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RESUMO

Maquinas rotativas possuem um papel fundamental na historia da evolucdo industrial, por
permitirem alcancar, cada vez mais, niveis produtivos esperados para o suprimento global. Com
a necessidade crescente por projetos com cargas e velocidades substancialmente maiores, falhas
de natureza vibratoria motivaram a criacdo de areas de pesquisas e necessidade por pessoal
capacitado. Um dos nichos de pesquisa, nesse sentido, é em relacdo aos componentes das
maquinas, como por exemplo, os mancais hidrodindmicos, sendo os elementos intermediarios
de transmissdo de vibracdo entre as partes fixas e mdveis do rotor. Para a modelagem
matematica da dinamica dos mancais hidrodindmicos, tradicionalmente s&o utilizados modelos
lineares. No entanto, os mancais hidrodindmicos podem apresentar uma natureza altamente
néo-linear, dependendo da condicdo de operacdo analisada. Diversas configuragdes de mancais
foram desenvolvidas ao longo do tempo, sendo 0s mancais cilindricos os que apresentam maior
instabilidade quando em altas rotacGes ou baixas cargas. Como solugdo, outras geometrias
foram projetadas, postergando a regido de instabilidade para faixas de rotacdo maiores, como
no caso dos mancais multi-lobulares - elipticos e trilobulares. Dessa forma, este trabalho propde
um estudo do comportamento dindmico de um sistema rotativo apoiado em mancais
hidrodinamicos elipticos e trilobulares, sob carregamento severo, variando-se o parametro de
pré-carga e comparando os modelos linear e ndo-linear. Em um primeiro momento, 0
comportamento do rotor é avaliado no dominio do tempo, atraves do célculo das orbitas dos
mancais. Em seguida, os resultados sdo avaliados no dominio da frequéncia para visualizacdo
das componentes harménicas do sinal. Finalmente, é conduzida a analise do rotor em condicéo
de aceleracdo constante para verificacdo das passagens pela 1% velocidade critica e pela
instabilidade fluido-induzida. Este conjunto de analises realizadas possibilitou um
entendimento melhor dos efeitos ndo-lineares em mancais hidrodindmicos multi-lobulares e,
consequentemente, no comportamento dindmico do sistema rotativo. A caracterizacdo dos
resultados, contrastados pelo emprego dos modelos linear e néo-linear, evidenciou diferencas
significativas nos casos analisados, de maneira a contribuir quanto a escolha do modelo que
melhor represente o sistema mecanico em determinada situacao, seja em fase de projeto, teste

Ou operacao.

Palavras-Chave: Dinamica de Rotores, Mancais Hidrodindmicos, Lubrificacdo
Hidrodinamica, N&o-linearidades, Mancais Elipticos, Mancais Trilobulares.



ABSTRACT

Rotating machines play a fundamental role in the history of industrial development, as they
have enabled significant growth of expected production levels. Despite the need for projects
with substantially higher loads and speeds, faults caused by vibrational phenomena motivated
the rise for new research areas and skilled workers. In this way, one of these research fields is
related to components that make up machines, such as hydrodynamic bearings, being they
intermediate elements of vibration’s transmission between fixed and mobile parts of the rotor.
For mathematical modelling of hydrodynamic bearings, linear models are often used. However,
this type of bearing may have a highly nonlinear nature, depending on the operating condition
analyzed. Several bearing configurations have been developed over time, in which the
cylindrical one is more prone to fluid-induced instability when operating at high speeds or
supporting low loads. As a solution, other geometries were designed, postponing the instability
threshold to higher rotating speeds, like in multi-lobed bearings - elliptical and three-lobed.
Therefore, this work proposes to study the dynamic behavior of a rotating system supported by
elliptical and three-lobed hydrodynamic bearings under severe loading conditions, changing the
preload parameter and comparing linear and nonlinear models. At first, the rotor behavior is
evaluated in the time domain, through the calculation of the bearing orbits. Then, the results are
evaluated in the frequency domain in order to visualize the harmonic components of the signal.
Finally, to verify the passages through the 1st critical speed and fluid-induced instability, an
analysis is conducted simulating the rotor in a constant acceleration condition. This set of
analyzes enabled a better understanding of the nonlinear effects in multi-lobed hydrodynamic
bearings and, consequently, the dynamic behavior of the rotating system. The characterization
of the results, contrasted by the use of linear and nonlinear models, showed significant
differences in the analyzed cases, helping to choose the model that best represents the

mechanical system in a given situation, whether in the design phase, test or operation.

Keywords: Rotordynamics, Journal Bearings, Hydrodynamic Lubrication, Nonlinearities,

Elliptical Bearings, Three-lobe Bearings.
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1 INTRODUCAO

1.1 HISTORIA DAS MAQUINAS ROTATIVAS

O papel mais importante da engenharia, sem davidas, sempre foi o de facilitar a vida e a
convivéncia do homem em natureza e sociedade. Grandes adventos como construcdes,
automoveis, maquinarios, equipamentos e dispositivos mecanicos, exemplificam as categorias
de algumas das invencdes e desenvolvimentos que trazem beneficios e, consequentemente,
mais qualidade de vida para as pessoas.

Um grande marco na histéria foi a chamada “Revolugdo Industrial”, periodo que trouxe
inimeros avancos cientificos e tecnoldgicos, resultantes de uma demanda de substituicdo do
trabalho bracal por maquinarios. Com a utilizacdo de maquinas a vapor, maquinas de tecelagem,
timbragem, moagem entre outras, seria possivel alcancar os niveis produtivos esperados para o
suprimento global.

Desde entdo, houve uma necessidade cada vez maior por projetos de equipamentos que
operem com cargas e velocidades de rotacdo substancialmente maiores, surgindo mais falhas
de natureza vibratoria. Os problemas, naturalmente inerentes ao descobrimento e operacdo dos
maquinarios, deram base para as pesquisas e analises com o intuito de compreender o
comportamento dos fenémenos tipicamente observados, dando origem a &rea de estudo
conhecida como dindmica de rotores. Neste contexto, aumentou-se a producéo cientifica nesta
area, entendendo-se que o estudo dos componentes individuais dos rotores - mediante criacdo
e refinamento de modelos, inclusdo de efeitos, com uma precisdo mais exata do sistema
rotativo, era necessario para o conhecimento dos efeitos vibracionais indesejaveis.

