser
do lado do cabecote no primeiro cilindro e do lado do virabrequim no segundo cilindro. Caso o
mesmo compressor estivesse defasado em 180°, poderiam ser mantidas abertas as valvulas do

lado do virabrequim de ambos os cilindros.

A operacdo a vazio consiste na abertura completa de todas as valvulas. Este método
¢ muito aplicado na partida da méquina, pois reduz significativamente a corrente elétrica e o

tempo necessdrios deste regime.

Seguindo no caso de dois cilindros (dois estagios), deve-se atentar que ndo € possi-
vel, por exemplo, operar a maquina em 75% ou 25% de sua poténcia nominal. Caso o primeiro
cilindro esteja atuando como duplo-efeito, o segundo tem que estar atuando como duplo-efeito.
Caso o segundo cilindro estivesse operando com efeito simples, metade do gis entregue ao
mesmo, seria desperdicado nas valvulas reguladoras de pressdo, pois a capacidade volumétrica

do segundo cilindro seria metade do primeiro.



66

O ciclo termodinamico deste método resulta em uma linha horizontal, pressao cons-
tante, no valor de succdo com volume varidvel. O grande problema desta aplicag@o € o aque-
cimento do gds na camara de suc¢do. O compressor estd operando em sua rotacdo nominal,

gerando trabalho, porém ao invés de aumentar a pressao, estard aumentando a temperatura.

No caso em que o lado do cabecote esteja descarregado (com vélvula de succao

aberta), a forca resultante do gas no pistao serd
F, = PA; — P Ay, (8.1)

onde P € a pressao de sucgdo. O termo relacionado a pressdo de suc¢do, para este caso, desloca

a curva de forca do gas.

8.2 Controle Continuo

O controle continuo tem sua aplicacdo no acionamento das vélvulas de succdo,
assim como no caso anterior. Porém, a sua atuacdo nio € permanente, sendo pré-determinada

para um angulo especifico do virabrequim.

Sua forma de acionamento depende do fabricante, mas seu resultado é o mesmo.
Ele atua em todas as cadmaras de compressdo de forma igual, permitindo reduzir o volume

comprimido para um valor qualquer em todas as camaras.

O controle determina o instante em que as valvulas de succdo irdo se fechar. Permite
que uma quantidade especifica de gas, de cada camara de compressao, retorne para cdmara de

succao.

No ciclo termodinamico, € possivel visualizar que a area do ciclo, que representa o
trabalho necessério para aquela compressao, reduz pela mesma propor¢ao de redugdo do volume
de gds comprimido. A curva de compressdo apresenta 0 mesmo comportamento, porém ela é
atrasada, reduzindo assim a linha de descarga. Na linha de suc¢do, identifica-se um retorno do

2

gés.

No ciclo termodinamico ideal, como explicado no Capitulo 4, a vdlvula de succ¢do
da camara ao lado do cabegote fecha na posi¢do 0° da manivela, ou seja, quando xp = X;qy-

Uma nova posicao de fechamento da valvula de suc¢ao € calculada por

XB = [Xmax, (8.2)

onde f varia de 0 até 1, representando a porcentagem do volume de gds nominal que se deseja
comprimir. Lembrando que a posi¢do inicial para xp estd localizado no PMI do cilindro, o

angulo da manivela correspondente a xp €

(8.3)

r

0 = arccos (fxmax —Lcosﬁ) .
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O problema deste método € a mudanca das principais harmonicas excitadas. Em
geral, um compressor duplo-efeito apresenta duas ondas por ciclo, o que significa uma excitagdo
principal de duas vezes a rotacdo do motor. Quando utilizado o controle continuo, € possivel
verificar quatro ondas em um ciclo. Caso seja aplicado um controle para 50% da carga nominal,

por exemplo, a excita¢ao principal do sistema passa a ser quatro vezes a rotacdo do motor.

8.3 Controle do Volume Morto

Através da utilizacdo de um dispositivo de volume controldvel no cabecote do ci-
lindro, o volume morto varia de tamanho. Am e Douglas (2012) apresentaram como vantagens

do método a redugdo da poténcia, da carga na haste e da temperatura de descarga.

Quando volume morto é aumentado, a area do ciclo termodindmico reduz. Dife-
rente do controle continuo, as curvas de expansdo e compressdo sdo prolongadas, reduzindo
o tamanho das linhas de descarga e suc¢do. O incremento de volume morto atua no aumento
direto do volume total da camara de compressdao. O volume morto fixo possui tamanho de 4%
até 16% do volume util (x,,,,,A) (BLOCH; HOEFNER, 1996). A Figura 8.1 ilustra o dispositivo

de controle do volume morto.

Pistio Valvul~a de I3
\ Sucgdo \
S I
VMV
|
- l
— = Valvula de
_ Descarga

Figura 8.1 — Representacdo do controle através do aumento de volume morto.

O esquema apresentado na Figura 8.1 ilustra o tamanho do volume morto fixo (/,),
as vélvulas de succdo e de descarga, o pistdo e o dispositivo que foi adicionado no cabecote
do cilindro, chamado de volume morto varidvel (VMV). A atuacdo no VMV resulta em um

controle da quantidade de gés que serd comprimido.

O principal problema deste método € o limite que se consegue aumentar este vo-

lume. Caso o volume morto seja muito grande, as valvulas de descarga podem néo abrir.
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9 ANALISE E INTERPRETACAO DOS RESULTADOS

Para validar os modelos apresentados, foram utilizados parametros do artigo Pe-
dreira (2013). Visando comparar os resultados, o mesmo compressor foi utilizado na simulagdo

de acionamento com motores sincrono e assincrono.

Para uma melhor andlise de resultados, este capitulo foi dividido em se¢des seme-
lhantes aos capitulos anteriores. Primeiramente, analisou-se a dindmica das mdquinas, com-
parando os resultados para ambos os tipos de acionamento. Em seguida, foram analisadas as
vibragdes torcionais, também comparando ambos acionamentos. A andlise de tensdes e de con-
trole foram feitas apenas no regime de operacdao da maquina. O comportamento cinemético das
vdlvulas foi analisado apenas no acionamento com motor sincrono. Em seguida, foram aplica-
dos os trés métodos de controle apresentados, novamente para ambos os tipos de acionamento.
Por dltimo, verificou-se o comportamento do compressor alternativo acionado por motor assin-

crono para diferentes volantes de inércias, através de andlises dinadmica e de vibragdes.

Os dados de entrada utilizados em todos os compressores sdao apresentados na Ta-
bela 9.1.

Tabela 9.1 — Dados de entrada do compressor.