De maneira crescente, a industria continua procurando por maior poténcia, menor peso,
maiores velocidades e maior confiabilidade neste tipo de equipamento, buscando solucdes
economicamente viaveis, sabendo que, paradas para manutencdes imprevistas podem acarretar
em grandes perdas financeiras. O meio industrial, tem a particularidade de abranger as
maquinas rotativas em quase todos os setores - petrolifero, quimico, de manufatura, de
transporte, aeroespacial, entre outros, apresentando um papel vital nas suas operagdes.
Também, as maquinas rotativas estdo presentes nas mais variadas configuracGes, com
diferentes objetivos, podendo alterar o estado de trabalho de fluidos (bombas e compressores),

extrair energia (turbinas) e criar propulsdo (hélices).
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Nas plantas de geracdo de energia, na maior parte da producao energética, utilizam-se
turbinas a gas, vapor e hidréulicas. Centrais nucleares e usinas de carvdo utilizam turbinas a
vapor para a extracdo de energia. Nos ultimos anos, a producao por turbinas eolicas aumentou
dramaticamente, tendo sido projetadas maquinas de até 6 MW com rotores de 130 metros de
diametro. Nas usinas hidrelétricas, é possivel encontrar turbinas a agua com corredores de 10
metros de didmetro, que evidentemente demandam atencdo especial nas etapas de projeto,
operacgdo, manutencdo e monitoramento.

No setor de transportes, os rotores apresentam papel igualmente importante. Para o
transporte aereo, o conjunto de hélices, compressores e turbinas compdem a maioria dos
sistemas das aeronaves comerciais. Sendo o combustivel uma variavel de custo que impacta
diretamente a lucratividade das companhias aéreas e, com regulamentos sobre ruido e emissdes
cada vez mais rigorosos, existe cada vez mais uma necessidade por projetos de motores mais
limpos, silenciosos e com menor consumo de combustivel.

Cada tipo de maquina rotativa possui os seus desafios particulares. Por exemplo, turbinas
a gas apresentam recorrentes problemas de arrefecimento devido as altas temperaturas.
Cavitagcdo é um problema comum em bombas. O comportamento ndo ideal dos gases, em
turbinas a vapor e compressores, deve ser levado em consideracdo para analise dos estados
termodindmicos. Nas hélices um desafio enfrentado é o ruido. Em turbinas hidréulicas, os
fendmenos de instabilidade transitoria em larga escala (conhecidos como “cabos de vortice”™)
podem ocorrer em determinadas condi¢des de operacdo. Dessa maneira, consideracdes devem
ser feitas nos modelos para se atingir simulacdes precisas do comportamento real da maquina.

Por esse motivo, fica evidente a necessidade de pesquisas, e pesquisadores capacitados,
para construgdo de um, cada vez mais, amplo e atualizado conhecimento do conjunto de
fendmenos ligados as maquinas rotativas. E, mais significativamente, em relacdo aos
componentes das maquinas, como os de interface entre partes fixas e moveis, como se

configuram os mancais hidrodinamicos.

1.2 MANCAIS HIDRODINAMICOS

Os mancais hidrodindmicos acomodam em seu interior o eixo e, portanto, sdo 0s
componentes intermediarios entre a estrutura de suporte e o rotor. A dindmica do mancal é
regida pelas zonas de sustentagdo, que transmitem as vibragcOes de uma parte a outra. As

caracteristicas dinamicas do rotor sdo altamente influenciadas pelas propriedades dos mancais,
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de modo que os fendmenos de instabilidade tendem a aparecer em altas velocidades de rotacéo,
devido ao efeito cruzado das propriedades dindmicas de rigidez e amortecimento (efeito “cross-
coupling”).

Uma das formas mais tradicionais de representar a dindmica dos mancais hidrodinamicos
é através do emprego de coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento. Para a obtencédo
destes coeficientes € necessario realizar um processo de linearizagdo das for¢as hidrodinamicas,
em torno do ponto equilibrio do eixo na folga radial do mancal. Os mancais hidrodindmicos,
no entanto, podem apresentar uma natureza altamente ndo linear, dependendo da condicdo de
operacdo analisada. Assim, nessas condic@es, a utilizacdo dos coeficientes lineares de rigidez e
amortecimento para analisar a resposta dindmica do rotor pode gerar resultados que nao
condizem com a condicéo real apresentada pela maquina.

Quando o sistema analisado apresenta condicdes altamente ndo lineares, novos
fendmenos podem se desenvolver, relacionados a presenca de subharménicas, superharménicas
ou ainda vibragGes caoticas. Uma das situagdes muito comuns em que o rotor apresenta
comportamento ndo linear é quando esse atinge a chamada instabilidade fluido induzida. Sendo
assim, uma analise no dominio do tempo, considerando as ndo linearidades provenientes das
forcas hidrodindmicas, torna-se necessaria para o correto entendimento dos fenémenos
associados ao movimento do rotor.

Para a solucdo dinamica do sistema rotativo no dominio do tempo, incluindo as ndo
linearidades das forcas hidrodindmicas, a equacdo de movimento deve ser resolvida
simultaneamente com a Equacdo de Reynolds para cada instante de tempo, e, se tratando de
uma equacdo diferencial que ndo possui solucdo analitica completa, existe um alto custo
computacional envolvido no processo. Por isso, solu¢des analiticas simplificadas, reducdes de
modelo, regressdes lineares e outros métodos estdo sendo sempre discutidos como forma de
contornar o problema do alto tempo de processamento.

Dentre as diversas configuragdes de mancais hidrodinamicos, existem as de geometria
fixa, sendo o caso mais comum o mancal cilindrico. Existem também os mancais de geometria
variavel, conhecidos como mancais de sapatas oscilantes, do inglés ‘tilting pad bearings’.
Embora os mancais de geometria varidvel tragam beneficios com relacdo a estabilidade do
sistema, a perda de poténcia devido aos efeitos viscosos é mais acentuada e seu custo mais
elevado inviabiliza sua aplicagdo em muitos casos. Desta forma, o foco deste trabalho sera nos

mancais de geometria fixa.
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Ao longo da histdria, foram desenvolvidos varios tipos de geometria fixa, sendo os
mancais cilindricos os que apresentam maior instabilidade quando em altas rotac6es ou baixas
cargas. Para contornar esse problema, investigacOes acerca dos parametros geométricos
concluiram que o aumento da elipticidade tende a pré-carregar os segmentos e estabilizar o
mancal, postergando a regido de instabilidade para faixas de rotacdo maiores.

Nesse sentido, os mancais hidrodindmicos lobulados sdo uma alternativa para o aumento
da estabilidade do rotor. O mancal eliptico € formado por dois arcos circulares, cujos centros
estdo localizados na mesma linha. Os mancais trilobulares consistem essencialmente em trés
I6bulos excéntricos, estando o centro de cada I6bulo igualmente distanciado (distancia esta
chamada de elipticidade do centro do mancal), produzindo na maioria dos casos trés cunhas de
pressdo hidrodindmica.

1.3 ESCOPO DO TRABALHO

Os mancais escolhidos para a analise foram os elipticos e trilobulares, variando-se, a nivel
comparativo, o parametro geométrico de pré-carga. Além disso, os mancais modelados contém
uma condicdo imposta de descontinuidade geométrica, sendo para isso introduzidas ranhuras
axiais, que sdo comuns nos componentes reais, servindo como canais de alimentagéo para o
fluxo de dleo lubrificante.

A implementacdo numérica, deu-se pelo desenvolvimento de um algoritmo de simulacao,
em linguagem Fortran®, com visualizagdo gréfica gerada no software Matlab®. As sub-rotinas
utilizam o método dos VVolume Finitos para obtencdo do campo de pressao gerado no interior
do mancal pelo lubrificante, para a solucdao da Equacdo de Reynolds, e 0 método dos Elementos
Finitos para integracdo do sistema rotativo como um todo.

O trabalho esta basicamente dividido em sete capitulos. Inicialmente, o Capitulo 2 deste
trabalho reine o resumo dos pontos centrais de diversas publicacfes que nortearam 0
desenvolvimento da teoria da lubrificacdo, dindmica de rotores e das maquinas rotativas. Da
mesma forma, alguns trabalhos foram colocados mostrando o estagio atual, com pesquisas
recentes relacionadas a essas areas de interesse.

O Capitulo 3 apresenta a modelagem matematica para descrever o comportamento do
fluido lubrificante na folga radial do mancal hidrodinamico, partindo das equacgdes de Navier-
Stokes e da equacdo da continuidade para demonstracao da Equacdo de Reynolds, nos casos de

carregamentos dindmicos e estaticos. As for¢as hidrodinamicas e coeficientes representativos
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s&o explanados para os mancais radiais cilindricos, elipticos e trilobulares. E realizada ainda, a
modelagem tedrica para o sistema rotativo como um todo. O caso de partida acelerada ( “run-
up”’) também é descrito para indicar sua influéncia na forca de desbalanceamento do sistema.

No Capitulo 4, os métodos numéricos de VVolumes Finitos (para resolucdo completa da
Equacdo de Reynolds) e de Elementos Finitos (para discretizacdo e integracdo da resposta
dindmica do sistema rotativo) sdo mostrados, bem como a rotina para obtencdo das forgas
hidrodindmicos e coeficientes dindmicos do mancal. Por fim, de maneira breve, o capitulo
mostra também o integrador numérico utilizado de Newmark.

Os resultados obtidos nas simulagdes numéricas desenvolvidas em linguagem Fortran®
sdo apresentados no Capitulo 5. Inicia-se com uma descricao do sistema rotativo analisado, dos
mancais hidrodinamicos e das condi¢Oes de operacdo para cada caso. Sao realizadas as
comparagOes entre as Orbitas lineares e ndo lineares do eixo no interior do mancal e analise
espectral total, no dominio da frequéncia. Também, sdo apresentados os resultados das
condigdes de partida acelerada, discutindo-se as regides de instabilidade visualizadas nas faixas
de operagéo simuladas.

O Capitulo 6 apresenta as conclus6es finais do trabalho, de modo a sintetizar os pontos
mais importantes da investigacdo acerca dos objetivos propostos inicialmente.

E, finalmente, o Capitulo 7 contém as sugestdes de trabalhos futuros para continuidade
da linha de pesquisa apresentada, baseando-se nos resultados e conclusdes, obtidos nos

Capitulos 5 e 6.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 DESENVOLVIMENTO DAS CIENCIAS ELEMENTARES

Segundo Rao (2011), a humanidade tem usado a engenharia e o fenémeno da rotagdo em
seu beneficio desde os tempos pré-historicos. Nesse periodo, descobriu-se que uma secédo de
tronco de arvore podia ser movida sob a for¢a da gravidade, devido a sua geometria circular.
Se os galhos do tronco fossem removidos, a velocidade de rotacdo e consequentemente de
transporte da carga, era maior.

Uma das primeiras ferramentas para transformacdo de energia, e sua conversdo em
energia mecanica para substituicdo da forca humana e animal, foram os moinhos. A primeira
descri¢do de uma roda d’agua é datada de aproximadamente 31 a.C., feita por Vitruvius, um
engenheiro romano, sendo usada em processos como moagem, esmagamento e fundicdo de
implementos agricolas.

Nos primdrdios da Idade Média, a tecnologia era desenvolvida por artesdos, a passos
lentos. A base de conhecimento existente ndo era suficiente para um entendimento unificado
do movimento comportamental de solidos e fluidos, sendo utilizado extensivamente o método
de tentativa e erro. A situacdo mudou com o periodo do Renascimento, quando comecaram a
nascer contribuicdes significativas para o desenvolvimento cientifico, principalmente no que
diz respeito as ciéncias de base como a fisica e a matematica.