Cilindro 1 | Cilindro 2
Diametro do pistdo [mm)] 305 220
Soma das massas da biela e do pistao [kg] 303 268
Massa da biela [kg] 68 68
Raio da manivela [mm)] 90 90
Comprimento da biela [mm)] 562,5 562,5
Espaco morto [%] 11 15
Pressdo de succdo [barg] 20,5 394
Pressdo de descarga [barg] 39,5 70,1
Expoente adiabatico do gas 1,35
Momento de inércia do volante de inércia [kgmz] 310
Nuimero de polos do motor elétrico 12
Poténcia do motor elétrico [KW] 800

Este compressor alternativo duplo-efeito com dois estdgios possui cilindros dispos-
tos em fase geometricamente e cinemdtica, ou seja, ambos 0s pistdes avancam para o PMS ou

PMI simultaneamente e possuem esforcos de flexdo nas mesmas direcoes.

A seguir sdo apresentadas as diferencas dos motores elétricos utilizados, sendo um
deles sincrono e o outro assincrono. Também estd apresentado a curva termodindmica do com-
pressor alternativo, a forca do gds que atua nos pistdes e o somatério de torques resistivos no

virabrequim.
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e Motor Sincrono

A velocidade angular de um motor sincrono de 12 polos € calculada pela Equacdo

(5.3), resultando no caso considerado em 600 RPM.

Conforme Doherty e Franklin (1920), quando ndo existe informagao exata de torque
sincronizante (7;) e torque de amortecimento (7;) do motor sincrono, pode-se adotar que o
primeiro € calculado por

Pop
T, = 9.1
Y= e, .1

e o torque de amortecimento € 10% do torque sincronizante, onde Py é a poténcia nominal do

motor elétrico, p o nimero de polos do motor e w; a velocidade sincrona.

Desta forma, calcularam-se os torques sincronizante e amortecido como sendo 76,43
kNm/rad e 7,64 kNms/rad respectivamente.

e Motor Assincrono

A curva de torque do motor, ilustrada na Figura 9.1, foi gerada através da combina-
cdo de trés polindmios, resultando na seguinte expressao para o torque em kN/rad (PEDREIRA,
2013):

660 + 12756 0<6<44 rad/s
Tn = { 360% — 30086 + 77962 44 <0< 58,7 rad/s 9.2)

—20226% 42394256 — 7062091 58,7 <0 < 62,8 rad/s

30

25

20

Torque aplicado [kNm]
o

0 100 200 300 400 500 600
Roragéao do rotor [RPM]

Figura 9.1 — Torque estatico do motor elétrico assincrono a vazio.

Na Equacdo (9.2), as velocidades angulares sdo calculadas utilizando a unidade de
rad/s, enquanto na Figura 9.1 o eixo das abcissas € apresentado em RPM. O motor elétrico
assincrono tem como caracteristica apresentar um torque nulo quando a rotagdo se iguala a

velocidade do campo magnético, como acontece na Figura 9.1.
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e Curva termodinamica, for¢as do gés e torque resultante para rotagdo constante

O ciclo termodinamico ideal resultou conforme ilustrado na Figura 9.2.
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Figura 9.2 — Ciclo termodindmico de compressores alternativos duplo-efeito ideal.

Na Figura 9.2, observa-se que o curso do pistdo € de duas vezes o raio da manivela,
ou seja, 180 mm, para biela e manivela rigidas, esta relacdo sempre serd mantida. A pressdo de
descarga da Figura 9.2a € a pressdo de suc¢do da Figura 9.2b, condizente com um compressor

de dois estdgios. A forca exercida pelos gases nos pistdes estd ilustrada na Figura 9.3.
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Figura 9.3 — Forca resultante sobre o pistdo de cada cilindro.

A forca que atua sobre o pistao oscila em valores positivos e negativos, conforme a
Figura 9.3. Isto ocorre pois se trata de compressor duplo-efeito, havendo pressdo em ambos os

lados do pistdo. Compressores de efeito simples ndo possuem este comportamento.

Tendo como entrada os parametros apresentados na Tabela 9.1 e a forca apresentada

na Figura 9.3, foi possivel calcular, para uma velocidade constante, o torque resultante ilustrado

na Figura 9.4.
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Figura 9.4 — Torques resistivos de cada cilindro e resultante para velocidade constante de 600
RPM.

Na Figura 9.4, € possivel observar a existéncia de duas ondas por ciclo, que € uma
caracteristica de compressores alternativos duplo-efeito. Pelo fato dos cilindros estarem em fase
cinematicamente, os torques dos mesmos apresentam comportamento em fase. Na posi¢do de
0° e 180° os pistdes estdo, respectivamente, no PMS e PMI. As for¢as que atuam no pistdo sdo
minima e maxima respectivamente (Figura 9.3) e as suas acelera¢des lineares sio mdximas em

modulo. Isto resultou no torque quase nulo nestes instantes.

9.1 Cinematica e Dindmica

Utilizando os métodos apresentados no Capitulo 5, calcularam-se as velocidades
angulares e os torques aplicado por ambos os motores. Estes resultados estdo ilustrados nas

Figuras 9.5 e 9.6, respectivamente.
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Figura 9.5 — Velocidade angular do virabrequim em fun¢do do tempo.
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Figura 9.6 — Torque desenvolvido pelo motor elétrico em funcdo do tempo.

O tempo escolhido para fazer as simulacdes foi de 5 s. Em ambas as figuras (Figuras
9.5 € 9.6), observa-se um regime de partida no acionamento assincrono. O motor sincrono nao
atua fora da velocidade sincrona, por este motivo ele opera apenas no regime permanente. Para
atingir o regime permanente, 0 motor sincrono necessita operar como motor assincrono durante

o regime transiente ou através de um outro motor para a partida.

Na Figura 9.6a, identifica-se um pico de torque, ultrapassando os 25 kNm, ocor-
rendo um pouco antes de atingir o regime de operagdo. Como consequéncia, no regime transi-

ente (partida), o motor elétrico possui uma corrente elevada, sendo prejudicial ao mesmo.

Para facilitar a comparagdo dos resultados, a Figura 9.7 apresenta uma ampliagao

das Figuras 9.5 e 9.6 para um ciclo de operagdo do virabrequim.
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Figura 9.7 — Resultados das Figuras 9.5 e 9.6 ampliados para um ciclo do virabrequim.

Na Figura 9.7a, observa-se que a velocidade angular média do motor sincrono esta

na sua velocidade sincrona, apresentando uma amplitude de oscilagdo menor do que o motor
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assincrono, que possui sua velocidade angular média um pouco abaixo da sincrona. Este é um

resultado esperado, devido as caracteristicas de funcionamento de ambos os motores.

Os torques ilustrados na Figura 9.7b também sao condizentes, apresentando uma
amplitude de oscilacdo maior no motor sincrono. Para reduzir a oscilacdo de aceleracdo e ve-
locidade, € necessario que o torque desenvolvido pelo motor elétrico se assemelhe ao torque

resistivos dos cilindros, sendo estes de grandes amplitudes de oscilacao.

Os graficos da Figura 9.8 ilustram a influéncia dos torques resistivos € inerciais no

torque do motor.
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Figura 9.8 — Torques dos cilindros, inerciais € do motor em fun¢do do angulo do virabrequim.