Descobertas séo creditadas a cientistas renomados, como Leonardo da Vinci (1452-1519)
na area de mecéanica dos solidos, mecanica dos fluidos e projeto mecanico. Galileo Galilei
(1564-1642), com o desenvolvimento da teoria de vigas, reconhecendo o Principio do Trabalho
Virtual como uma lei geral. Isaac Newton (1642-1727) contribuiu com os fundamentos do
calculo, possibilitando novas aplicacbes e novos métodos matematicos para resolucdo de
problemas, além do tratamento do conceito de aceleracdo e inércia na mecanica cléssica e da
Teoria da Gravitacdo Universal. Leonhard Euler (1707-1783) prop6s as equacdes de Euler, que
descrevem a conservagdo de momento e conservagao de massa. Joseph Lagrange (1739-1813)
transformou a mecanica Newtoniana, desenvolvendo a mecanica Lagrangiana com resultados
do célculo variacional. William Hamilton (1805-1865) formulou o principio de Hamilton, em
que a dindmica de um sistema fisico podia ser determinada baseado em uma Unica fungéo, o

Lagrangiano, contendo todas as informagdes relativas ao sistema e as forgas atuantes sobre ele.
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2.2 DESENVOLVIMENTO DA DINAMICA DE ROTORES

Entre os anos de 1780 e 1850, a Inglaterra foi protagonista de um marco na historia,
conhecido como a Revolucdo Industrial. Até entdo, as maquinas a vapor existentes eram de
movimento alternado, com baixa eficiéncia. James Watt (1736-1819), com pesquisas na area
térmica, melhorou a eficiéncia das maquinas existentes, desenvolvendo mecanismos que
transformavam o movimento alternado das maquinas térmicas em movimento rotativo. Dada a
alta demanda por producdo da época, esse foi um problema chave para o sucesso na
automatizacao das maquinas industriais.

Com os crescentes avangos tecnoldgicos e aumento da poténcia associado ao volume
unitario de maquinario, varios problemas de vibragdes surgiram. De acordo com Goodwin
(1992), os conhecimentos consolidados de célculo aliados aos de mecanica do continuo
possibilitaram um rapido desenvolvimento da teoria de vibracGes. Daniel Bernoulli contribuiu
com resultados experimentais mostrando o Principio da superposi¢do, concluindo que a
resposta de um sistema seria composta pela soma do seu conjunto de harménicas simples.
Rayleigh teria formalizado a ideia de fun¢bes normais, introduzida por Bernoulli, e apresentado
0s conceitos de forcas e coordenadas generalizadas. Ainda, teria sistematizado as ideias de Ritz,
com a energia e métodos aproximados em analise de vibracdes, sem resolver equacdes
diferenciais. Rayleigh apresentou uma correc¢do para a vibrac&o lateral devido a inércia rotatoria
e Timoshenko a correcdo devido a deformacdo de cisalhamento.

No final do século X1X, a teoria de vibragdes ja estava extensivamente difundida. Rankine
estudou a rotacdo de eixos, assumindo erroneamente, dentre suas conclusdes, que se a forga
centrifuga devido a deformacéo virtual do eixo fosse menor que a forga restauradora elastica
do eixo, ndo haveria movimento de precessdo. Dessa maneira, 0 sistema se comportaria de
maneira instavel acima da velocidade critica.

Na década seguinte, De Laval desenvolveu um separador de nata do leite, que funcionava
na faixa de 6.000 a 10.000 RPM, rotacdo muito superior a de méaquinas que usualmente
operavam na faixa de 1.000 RPM. Tendo essa demanda por maiores faixas de rotagéo, ele
desenvolveu a primeira turbina a vapor conhecida. Seu modelo de rotor, com eixo flexivel,
conseguia atingir rotagfes acima da velocidade critica, contradizendo a concluséo feita por
Rankine.

Vérias investigacOes, tanto analiticas como experimentais, acerca de eixos mais

complexos foram feitas. Durkenley encontrou a frequéncia natural, chamada de velocidade
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critica para um rotor com uma massa em diferentes configuracdes e geometrias de eixos,
concluindo que as velocidades criticas de um eixo apoiado em mancais sao iguais as frequéncias
naturais de uma viga em vibragao transversal.

A solucdo analitica para o problema de rotacao foi dada por Foeppl (1895), que explicou
a resposta dinamica do rotor proposto por De Laval, abaixo, durante e acima da velocidade
critica.

Jeffcott (1919) introduziu uma constante de amortecimento a andlise feita por Foeppl,
para explicar a amplitude finita de vibracdo na velocidade critica. Foi realizada uma analise
matematica considerando uma forca de amortecimento viscoso. O movimento de precessao
eliptico satisfazia a equacdo de movimento e, durante a passagem pela velocidade critica, havia
a inversdo da fase do desbalanceamento.

Nesta época, a inddstria de turbinas vinha projetando maquinas para operar com cargas
substancialmente mais altas e em velocidades acima da critica, surgindo cada vez mais falhas
devido a vibragdes excessivas.

Newkirk (1924) publicou uma andlise sobre o efeito conhecido como “shaft whipping”,
condicdo de vibracdo instavel em que o rotor € submetido a uma precessao com amplitude muito
elevada e com frequéncia baixa, sendo possivel a observacao a olho nu. Dessa forma, chegou a
concluséo de que o movimento era auto excitado, advindo do atrito interno na montagem do
sistema e das forcas dos mancais flexiveis.

Fatos mundiais, como a Primeira Guerra Mundial, fim da Segunda Guerra, a chamada
Grande Depressdo, fizeram com que no periodo de 1925 a 1945 houvesse pouco
desenvolvimento cientifico dedicado para a area, visto o periodo ditatorial vivido pelos paises
europeus. Além disso, muito da modelagem analitica e de validagdes experimentais da teoria
béasica de rotores estava estabelecida, o que fez com que poucos trabalhos fossem publicados
na época de 1920 a 1960.

Com o advento dos computadores, os métodos numéricos ficaram em maior evidéncia,
sendo possivel o aprimoramento no estudo de maquinas rotativas, devido a precisao de calculo
aliada a alta eficiéncia de processamento. No campo da mecanica dos sélidos, especialmente
nas areas de analise vibracional, estruturas e dindmica de rotores, um método muito difundido
foi o dos elementos finitos. Na area de maquinas rotativas, um dos primeiros trabalhos
utilizando o método dos elementos finitos foi publicado por Ruhl e Booker (1972), aplicando o
método a turbo maquinas suportadas por mancais flexiveis, calculando a estabilidade do sistema

e resposta dindmica ao desbalanceamento.
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Seguindo com o aprimoramento nas analises, também nos métodos numéricos, Nelson e
McVaugh (1976) apresentaram um modelo para um elemento de eixo rotativo finito, baseando-
se no elemento de viga de Rayleigh. Efeitos como 0 momento giroscopico, inércia rotacional e
carregamento axial foram inseridos. Nelson (1980) mostrou o desenvolvimento de um elemento
finito de eixo baseado no elemento de viga de Timoshenko, considerando o efeito de
cisalhamento transversal, calculando as velocidades criticas do sistema de maneira mais
precisa.