O torque do motor elétrico € a soma dos torques resistivos mais o torque inercial do
volante. O volante de inércia apresentou torque com sinal contrario ao dos cilindros, reduzindo
a amplitude de oscilag@o. Para ambos os tipos de acionamento, os comportamentos dos torques

foram semelhantes, conforme a Figura 9.8.

9.2 Vibracoes Torcionais

Para simular o comportamento das vibragdes torcionais, alguns dados adicionais de
entradas sdo necessdrios. A maquina simulada é a mesma apresentada na Tabela 9.1. Assumiu-
se que o sistema equivalente € do tipo massa-mola, onde os coeficientes de amortecimento sao

desprezados. Os coeficientes de rigidez torcional e inércias sao apresentados na Tabela 9.2.

Com estes parametros definidos, os primeiros resultados obtidos sdo as frequéncias

naturais ndo rigidas, apresentadas na Tabela 9.3, e os modos de vibrar, ilustrados na Figura 9.9.

Um sistema de cinco GDL apresenta quatro frequéncias naturais ndo rigidas, a

frequéncia rigida possui valor nulo, caracterizando um movimento rigido.

Todas as frequéncias naturais desta maquina resultaram superiores a sua velocidade

de operagdo. Porém, elas podem ser excitadas por uma das harmonicas.



74

Tabela 9.2 — Parametros para o modelo de vibragdes torcionais.

Parametro Valor
Momento de inércia do motor elétrico [kgmz] 130
Rigidez entre motor e acoplamento [MNm/rad] 8
Momento de inércia do acoplamento [kgm?] 10
Rigidez entre acoplamento e volante de inercia [MNm/rad] 40
Rigidez entre volante de inercia e primeiro cilindro [MNm/rad] 8
Momento de inércia dos cilindros [kgmz] 7
Rigidez entre cilindros [MNm/rad] 8

Tabela 9.3 — Frequéncias naturais

Modo | Frequéncia natural [Hz]
1 42.58
2 107.44
3 275.61
4 352.98
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Figura 9.9 — Modos de vibrar das frequéncias ndo-nulas.

No grafico da Figura 9.9, observa-se que o primeiro modo € excitado principalmente
no motor elétrico, o segundo € excitado nos cilindros em fase, os cilindros em fases opostas

foram excitados no terceiro e o tltimo possui seu modo concentrado no acoplamento.

Como o trabalho utiliza parametros iguais nos motores elétricos sincrono e assin-
crono, ndo existem diferencas de frequéncias naturais e modos de vibrar entre as maquinas. Isto

foi feito com o objetivo de facilitar a comparacdo dos acionamentos.

As Figuras 9.10 e 9.11 ilustram os gréficos de amplitude de angulo de tor¢do para

compressores alternativos acionados por motores assincrono e sincrono, respectivamente.
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No regime transiente da Figura 9.10, € possivel perceber picos de amplitude angular.
Estes picos sdo causados por excitagdes de frequéncias naturais durante a partida da maquina.
Os compressores alternativos acionados por motores elétricos possuem como momento critico
a sua partida.

O resultados da Figura 9.11 apresentaram uma oscilag@o angular significativamente
menor que a Figura 9.10. Isto é perceptivel devido as escalas utilizadas nos gréficos. A oscila-
cdo angular € influenciada pela flutuagdo de velocidade angular. O motor elétrico sincrono por

possuir rotacdo quase constante apresenta amplitudes menores de vibracdes torcionais.

Para mostrar como fica o grafico da oscilacdo angular em fun¢do do tempo, a Fi-
gura 9.12 ilustra as 12 harmonicas de oscilagdo angular do cilindro 2 em fun¢do do dngulo do

virabrequim em 1 ciclo da operagdo em regime permanente.

Oscilagao angular [GRAUS]

100 150 200
Angulo do Virabrequim [GRAUS]

Figura 9.12 — Oscilagao angular da Figura 9.10e em fun¢ao do angulo do virabrequim.

Através da Figura 9.12, € facil identificar as harmonicas de maiores amplitudes. A
1? e a 11* harmonicas apresentaram maiores modulos, sendo seguida pela 12%. O nimero de

oscilagdes que a harmonica desenvolve em um ciclo € correspondente a sua ordem.

No regime de partida dos compressores alternativos, € possivel analisar as vibra¢des
pelos gréficos conhecidos como torciograma. Nele se coloca a velocidade angular nas abscissas
e a amplitude de oscilagdo angular nas ordenadas. O torciograma é o melhor grafico para validar

resultados com o diagrama de Campbell. A Figura 9.13 apresenta o torciograma da Figura 9.10a.

O diagrama de Campbell esta apresentado na Figura 9.14. O mesmo diagrama repre-
senta 0 compressor alternativo acionado com motores assincronos e sincronos, observando-se

que na partida as mesmas harmonicas serdo excitadas.

Os pontos em vermelho na Figura 9.14 indicam as rotagdes criticas de partida.
Percebe-se que existem excitacdes em aproximadamente 325 RPM, 370 RPM, 425 RPM, 510

RPM, dentre outras, todas multiplos da primeira frequéncia ndo rigida. Na Figura 9.13, as mes-
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Figura 9.14 — Diagrama de Campbell.

mas rotagdes apresentaram picos maiores de amplitude de oscilacdo.

A linha azul vertical na Figura 9.14 marca a velocidade angular de operagdao do com-
pressor sincrono e a velocidade do campo magnético do compressor assincrono. Na segunda
frequéncia natural ndo nula, a 11?* harmonica apresenta um ponto muito préximo a esta linha.
Esta poderia ser uma velocidade de operacao critica para a maquina, especialmente quando aci-
onado por motor assincrono, em que sua velocidade angular ¢ um pouco menor que a velocidade

do campo magnético.

O problema da 11* harmonica somente ndo se mostrou critico, pois o torque de-

senvolvido pelo motor e os resistivos pelos cilindros possuem amplitudes muito baixa nesta
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harmonica. A Figura 9.15 apresenta o espectro de torque desenvolvido pelo motor elétrico.

Torque [kN.m]
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Figura 9.15 — Espectro do torque desenvolvido pelo motor assincrono.

A 11? harmdnica para uma rota¢do préxima a 592 RPM no regime de operagao,
conforme Figura 9.7a, representa o valor de 6512 RPM. Como pode ser visto na Figura 9.15, o
torque de excitagdo € quase nulo para essa frequéncia, o que justifica a inexisténcia de grandes

amplitudes angulares da 11% harmonica.

Ainda na Figura 9.15, € possivel observar quais harmOnicas o motor poderia excitar.
Neste caso, as trés harmonicas mais criticas seriam, em ordem, a 12, 2% e 32, correspondente as
rotacdes de 592 RPM, 1184 RPM e 1776 RPM, respectivamente.

As oscilagOes angulares geram torques de vibragdes. Os torques de vibragdes sdo
ilustrados na Figura 9.16.
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Figura 9.16 — Torques gerados pelas vibragdes torcionais em funcdo do tempo.

Na Figura 9.16a, o torque atuante no virabrequim entre o volante e o cilindro 1
apresentou maior amplitude de oscilacdo. Analisando a Figura 9.10, observa-se que a diferenca
das somas das harmoénicas entre o volante e o cilindro 1 é maior do que a diferenca da soma

entre os dois cilindros.
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Os gréficos da Figura 9.16 apresentam sua média somadas as oscilacdes de vibra-
coes. Esta média corresponde ao torque dinamico existente no GDL anterior ao trecho, ou seja,

unico torque de vibracao que nao existe média € o trecho entre acoplamento e volante de inércia.

Quase ndo se percebe torque causado pelas vibracdes na Figura 9.16b. O compres-
sor alternativo acionado por motor sincrono com os parametros adotados ndo apresentou vibra-
coes significativas. A oscilacdo de torque entre o volante e o cilindro 1 resultou em amplitude
quase 300 vezes menor quando comparado com a Figura 9.16a. A mesma relacao de 300 vezes
existe na comparacao da diferenca de amplitude em regime permanente das Figuras 9.10d e

9.10c com as Figuras 9.11d e 9.11c, respectivamente.

9.3 Tensoes e Fadiga

Com base nos resultados dos esfor¢os dindmicos e das vibragdes torcionais, empregou-
se a formulacdo apresentada no Capitulo 7 para calcular as tensdes mdximas e minimas no vira-
brequim, o qual foi modelado como uma viga de secao circular constante submetido a esforcos
de tor¢do e flexdo. Para obter as tensdes, utilizaram-se os valores indicados na Tabela 9.4 para

o modelo considerado.

Tabela 9.4 — Parametros necessarios para andlise de tensao.

Parametro Valor de Entrada
Massa do volante de inércia [kg] 400
Comprimento equivalente do munhdo [mm] 250
Comprimento equivalente do moente [mm)] 280
Diametro externo do munhédo [mm] 150
Raio do filete do munhio [mm)] 20
Didmetro externo do moente [mm] 150
Raio do filete do moente [mm] 20
Espessura do braco [mm] 3
Maior largura do braco [mm] 300
Menor largura do brago [mm] 200
Diametro interno do munhao [mm] 20
Diametro interno do moente [mm)] 20
Tensao de escoamento do material [MPa] 650

Como primeiro passo para se obter as tensdes, calculou-se o comprimento equiva-
lente total do eixo. Somaram-se os comprimentos dos munhdes e moentes, os raios dos filetes e
as espessuras dos bracos, levando-se em conta que ha dois cilindros no compressor considerado.
Os mancais sdo posicionados nas duas extremidades do eixo e o acoplamento € tratado como
um mancal. Com isto, tem-se a representacdo do modelo de viga equivalente ilustrada na Figura
9.17.

A Figura 9.17 ilustra o modelo de viga para o plano xz. No plano xy aparece o vetor

peso do volante de inércia na posi¢ao 0.29 m.
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Figura 9.17 — Representagcdo do modelo de viga equivalente para o virabrequim.

Estas medidas sao empregadas para o cdlculo das expressdes da forcas cortantes e

dos momentos fletores e torsor usando as expressdes indicadas no Capitulo 7.

As tensdes de cisalhamento e flexao maximas foram calculadas no instante de ma-
ximo torque em regime permanente. As tensdes minimas foram calculadas no instante de mi-

nimo torque do regime permanente.

A Figura 9.18 ilustra os diagramas dos momentos torsor e fletor obtido na condi¢c@o
de méximo e minimo torques do compressor assincrono. A partir desse diagramas, calcularam-
se as tensOes normais (devido a flexdo) e de cisalhamento (devido a0 momento torsor) maximas.
Com os graficos de momento fletor e torsor minimo, calcularam-se as tensdes minimas. Os
resultados sdo apresentados na Tabela 9.5. Calcularam-se ainda as tensdes normais equivalentes
de von-Mises nos munhdes e moentes.

Tabela 9.5 — Tensdes calculadas com base na condi¢ao de méximo torque de excita¢cdo no com-
pressor alternativo acionado por motor assincrono.

Tensoes Valor [MPa]
Tensdo normal de flexao maxima 215.40
Tensdo de cisalhamento de tor¢ao maxima 77.67
Tensdo equivalente de von-Mises maxima sem a corre¢ao 753 96
pelos fatores de concentracdo de tensao '
Tensdo normal de flexao minima 153.26
Tensao de cisalhamento de tor¢do minima 58.93
Tensao equivalente de von-Mises minima sem a correcao 184.14
pelos fatores de concentracio de tensao '
Tensdo equivalente de von-Mises média no moente 266.55
Tensdo equivalente de von-Mises alternada no moente 40.78
Tensdo equivalente de von-Mises média no munhdo 266.55
Tensdo equivalente de von-Mises alternada no munhao 40.78

No caso estudado, o torque de vibracdes somente foi significativo para o compressor

alternativo acionado por motor assincrono. Nas Figuras 9.18e e 9.18f, as amplitudes de torque
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Figura 9.18 — Esfor¢os maximos atuantes no virabrequim para o caso de torque maximo em
regime permanente.

de vibracdes foram somadas nas posi¢des intermedidrias entre os GDL correspondentes. Como
exemplo, o torque entre cilindro 1 e o volante foi somado na posicao intermedidria entre estes

dois componentes.

Na Figura 9.18, percebe-se que todos os momentos fletores tiveram comportamen-
tos semelhantes. Apenas a Figura 9.18d apresentou sinais opostos. Em magnitude, os momentos

fletores em y foram significativamente superiores aos momentos fletores em z.

A Tabela 9.5 apresenta os valores de tensdes no virabrequim, sendo as tensdes nor-
mais médias as de maior valor. As tensdes alternadas sdo influenciadas pelas vibragdes, en-
quanto as médias nao sdo. A partir deste resultados, foi calculado o fator de seguranca pelo

critério de Goodman, resultando em 4.32 e 4.32 para o moente € o munhao respectivamente.
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Estes resultados indicam a operagdo segura da maquina. Caso as pressdes ou velo-
cidade de operagdo fossem elevadas, os calculos deveriam ser refeitos, pois reduziriam o fator

de segurancga, acarretando falhas do equipamento.

A Tabela 9.6 apresenta os resultados obtidos a partir dos esforcos exercidos no
virabrequim do compressor alternativo acionado por motor sincrono na condi¢do de maximo e

minimo torques.

Tabela 9.6 — Tensdes calculadas com base na condi¢ao de méximo torque de excitagcdo no com-
pressor alternativo acionado por motor sincrono.