Voltando um pouco no tempo, desde os resultados das analises de vibracdes instaveis,
mostrados por Newkirk e Taylor (1925), os pesquisadores da area de rotores ja vinham tendo o
consenso de que uma compreensdo mais exata do sistema rotativo, com mais efeitos, s seria
possivel mediante o estudo dos componentes individuais da maquina, como por exemplo 0s
mancais. Concluiu-se na época que os mancais eram elementos flexiveis, e ndo rigidos como
se supunha usualmente. Para a analise dindmica de rotores foi proposta a representacdo dos
mancais como uma associacdo em série de molas e amortecedores, de forma a representar a

flexibilidade e 0 amortecimento inerentes deste componente, feita por Stodola (1925).

2.3 DESENVOLVIMENTO DA LUBRIFICACAO HIDRODINAMICA

Ainda ap6s a Revolugdo Industrial, no campo das maquinas rotativas, outro grande
problema encontrado na interface entre os eixos e suportes da maquina era o do atrito, sendo
um fator responsavel por grandes perdas energéticas, desgastes, gerando por consequéncia
elevados niveis de calor.

Os primeiros trabalhos relacionados a lubrificacdo hidrodinamica, com o objetivo de
solucionar o problema do atrito, foram feitos por trés pesquisadores, que trabalharam
independentemente — N.P. Petrov (1836-1920), B. Tower (1845-1904) e O. Reynolds (1842-
1912). Eles resolveram os problemas fundamentais da hidrodindmica, equacionando o
comportamento do filme de dleo existente entre as partes moveis e fixas das maquinas, dando
origem ao que se conhece hoje por Tribologia.

Petrov mostrou que a propriedade mais importante de um fluido relacionada ao atrito era
a viscosidade, e ndo a densidade, como se imaginava na época. Ele concluiu também que o
atrito encontrado em mancais lubrificados hidrodinamicamente ndo vinha da friccdo das

superficies solidas, mas sim do cisalhamento do filme de éleo.
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Mediante varias tentativas falhas de Petrov de entender a capacidade de carga do mancal,
Tower comecou suas analises de friccdo entre partes solidas e fluidas, conduzindo uma série de
experimentos sobre o atrito em mancais ferroviarios. Entre os anos de 1883 e 1884, Tower
(1883 e 1885) realizou a famosa série de experimentos em que descobriu a presenca de pressoes
hidrodindmicas no filme de oleo. Isso se deu mediante o teste com um furo no centro do mancal
para averiguar o efeito do suprimento de fluido no local. Ao iniciar a rotagdo notou-se que 0
6leo era bombeado para fora do mancal. Para conter o escoamento, Tower inseriu uma rolha de
cortica e depois de madeira, mas ambas eram ejetadas. Como conclusdo, ele entendeu que o
fluido estava sob alta pressdo. Com medidores de pressdo na superficie do mancal, foi possivel
obter o perfil de pressdo e, integrando sobre toda a superficie, Tower obteve como resultado
finalmente a carga aplicada sobre o mancal.

Tanto Petrov como Tower chegaram aos seus resultados de maneira experimental,
faltando, portanto, uma relacdo matematica para descrever e, de certa forma, prever o
comportamento dos mancais. Reynolds (1886) publicou, pela primeira vez, a equacao
diferencial que representava a natureza da lubrificagéo, trazendo conceitos novos como o de
folga radial. Desconhecendo-se a pressdo do filme de dleo nas extremidades do mancal, uma
limitacdo que ocorreu durante muito tempo foi o desconhecimento das condicdes de contorno
necessarias para a integracdo da equacdo diferencial.

O desafio nessa area nos anos seguintes, portanto, consistia na resolucdo da equacao de
Reynolds, ja que se tratava de uma equacdo diferencial parcial, ndo-homogénea, com
coeficientes variaveis, de dificil resolucao analitica, exceto para casos especificos. Sommerfeld
(1904) publicou uma solucdo analitica para a equacdo de Reynolds, considerando mancais
longos (em que o termo referente ao fluxo do lubrificante e os gradientes de presséo na diregéo
axial eram desprezados), mediante novas condi¢bes de contorno, em que se considerava a
inexisténcia de perdas de fluido na extremidade do mancal. A solucdo da equacdo diferencial,
que fornecia o perfil de pressdo, era dada em funcéo de pardmetros geométricos e de operacao
como a folga radial, posicdo angular, razéo de excentricidade e velocidade da superficie.

Mesmo ja existindo uma solugdo para mancais longos, sua aplicacdo apresentava algumas
restri¢ces, como a possibilidade de reducéo da folga radial a zero, causada pela ocorréncia de
pequenas deflexdes do eixo ou devido a desalinhamentos. Assim, era necessario o estudo do
comportamento hidrodindmico de mancais curtos. Em 1952, Ocvirk propés uma solucdo da
equacédo de Reynolds, considerando o termo de perdas nas extremidades, para mancais curtos.

Uma condicdo de contorno importante negligenciava o termo que leva em conta o fluxo
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circunferencial do mancal, considerando-o pequeno quando comparado ao fluxo na direcdo
axial do eixo.

A década de 1950 foi marcada por avancos tecnoldgicos na computacao, evidenciando o
surgimento de métodos numericos, como discutido no caso do método dos elementos finitos.
Outros métodos importantes foram desenvolvidos nesse tempo, como o método de diferencas
finitas e volumes finitos, aplicados também nas areas de transferéncia de calor e mecénica dos
fluidos. Pinkus (1956) aplicou o método de diferencgas finitas para modelar a pressdo de
sustentacdo do fluido, sendo possivel resolver a equacdo de Reynolds para mancais
hidrodinamicos elipticos. Pinkus (1959), a partir do mesmo método, publicou a solucdo para
mancais trilobados.