Tensoes Valor [MPa]
Tensdo normal de flexdo maxima 216.31
Tensao de cisalhamento de tor¢io maxima 27.01
Tensdo equivalente de von-Mises médxima sem a correcao 22132
pelos fatores de concentracio de tensao ’
Tensao normal de flexdo minima 156,18
Tensao de cisalhamento de tor¢do minima 1,10
Tensdo equivalente de von-Mises minima sem a correcao 156.19
pelos fatores de concentragio de tensao ’
Tensao equivalente de von-Mises média no moente 190,41
Tensdo equivalente de von-Mises alternada no moente 47,32
Tensdo equivalente de von-Mises média no munhdo 190,41
Tensdo equivalente de von-Mises alternada no munhao 47,32

Com base na Tabela 9.6, os fatores de seguranca de Goodman resultarem em 5,28
para o moente € 0 munhdo. Assim como no compressor acionado por motor assincrono, a ope-

racao neste caso ocorre com seguranca.

Seguem algumas conclusdes ao comparar as Tabelas 9.5 e 9.6. Todas as tensoes
normais sao muito proximas; tensoes de cisalhamento sdo significativamente inferiores no mo-
tor sincrono devido a baixa oscilacdo de vibracdes; e as tensdes normais sao predominantes,

fazendo com que as tensdes de von-Mises de ambas as simulagdes sejam proximas.

Foi analisado o compressor alternativo acionado por motor sincrono em uma si-
tuacdo onde o segundo cilindro estivesse em fase cinematicamente, porém defasado em 180°
geometricamente. Neste caso, o esfor¢o de flexdo do segundo cilindro ficam em sentido con-
trario as do primeiro. Como resultado, foi obtido um fator de seguranca de Goodman de 5,73
para o moente e 0 munhdo, tornando-se uma maquina mais segura. Nao se alteraram as tensdes
de cisalhamento. Porém, as tensdes normais maxima e minima reduziram em aproximadamente

10%. As tensdes alternadas de von-Mises também apresentaram reducdes significativas.
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9.4 Influéncia do Vazamento nas Valvulas

Os dados necessdrios para simular o comportamento das valvulas sdo apresentados

na Tabela 9.7.

Tabela 9.7 — Parametros necessdrios para andlise do comportamento das vélvulas.

Parametro Valor de Entrada
Coeficiente de ndo idealidade das valvulas 1
Raio das valvulas [mm)] 22,5

1

Rigidez das valvulas [kN/m]
Coeficiente de amortecimento das valvulas [KNs/m] 1,5
Massa das vélvulas [g] 100
Densidade do gés utilizado [kg/m’] 0,09

Os dados utilizados foram os mesmos para as vdlvulas de succdo e de descarga.
Com esta andlise, é possivel encontrar um ciclo termodindmico mais proximo do real. Porém,
seguem-se as hipoteses de trabalho isentrépico, cilindro isolado termicamente, gds ideal, entre

outros. A Figura 9.19 ilustra o ciclo termodinamico resultante do cilindro 2 e as forcas dos gases

sobre os pistdes de ambos os cilindros.

n
=3
3
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= = = Lado do Cabecote q = = = Cilindro 2| 4

a
3

a =)
S 3
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°
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(b) Forgas sobre os pistdes.

0 002 004 006 008 01 012 014 0.16 0.18 0
Posicéo do pistao [m]

(a) Ciclos termodinamicos.

Figura 9.19 — Ciclo termodinamico e forcas dos gases considerando comportamento das valvu-

las.

A linha pontilhada preta da Figura 9.19a simboliza as pressdes de succio e de des-
carga do projeto. A drea formada acima da linha de descarga sdo perdas de energia relacionadas
a vdlvula de descarga; a drea abaixo da linha de succdo sdo perdas devido a vélvula de sucg¢do.

A Figura 9.19b apresenta as forgas atuantes nos pistdes devido as pressdes dos gases.
A Figura 9.20 apresenta os gréficos obtidos de torque desenvolvido pelo motor e

seu respectivo espectro.
A média do torque ilustrado na Figura 9.20a resultou em 11,57 kNm e consequen-

temente uma poténcia nominal de 727,04 kW. Nos resultados que desconsideram as perdas
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Figura 9.20 — Torque e seu espectro desenvolvido pelo motor sincrono considerando vazamento

de gés.

causadas pelas valvulas estes valores foram de 10,08 kNm e 633,41 kW respectivamente. As

perdas causadas pelas valvulas foram de 12,88%.

As vibragdes torcionais nao sofreram grandes alteracdes. As tensdes resultaram

conforme a Tabela 9.8.

Tabela 9.8 — Tensdes calculadas com base na condi¢do de médxima torque de excitagdo no com-
pressor alternativo acionado por motor sincrono com vazamento de gas.

Tensoes Valor [MPa]
Tensdo normal de flexdo maxima 239,42
Tensao de cisalhamento de tor¢io maxima 30,84
Tensdo equivalente de von-Mises médxima sem a correcao 245,30
pelos fatores de concentracio de tensao ’
Tensao normal de flexdo minima 153,86
Tensdo de cisalhamento de tor¢do minima 1,24
Tensdo equivalente de von-Mises minima sem a correcao 133.88
pelos fatores de concentragdo de tensao ’
Tensdo equivalente de von-Mises média no moente 216,42
Tensdo equivalente de von-Mises alternada no moente 50,12
Tensdo equivalente de von-Mises média no munhdo 216,42
Tensdo equivalente de von-Mises alternada no munhao 50,12

Todas as tensoes da Tabela 9.8 resultaram em valores maiores que as apresentadas

na Tabela 9.6. Consequentemente, o fator de seguranca de Goodman resultou menor, sendo

de 4,75 no moente e no munhdo. As perdas das védlvulas se mostraram significativas para o

dimensionamento e operacao dos compressores alternativos.



86

9.5 Aplicacao dos Controles de Poténcia

Como o controle de passo (Step) opera apenas para 0%, 50% e 100% de carga,
nesta secao foi escolhido aplicar os trés métodos explicados no Capitulo 8 com 50% no regime
de operacao, facilitando as comparagdes dos resultados. No regime de partida, foi aplicado o
controle de passo de 100%, fazendo com que o compressor nao exerca trabalho de compressao.

Foi desconsiderado o comportamento das valvulas. O ciclo termodindmico resultou conforme

ilustrado na Figura 9.21.
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(a) Controle de passo. (b) Controle do volume morto.
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(c) Controle continuo.

Figura 9.21 — Ciclo termodinamico do segundo cilindro com aplicagdao de 50% de controle.

Na Figura 9.21a, € possivel identificar que a valvula de suc¢do do lado do cabecote
foi mantida aberta durante toda operacdo. No segundo cilindro, a vdlvula de su¢do do lado da

haste foi mantida aberta no primeiro cilindro.

No controle continuo, os dois lados do pistdo apresentaram influéncia. Percebe-se
que existe uma parcela de devolucdo de gas para a camara de sucgdo na Figura 9.21c. A area do

ciclo ao lado da haste possui metade do tamanho da ilustrada na Figura 9.21a.

Quando o volume morto recebe 50% de incremento ndo significa que a area do ciclo
termodindmico serd reduzida pela metade, como ocorreu no controle continuo. A Figura 9.21b

mostra que as dreas sofreram achatamento, prolongando a expansdo e a compressao do ciclo.
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Na partida sem carga de compressao, com aplicacdo de 0% do controle step, o

torque obtido € mostrado na Figura 9.22.

28

Torque [kN.m]

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2
Tempo [s]

Figura 9.22 — Torque desenvolvido pelo motor na partida do compressor alternativo sem carga
de compressao.

Conforme a Figura 9.22, foram necesséarios um pouco mais que 1,2 s para partir o
compressor. Este valor representa uma redugdo de aproximadamente 65% do tempo necessa-
rio para partir em plena carga. Isto reduz a corrente e consequentemente o sobreaquecimento
do motor elétrico. A velocidade angular do virabrequim acelera mais suavemente, sem tantas

oscilacOes como se observa na partida da Figura 9.5a.

Os torques desenvolvido pelo motor para os trés controles aplicados sdo ilustrados

na Figura 9.23.
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Figura 9.23 — Torques desenvolvidos pelo motor assincrono no regime de operacdo com aplica-
cdo de 50% de controle.

Os torques médios da Figura 9.23 foram 5,19 kNm no controle de passo, 4,7 kNm no
controle continuo € 6,91 kNm no controle de volume morto. Isto mostra que a melhor redugao
ocorre no controle continuo. O seu problema é a forma do espectro de torque. Um compressor
alternativo que utiliza deste controle deve ser projetado previamente para isso. A Figura 9.24
mostra os espectros para os trés casos. O controle de passo apresentou melhor comportamento,

enquanto o controle continuo resultou na excitacdo de diversas frequéncias.
As amplitudes de oscilagOes angulares sdo ilustradas na Figura 9.25.

Observa-se na Figura 9.25 que o controle continuo resultou em maiores amplitudes.
A ordem das amplitudes mudou. Por exemplo, na Figura 9.25¢, a 11* harmdnica apresenta

amplitude maior do que a mesma harmonica nos demais controles.

Na Tabela 9.9 sdo apresentados os resultados dos fatores de segurancga para os dife-
rentes métodos de controle. O melhor resultado obtido, utilizando o critério de Goodman, para

o compressor simulado na aplicacdo de 50% de controle foi para o método de controle continuo.

Embora os torques causados pelas vibracdes torcionais tenham resultado em maio-

res amplitudes no controle continuo, os torques e forcas devido as carga e inércias foram meno-
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Figura 9.24 — Espectros dos torques desenvolvidos pelo motor assincrono no regime de opera-
¢do com aplicacdo de 50% de controle.

Tabela 9.9 — Fatores de seguranca de Goodman para os diferentes controles aplicados.

Fator de Seguranca de Goodman
Moente Munhao
Controle de passo 4.93 4.93
Controle Continuo 5.57 5.57
Controle do Volume Morto 4.95 4.95

res. Como os torques de vibra¢des ndo influenciam na flexdo do virabrequim, e a flexdo sendo
de maior influencia nas tensdes de von-Mises, justifica-se a melhor performance do controle

continuo na andlise de fadiga.

9.6 Influéncia do Volante de Inércia

Para verificar a influéncia do volante de inércia no comportamento mecanico do
compressor alternativo, foram feitas algumas simula¢des das maquinas apresentadas na Tabela
9.1 acionada por motor assincrono. Os resultados apresentados nesta secdo sao as velocidades

angulares, torques resultantes e amplitudes de vibracdes.

Em todas as simulacdes foi possivel concluir que quanto maior o volante de inércia,
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Figura 9.25 — Amplitude de oscilag@o angular do cilindro 2 com aplicacdo de 50% de controle.

maior € o tempo necessdrio para partir a maquina. As frequéncias naturais nao rigidas sdo in-
fluenciada pela inércia do volante, porém quando volante € muito grande esta influéncia satura.
A Figura 9.26 ilustra a variacdo das frequéncias naturais em funcdo da inércia do volante. A

oscilagcdo de velocidade angular para diferentes inércias s@o ilustradas na Figura 9.27.
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Figura 9.27 — Um ciclo de velocidade angular do compressor alternativo acionado pelo motor
assincrono para diferentes volantes de inércias.

Quanto maior a inércia, menor a oscilagdo da velocidade angular. Esta € a principal
func¢do do volante de inércia. Independente do motor utilizado no acionamento, 0 mesmo com-
portamento é observado. Um dos problemas de inércias muito grande estd na partida. O tempo
necessdrio para atingir o regime de operagcdo € um parametro critico para o motor elétrico, de-
vido ao sobreaquecimento do motor elétrico.

No motor sincrono, o volante de inércia € fundamental para reduzir a oscilagcdo da
posi¢do do rotor. Caso esta oscilagdo seja maior que a distancia dos polos, o rotor perde sincro-

nismo com o campo magnético, fazendo com que o mesmo perca sua principal caracteristica,
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que € manter a rotagdo constante na velocidade do campo magnético.

A Figura 9.28 ilustra o torque desenvolvido pelo motor elétrico em um ciclo para
diferentes inércias. Observa-se que a amplitude de oscilagdo do torque reduziu com o aumento
da inércia. A principal fun¢do do volante de inércia € reduzir a oscilacao de velocidade angular.
No caso do motor assincrono, onde o torque médio desenvolvido estd em funcao da velocidade,
conforme a curva de torque estitico, ocorre uma reducdo da flutuagcdo de torque médio quando

se reduz a oscilacdo de velocidade angular.

25
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Figura 9.28 — Torques desenvolvidos pelo motor assincrono para diferentes volantes de inércias.

No motor sincrono, o comportamento se mostrou diferente. Neste caso, a flutuagdo
de torque desenvolvido pelo motor sincrono reduz com o aumento da inércia até certo valor.
Assim como nas frequéncias naturais, a influéncia do volante no torque durante o regime de
operacdo satura. O termo inercial do equilibrio de torques se torna quase constante, ou seja,

com o aumento da inércia, a aceleracdao angular reduz na mesma propor¢ao e vice-versa.

As amplitudes de vibracOes estdo ilustradas na Figura 9.29. Observa-se que as
harmonicas excitadas se alteram, pois a inércia do volante muda as frequéncias naturais da

maquina e, sendo assim, excitam diferentes ordens.

A 11? harmonica na Figura 9.29b, é excitada a 6586,7 RPM, a segunda frequéncia
natural nio rigida do compressor com volante de 150 kgm? é de 6596 RPM. Por serem valores
muito proximos, a amplitude de vibracdes desta harmodnica resultou maior do que a mesma

harmonica nas Figuras 9.29a e 9.29c.

Na Figura 9.29c, acontece mesma coisa, a 4* harmonica excita a 1? frequéncia natu-
ral ndo rigida. A 1? frequéncia € de 2419 RPM e a 4* harmonia excita frequéncia de 2392 RPM.
Embora esta excitacao esteja mais distante que no caso anterior, seu resultado é mais perceptivel

devido a natureza do torque, que em seu espectro possui maior amplitude nesta harmonica.