Acerca da dindmica do filme de 6leo, Lund (1964) desenvolveu um método para o calculo
de coeficientes linearizados dindmicos de rigidez e amortecimento, utilizando o método de
perturbacdes infinitesimais. Uma verificacdo importante feita foi que, para a validade dos
coeficientes, matematicamente, seriam aceitos apenas nos casos de amplitudes infinitesimais.
Porém, verificou-se que na pratica eles estariam em conformidade para movimentos de até 40%
da folga radial. Lund (1987) mostra a ressalva de que existem diferencas, para alguns casos,
entre as oOrbitas lineares e nao-lineares, com o célculo da resposta completa da equacdo de
Reynolds.

Devido a influéncia de diversos fatores no comportamento dos mancais, como
temperatura, cavitacdo, deformacdo do alojamento, sabe-se que o calculo preciso dos
coeficientes dindmicos possui uma série de dificuldades. Nesse sentido, Tieu e Qiu (1994)
utilizaram um rotor flexivel suportado por dois mancais hidrodindmicos cilindricos, com dois
discos, para medir experimentalmente a resposta ao desbalanceamento. Nesse trabalho, foi
desenvolvido um método para calcular os coeficientes lineares através da resposta
experimental, que se mostraram em concordancia com os resultados obtidos por Lund
anteriormente.

Véarios metodos para o caso de perturbacdes finitas foram desenvolvidos, em que
pequenas variagdes de deslocamento e velocidade foram impostas em torno da posi¢do de
equilibrio do mancal. Nesse caso, as for¢as resultantes calculadas foram usadas para estimar 0s
coeficientes lineares. Qiu e Tieu (1997) averiguaram os limites para os quais 0s metodos, tanto
por perturbacgdes infinitesimais quanto finitas, seriam analogos.

Através do ajuste pelo método de minimos quadrados, Mueler-Karger e Granados (1997)

identificaram os coeficientes lineares de um mancal cilindrico, com rasgos axiais, utilizando
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um carregamento dinamico, porém néo variavel com a rotacdo do eixo. Verificou-se que, para
cargas dindmicas menores que 2 N, os coeficientes eram coincidentes aos obtidos no caso de
pequenas perturbacdes. A fase do carregamento dindmico podia gerar diferencas notaveis nos
coeficientes, visto que o tamanho e formato das orbitas eram afetados.

Utilizando um esquema de rotor rigido, com aquisicdo de posicdo, velocidade e
aceleracdo, com posterior ajuste por minimos quadrados, Zhao et al. (2005a) propuseram um
método para obtencdo dos coeficientes em véarias condi¢des de operacdo. Observou-se que, com
0 aumento do carregamento e da amplitude de vibracéo, a diferenga, comparando com o método
das pequenas perturbac@es, era mais evidente.

Li et al. (2016) apresenta um novo metodo para a identificacdo dos coeficientes
dindmicos, convertendo o problema de identificacdo dos coeficientes em um problema de
reconstrucdo de cargas dinamicas equivalentes através do método da funcdo de Green com
regularizacdo, para facilitar a modelagem da estrutura do rotor. Os coeficientes foram obtidos

pelo ajuste também pelo método de minimos quadrados.

2.4 NAO-LINEARIDADES EM MAQUINAS ROTATIVAS

Nos estudos acerca dos coeficientes dindmicos verificou-se que as forcas hidrodinadmicas,
provenientes das reacdes nos mancais, podiam apresentar caracteristica altamente nao lineares,
guando o sistema era submetido a condi¢des especificas. Nesse sentido, diversos estudos foram
feitos em relacdo aos efeitos ndo lineares. Hattori (1993) concluiu em uma simulagédo
simplificada de um rotor apoiado por trés mancais, de forma néo linear, resolvendo a equacao
de Reynolds simultaneamente com a equacdo de movimento, que os coeficientes dindmicos
calculados para cada instante de tempo variavam em mais de uma ordem de grandeza, atestando
que as nao linearidades afetavam seriamente o sistema.

Nas simulagdes numéricas nao lineares, Khonsari e Chang (1993) investigaram a
influéncia dos chutes iniciais na convergéncia e estabilidade do sistema. Dentre os resultados,
chegou-se a conclusdo que existe um circulo limite que gera 6rbitas estaveis, sendo que,
variando-se a velocidade de rotacdo para 0 mesmo nimero de Sommerfeld, quanto maior a
rotacdo menor era o circulo limite.

Modelando um rotor por elementos finitos e calculando a resposta ndo linear via
implementacdo dos métodos de Newmark e de Superposi¢do dos Modos, JianPing et al. (2004)

mostraram que os efeitos “oil whirl” e “oil whip” podiam aparecer nas condi¢des de queda de
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velocidade de rotacdo, sendo recomendada atencao na fase de projeto do sistema rotativo para
evitar essa situacao.

O fendmeno “oil whirl” ocorre quando o eixo gira a uma frequéncia aproximadamente
igual a metade da frequéncia natural. O movimento vibratorio caracteriza-se por uma precessao,
até que a velocidade de rotacdo atinja duas vezes o valor da frequéncia natural, chegando a
chamada instabilidade fluido induzida, com valor de velocidade constante e igual a velocidade
de ressonancia, sendo chamada a partir desse ponto de “oil whip”.

Castro et al. (2008) analisaram o comportamento de um rotor, posicionado vertical e
horizontalmente, sentindo a acdo dos fenémenos relacionados a instabilidade fluido-induzida.
Nessa situacdo, o sistema apresenta um comportamento altamente nédo linear. Observou-se o
efeito da variacdo de vérios pardmetros geométricos e de operacdo e, validando-se
experimentalmente, conclui-se que o modelo ndo linear conseguia representar bem a dindmica
do sistema.

Ainda averiguando as diferencas entre os modelos linear e ndo linear, Zhao et al. (2005b)
avaliaram o comportamento de um rotor, considerando o modelo de massa concentrada para a
rigidez e amortecimento do eixo, com 0s mancais nao lineares utilizando uma modelagem termo
hidrodinamica. Desenvolveu-se uma equacéo para calculo do limiar de instabilidade, chegando-
se a conclusdo de que o modelo linear apresenta diferencas significativas em condicGes de
amplitude de vibracdo elevadas. Na analise da resposta espectral do modelo ndo linear,
verificou-se a presenca de harmdnicas que ndo eram visiveis no modelo linear.