As tensdes de cisalhamento, quando utilizado o volante de inércia de 500 kgmz,
resultou elevada. Enquanto na Tabela 9.5 a tensdo de cisalhamento méxima era de 77,67 MPa,

com este volante o resultado foi de 117,29 MPa. A minima tensdo mudou de 58,93 MPa para
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Figura 9.29 — Oscilag¢ao de amplitudes angulares em fun¢do do tempo para diferentes inércias.

110,62 MPa. Como consequéncia, o fator de seguranca de Goodman resultou em 3.45 para o

moente € 0 munhao.

Nesta andlise de tensdes nao foi considerado que a mudanca do volante de inércia
mudaria a sua massa. Caso esta consideragao fosse feita, seriam esperados piores resultados de

fator de seguranca e acréscimos das tensdes normais.
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10 CONCLUSOES

Neste trabalho, foi desenvolvido um programa capaz de simular a dindmica, as vi-
bracdes torcionais, os esforcos e a fadiga de um compressor alternativo duplo-efeito com um

nimero arbitréario de cilindros para diferentes regimes de operacoes.

O projeto possui carater multidisciplinar devido a quantidade de tépicos que foram
analisadas. Nao existem muitas referéncias que verificam a influéncia do acionador nas tensoes
do virabrequim, ou a influéncia do comportamento das valvulas nas vibragdes torcionais, entre
outros. No programa desenvolvido, através das alteragdes de poucos dados, € possivel realizar

comparacdes do funcionamento do compressor alternativo.

Utilizando o procedimento de Newton-Euler foi obtido o modelo para o cdlculo dos
esfor¢os dinAmicos no mecanismo pistdo-biela-manivela do compressor alternativo para uma
velocidade angular varidvel. Foram considerados acionamentos por motores elétricos sincronos
e assincronos. Quando comparados, os motores simulados apresentaram diferentes comporta-

mentos mecanicos, variando a flutuagdo de velocidade angular e de torque desenvolvido.

Apresentou-se o modelo para o cdlculo de vibragdes torcionais no virabrequim de
um compressor alternativo duplo-efeito. As curvas de amplitude do angulo de tor¢do resultaram
em valores admissiveis no regime permanente. J4 no regime transiente (quando acionamento €
devido a maquina assincrona), os resultados apresentaram altas amplitudes de oscilacdo angular.
Altas oscilacdes angulares geram grandes tensdes devido a vibragdes, podendo causar falhas no

virabrequim ou mesmo em outros componentes da maquina.

Com a anélise de vibracgdes, foi possivel utilizar o diagrama de Campbell para de-
terminar as velocidades criticas do compressor alternativo. Estas velocidades também puderam

ser observadas nas curvas de amplitudes do angulo de tor¢ao.

Foi implementado o comportamento das vélvulas, de forma que foi possivel obter
resultados das perdas que as mesmas geram. Estas perdas se mostraram altas, resultando em

mais de 10% da energia nominal necessaria para mover 0s COrpos € comprimir o gas.

Os esfor¢os de tor¢do e de flexdo dindmicos foram aplicados em um modelo de
viga hiperestético para a determinacdo das forcas de reagdes nos mancais e as distribui¢des
de tensdes. A partir disto, calcularam-se os fatores de seguranga para o virabrequim. No di-
mensionamento do compressor € na operacdo assumida, os fatores de seguranca resultaram

satisfatorios.

Através de trés diferentes métodos de controle (step, continuo e aumento do volume
morto) foi reduzida a carga de operacdao da maquina. Os trés apresentaram diferentes compor-

tamentos de dindmica, vibragdes torcionais, esforcos e fadiga.
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Na variacdo do volante de inércia, percebeu-se uma influéncia do mesmo na osci-
lagcdo de velocidade angular, sendo fundamental no controle de vibragdes e no funcionamento
adequado dos motores de acionamento. Notou-se também uma influéncia no torque resultante
no virabrequim, porém somente até certo valor. Esta influéncia é desprezivel para grandes inér-
cias. Tal conclusdo € consistente com a literatura, onde ressalta-se a importancia da inércia no

controle de velocidade angular.

10.1 Trabalhos Futuros

Nesta secdo, apresentam-se sugestdes de trabalhos futuros. A maioria delas ja fo-
ram estudadas, porém ainda ndo existe um trabalho que considera a influéncia destes itens nas
vibracOes e tensoes do compressor alternativo. Sao elas:

e Considerar a elasticidade dos componentes do conjunto manivela-biela-pistao;

e Reproduzir o comportamento real dos gases de compressao, considerando gradiente de
pressdo dentro da camara de compressao, variagdo de temperatura do gés e troca de calor

com o cilindro;
e Aplicar no acionamento a curva dinamica do motor elétrico assincrono;
e Adicionar no modelo de vibragdes mais graus de liberdade.

e Validar pelo método de elementos finitos os cdlculos de tensdes reproduzidos nesta dis-

sertacao;

e Realizar validagdes experimentais do comportamento dinamico e de vibragdes torcionais.
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ANEXO A - PROGRAMA - CRANKLAB

O programa CrankLab foi desenvolvido em MatLab. O CrankLab 1€ em arquivo de
extensdo ‘.txt” contendo os dados de entradas usando palavras-chaves. Como saida, o programa
gera um relatério técnico de extensdo ‘.html’, onde sdo apresentados todos os resultados em

formas de tabelas e gréficos.

As palavras-chaves e os respectivos parametros sdo gerados a partir de outro pro-
grama que possui uma interface grafica e foi desenvolvido em Python. A Figura A.1 apresenta

a -a interface grafica do programa CrankLab.

@& CranklLab-Interface — O -

Pardmetros Iniciais

Mdamero de cilindros: @ 2 w

Acionamento: @ Motor Assincrono

Posicdo dos cilindros: (L) |Horizontal ~

Definir tipe de analise: (1) |Vibragdes+Dimensi ~
Diretdrio: ||| Ci/test/test]
Titulo Sessio (1) Teste de Simulagio
Autar @ Alfredo
Objetivo @ Yalidar Programa

Andlise de Vibragao |

Abrir sessdo anterior |

Figura A.1 — Interface gréfica do programa CrankLab.

Na tela inicial sdo inseridos os pardmetros que definem as demais informagdes ne-
cessdrias para a realizacdo da simulagdo. O programa permite que seja feita anélise apenas de
vibragdes ou andlise de vibragdes e fadiga. A qualquer momento os parametros inseridos podem
ser salvos para término de preenchimento ou pode abrir simula¢des anteriores para mudancgas

de variaveis.

Para anélise de vibragdes, a janela de preenchimento estd ilustrada na Figura A.2.
Para inserir os dados das dimensdes para andlise de fadiga, emprega-se a janela de preenchi-

mento apresentada na Figura A.3.