Uma condicdo pratica testada por Dakel et al. (2012) foi a de deslocamento da base do
sistema, tanto em movimento de translacdo como de rotacdo. Foi utilizado um modelo de viga
de Timoshenko, incluindo efeitos giroscépico e da inércia rotacional, analisando a resposta ao
desbalanceamento e os efeitos de amplitude e frequéncia de excitacdo nos mancais. Constatou-
se a validade do modelo linear apenas para pequenas amplitudes de excitacdo do suporte. No
entanto, a frequéncia de excitagdo ndo interferia de maneira significativa na linearidade do

sistema.
2.5 CONTRIBUICOES CONTEMPORANEAS
Machado et al. (2018) e Alves (2018), fizeram um estudo dos limites para a néo

linearidade nos mancais hidrodinamicos cilindricos, submetendo-os a variadas condigdes de

operacdo, como a influéncia do amortecimento do eixo, efeito giroscépico, excentricidade e
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forca de excitacdo externa. Para avaliacdo das condi¢des ndo lineares, as Orbitas do eixo dentro
dos mancais foram calculadas, visualizando-se as diferencas entre os modelos linear e ndo
linear. Um procedimento experimental foi realizado para validacdo dos modelos. Chegou-se a
conclusdo de que o fator de maior impacto ndo linear nas forcas hidrodindmicas foi o da
excitacdo externa. Os resultados divergiram com maior intensidade quanto maior fosse a massa
de desbalanceamento, sendo o modelo linear insatisfatorio para representacdo do sistema nessa
condicéo.

Os parametros de projeto de um mancal lubrificado afetam diretamente a estabilidade do
sistema rotativo. Calculando as forcas hidrodindmicas nao lineares do mancal, por meio de
quatro abordagens diferentes — Aproximacao infinitamente pequena (IS), IS com correcdo
polinomial (IScor), método de diferencgas finitas (FDM) e método de elementos finitos (FEM),
Smolik et al. (2018) caracterizaram detalhadamente as curvas do limite de estabilidade para um
rotor suportado por mancais hidrodindmicos. Os resultados numéricos, seguindo o critério de
Routh-Hurwitz, foram comparados aos casos com as forgas linearizadas, sendo mostrado que o
limiar de velocidade para a instabilidade fluido induzida é dependente da aceleracdo angular do
rotor.

A proposta do presente trabalho é analisar as respostas dindmicas de um sistema rotativo,
suportado por mancais hidrodindmicos, utilizando as abordagens - linear (através do calculo
dos coeficientes dindmicos de rigidez e amortecimento, pela linearizacdo das forgas
hidrodinamicas), e ndo linear (pela solucdo direta da Equacdo de Reynolds no dominio do
tempo). Dando sequéncia ao trabalho de Machado et al. (2018), prop&e-se a implementacédo das
rotinas de céalculo dos mancais eliptico e trilobular no modelo j& validado experimentalmente.
Ainda, como contribuicdo, deseja-se implementar a analise do limiar de instabilidade fluido-
induzida na condicdo de aceleracdo do rotor, de maneira a proporcionar uma condicdo de
monitoramento futuro de maquinas em tempo real, prevenindo que o sistema possa entrar

operacionalmente na regido de instabilidade.



31

3 MODELAGEM TEORICA

3.1 TEORIA DA LUBRIFICACAO HIDRODINAMICA

Denomina-se lubrificacdo a aplicacdo de substancias para separar duas superficies que
estejam em contato direto. Ao realizar esse procedimento, pode-se dizer que o atrito sélido,
antes presente no contato direto das superficies, é transformado em atrito viscoso, entre uma
superficie solida e um fluido. O beneficio dessa modificagdo é de que o atrito viscoso é menor
que o atrito sélido e, para o caso dos mancais hidrodinamicos, um menor coeficiente de atrito
representa menor dissipacao de energia e consequentemente maior eficiéncia.

Além da questdo vantajosa quanto ao menor atrito, os lubrificantes sdo Uteis pois também
atuam como inibidores de corrosdo, devido aos processos de oxidagdo. Outro ponto positivo é
relacionado a operacdo do eixo dentro do mancal, visto que variagbes bruscas de carga séo
amortecidas pelo lubrificante.

Os lubrificantes existem nas mais variadas formas, como sélidos e liquidos, e sdo
utilizados amplamente na industria, devido a sua alta resisténcia a compressdo e baixa
resisténcia ao cisalhamento. Lubrificantes como o ar sdo 0s menos utilizados, salvo em casos
como, por exemplo, dos mancais aerodinamicos, com o objetivo de reduzir a temperatura em
uma regido de interface com bolsas de ar, reduzindo o desgaste.

Como explanado na se¢éo anterior, historicamente uma descoberta importante em relacédo
ao atrito foi de que a propriedade fundamental de um fluido era a viscosidade, e ndo a densidade,
como se imaginava. Pode-se definir a viscosidade como sendo a dificuldade com que o fluido
escoa. Quanto maior for a viscosidade, mais dificil € o escoamento, portanto, maior sera a
capacidade de se manter entre duas pecas mdveis na lubrificacdo. A Figura (3.1) mostra o
escoamento de duas placas paralelas, sendo uma fixa, separadas por uma pelicula de lubrificante
de espessura h. O movimento, apos a aplicacdo da forca externa P, se da pelo cisalhamento das
particulas do lubrificante através de toda a sec¢do, de altura h da pelicula. A tensdo cisalhante
sera dada pela Equacao (3.1), sendo a area de contato da placa do fluido dada por A.

. =§ (3.1)
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Figura 3.1: Cisalhamento do filme de 6leo, com sapata fixa paralela.

Quando a sapata fixa € paralela a sapata movel, as velocidades das laminas de fluido s&o
proporcionais a distancia para a sapata fixa, sendo a area do triangulo OCB (Figura 3.1)
proporcional ao volume de fluido que escoa por unidade de tempo.

A viscosidade é definida como uma constante de proporcionalidade u, dada pela razdo
entre a tensdo de cisalhamento e o gradiente de velocidade, ja que a tensdo cisalhante varia de
forma diretamente proporcional a velocidade U da placa mével e inversamente proporcional a

espessura h da pelicula de 6leo, como mostra a Equagéo (3.2).