@ Cranklab-Interface

Motor Assincrono

Polindmio da Curva de Torque do Motor Elétrico

ab:
ab:

Rigidez Acoplamento:
Amortecimento Motor-Acoplamento:
Inércia Acoplamento:

Mdmere de pontos:

ks

©0 6 6 6

Cilindrol Cilindre2

Inércia [kg*m"2]:

Defasagem[®]: |0

al*x"2 + al*x + a2 Intervalo
al: a: del ate:
al: a2 ate:
al: ad: em diante

Rigidez Motor-Eixo:
Amortecimento Acoplamento-Volante:
Inércia Volante:

Controle do volume morto [%]:

CACHCRCHC)

Massa Volante+Virabrequim:

Curse do pistdo [m]:

Didmetro do pistdo [m]:

Distdncia do centro de massa da biela até o olhal maior [m]:

Massa da biela [kg]:

Rigidez Volante-1C [N*m/rad]:

Volume Morto Haste[ %]

Massa Pistdo+ Cruzeta [kg]: |

Amortecimento Volante-1C [N*m*s/rad]:
Preszdo de admissdo [Pa]:
Inicio

Salvar

Rodar Sol\rerl

Rigidez Motor-Acoplamento:
Inércia Motor:

Rotagdo Média:

Controle de vazdo:

Tempo de Operagdo:

Comprimento da biela [m]:

Didmetro das hastes [m]:

Inércia Biela [kg*m~2]:

Volume Morto Cabegote[ %]:

Pressdo de exaustdo [Pa]:

©6 6 66
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Figura A.2 — Preenchimento de parametros para o célculo de vibragdes no programa CrankLab.

@ CranklLab-Interface

Dimensionamento

Tensdo de escoamento: @l Confiabilidade do Projeto[%]:

Munhdol punhio

Propriedades dos Munhdes:

2 Munhdo3

= O

®

Comprimento [m]: Didgmetro [m]: Didmetro Interno [m]:

Moentel Moente?

Propriedades dos Moentes:

Comprimente [m]: Didgmetro [m]: Didgmetro Interno [m]:

Bracol Braco2 Brago3 Bracod
Espessura do brage (WEB)[m]:

Maior largura de brago [m]:

Raic filete Brage 1-Munhéo 1 [m]:

Propriedades dos Bragos:

Menor largura do brage [m]:

Inicia
Vibragdo

Salvar

Rodar Solver

Raic filete Brago 1-Moente 1 [m]:

*

Figura A.3 — Preenchimento de pardmetros para o cdlculo de fadiga no programa CrankLab.
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Ap0s inserir os parametros necessarios, a simulacdo pode ser executada. Para expli-

car o funcionamento da simulacdo, a Figura A.4 apresenta um diagrama de blocos que explica

as etapas do programa que foi desenvolvido.

Leitura dos Pardmetros
de Entradas

Tratamento dos
Dados

Motor Sincrono

Cilindros
Horizontaiz

"'H-\.\_\_\_\_\_'_'_'__,.-v"

Modelo
Dinamico

Modelo
Dindmico

.

™~

Cilindros
Horizontaiz

Motor
Aszincrono

Modelo
Dinamico

Modelo
Dindmico

o

Modelo de Vibragdes Torcionais

k4

Caleulo dos Esforgos, Momentos

Fletores e Momento Torsor

Cileul

o daz

Tenzdes e Fadiga

Geragdo de
Graficos e
Felatorio HTML

Figura A.4 — Diagrama de blocos com as etapas do programa CrankLab.

Conforme o diagrama ilustrado na Figura A.4, apés a leitura dos parametros existe

um tratamento dos dados. Nesta etapa, tem-se a definicdo de algumas constantes, como por

exemplo, a aceleracdo da gravidade e geracao de indices que auxiliam na aplicacdo das defasa-

gens cinematicas e construtivas. Alguns célculos sdo feitos, como por exemplo o comprimento
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equivalente do virabrequim.

Ap6s este tratamento de dados, entra-se no modelo dindmico. Este modelo depende
do tipo do acionador e da posi¢cdo dos cilindros. Neste bloco, calculam-se as pressdes de todas
as camaras de compressao (que dependem do acionamento das vélvulas), a cinematica dos com-
ponentes, a dindmica para velocidade constante e apds a consideragdo do acionador, a dindmica

para velocidade varidvel.

O modelo de vibragdes torcionais depende dos esfor¢os que atuam no virabrequim
e da cinemadtica do mesmo. Aqui sdo calculadas as frequéncias naturais, os modos de vibra-
cdes torcionais, o diagrama de Campbell, os deslocamentos oscilatérios, as amplitudes destes

deslocamentos e os torques gerados por eles.

Neste ponto, conforme a Figura A.4, é possivel parar a simulagdo e gerar os graficos
e o relatdrio. Caso haja uma continuacao da simulacao, as etapas seguintes calculam os esforcos
no virabrequim e os fatores de concentragao de tensdo. A partir dai, calculam-se as tensdes de

von-Mises que estimam o fator de seguranca de alguns critérios de fadiga.

Por fim, os graficos e o relatério sdo gerados. Uma ilustracao de parte deste relatdrio

estd apresentada na Figura A.S.

Relatorio Técnhico

Titulo: Relatério Técnico
Autor: Alfredo Morillo
Data: 26-Jun-2017
Objetivo: Anélise de Vibragoes

Simulacdo da Dinamica, Vibracdes e Fadiga de um compressor alternativo Horizontal de 2 cilindros duplo efeito acionado por um
motor elétrico Sincrono.

Compressor operando a 0% da capacidade de volume e a 100% do controle continuo de vazdo.

Cilindros Defasagem
1 Qe
2 0o

Dados de Entrada do Programa

[ Dados do Motor Elétrico |
| Potencia [ 1570kW |

Figura A.5 — Inicio do relatdrio técnico gerado pelo programa CrankLab.



	Folha de rosto
	Agradecimentos
	Epígrafe
	Resumo
	Lista de ilustrações
	Lista de tabelas
	Sumário
	Introdução
	Objetivos
	Organização do Texto

	Revisão Bibliográfica
	Cinemática e Dinâmica de Máquinas Alternativas
	Cinemática
	Velocidades
	Acelerações

	Dinâmica
	Manivela
	Biela
	Pistão


	Ciclo Termodinâmico de Compressor Alternativo
	Comportamento das válvulas

	Acionamento por Motor Elétrico
	Motor Assíncrono
	Solução Numérica

	Motor síncrono
	Solução Numérica


	Vibrações Torcionais
	Equação de estado
	Integral de convolução
	Diagrama de Campbell

	Análise de Tensões e Fadiga em Virabrequins
	Modelo equivalente
	Direção Vertical
	Direção Horizontal
	Torção

	Cálculo das tensões máxima e mínima
	Cálculo dos fatores de concentração de tensões
	Cálculo do fator de segurança

	Métodos de Controle de Potência
	Controle Step
	Controle Contínuo
	Controle do Volume Morto

	Análise e interpretação dos resultados
	Cinemática e Dinâmica
	Vibrações Torcionais
	Tensões e Fadiga
	Influência do Vazamento nas Válvulas
	Aplicação dos Controles de Potência
	Influência do Volante de Inércia

	Conclusões
	Trabalhos Futuros

	Referências
	Programa - CrankLab