P/

=07 (3.2)

U

Caso a sapata fixa esteja inclinada, a espessura da pelicula de 6leo variara de h; até h,.
Dessa maneira, o gradiente de velocidade também tera variacdo ao longo da placa, como mostra
a Figura (3.2).

f apata D)
hy »
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——— » F———
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Distribuicao

de pressédo

Figura 3.2: Cisalhamento do filme de 6leo, com sapata fixa inclinada.
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Nesse caso, as se¢des transversais de entrada e saida de fluido possuem areas diferentes.
O fluxo de fluido que sai devido a velocidade da placa mével (escoamento de Couette), ndo
serd suficiente para manter a conservacdo de massa. Entdo, ocorre formacéo de presséo no
fluido, sustentando a carga w e forcando o fluxo para fora do espaco entre as placas, tanto na
entrada quanto na saida, de forma a garantir a conservacdo de massa (escoamento de Poiseuille).
Na entrada da secdo entre as placas, este fluxo tem sentido contrério aquele causado pela
velocidade relativa. J& na saida, o fluxo causado pela pressdo tem o mesmo sentido do
escoamento de Couette. O fluxo total de fluido sera dado pela soma dos escoamentos de

Poiseuille e de Couette.

3.2 TIPOS GERAIS DE LUBRIFICACAO

Trés tipos gerais de lubrificacdo podem ocorrer em um mancal — lubrificacéo limite, filme
misturado (mista) e filme completo.

A lubrificacdo limite no contato continuo e extenso entre as superficies, enquanto o
lubrificante esta esparsamente distribuido entre essas superficies. 1sso proporciona uma camada
de filme que reduz o atrito e o desgaste, mas em que pode ocorrer adesao ou desgaste abrasivo.
A lubrificacdo limite refere-se as situa¢fes nas quais alguma combinacdo da geometria na
interface, altos niveis de carga, baixa velocidade ou quantidade de lubrificante insuficiente,
excluem o inicio de uma operacao hidrodindmica. O coeficiente de atrito nessa condicdo se
estabelece na faixa de 0,05 a 0,20 (FRENE et al., 1997).

Na lubrificacdo de filme misturado, ou mista, a caracteristica é a dos picos, que ocorrem
devido a rugosidade no acabamento superficial, entrarem em contato intermitente, provocando
uma sustentacdo hidrodindmica parcial, com o coeficiente de atrito na faixa de 0,04 a 0,10.

Por fim, a terceira condicao de lubrificagéo, de filme completo, refere-se ao suprimento
eficaz de lubrificante para a interface deslizante, de modo a permitir uma velocidade relativa
suficiente para bombear o lubrificante na cunha (folga) entre eixo e mancal, separando as
superficies por um filme de fluido dindmico. Neste caso, as superficies estdo completamente
separadas pelo filme lubrificante, e o coeficiente de atrito fica na faixa de 0,002 a 0,04. O
carregamento, que tenderia a provocar o contato entre as superficies, é inteiramente suportado

pela pressao do fluido, causada pelo movimento relativo entre as superficies.
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Existe também uma quarta condicdo de lubrificacdo, porém neste caso forcada
externamente, seria a chamada lubrificagdo hidrostatica, em que existe o fornecimento de um
fluxo de lubrificante a interface deslizante, a uma pressdo hidrostatica elevada (entre 6,89 e
689,48 bar) (FRENE et al., 1997). Nessa situacdo, a separacdo plena pode ser obtida nao
necessariamente com o movimento relativo entre as superficies, ou seja, durante a partida e em
baixas velocidades de rotacdo da maquina, apresentando um baixo atrito durante todo o tempo
de operacéo.

Em conjuntos eixo-mancal de escorregamento, todos os trés regimes basicos de

lubrificacdo ocorrerdo durante o inicio e o final da operacéo, como mostra a Figura (3.3).

Lubrificacao
limite

A

Lubrificacao
filme completo

®

Lubrificacao
mista

Coeficiente de atrito p

>
Velocidade relativa n

Figura 3.3: Variacdo do atrito com a velocidade relativa, nos regimes de lubrificacao.

Na partida da maquina, o eixo encontra-se em repouso e em contato direto com a parede
do mancal, condicdo caracterizada pela lubrificacdo de contorno (limite), apresentando altos
niveis de atrito. Conforme a velocidade de rotagdo aumenta, a partir do ponto A, inicia-se a
formacdo de uma pelicula hidrodindmica, reduzindo o atrito, no regime de lubrificagdo mista.
Em velocidades mais altas, uma pelicula de lubrificante completa é formada, reduzindo
drasticamente o nivel de atrito. A partir do inicio do estagio Ill, as perdas viscosas no

lubrificante em cisalhamento aumentam novamente o coeficiente de atrito.
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3.3 EQUACAO DE REYNOLDS

A equacdo de Reynolds é considerada a base da teoria classica da lubrificacdo
hidrodindmica. Essa equacéo é formulada considerando-se um fluido viscoso e aplicando o
conjunto de equacdes de conservacdo de quantidade de movimento e de conservagédo de massa.
A solucdo da equacdo de Reynolds, no caso de mancais hidrodinamicos, fornece a distribuicéo
da presséo do fluido, informacdo necesséaria para a analise da grande maioria dos problemas
basicos dos mancais. Sua origem € obtida a partir das equacBes de Navier-Stokes, adotando

algumas hipoteses simplificadoras no modelo, a saber:

1. O lubrificante € um fluido Newtoniano e sua viscosidade é constante em toda extensdo
do filme de 6leo.

2. O fluxo é laminar.

3. Orraio de curvatura do mancal € muito maior que a espessura do filme, possibilitando
desprezar os efeitos devido a curvatura do filme de 6leo.

4. Os termos de inércia, campos externos e de forcas de corpo sdo pequenos quando
comparados aos termos de pressdo e viscosidade na equacdo de conservacdo da
guantidade de movimento.

5. Existe uma predominancia dos termos viscosos, nos gradientes de velocidade nas
. ~ . . . a0 ox . .
direcdes circunferencial e axial, 5 € oo comparando aos demais gradientes de

velocidade, devido a geometria do filme.
6. A pressao ao longo da espessura do filme de dleo é considerada constante, devido a

espessura muito pequena em relagéo ao raio do eixo.

Para a maioria das condi¢Oes de operagdo, as hipoteses anteriormente apresentadas sao
satisfatorias, principalmente no caso da hipdtese (6), visto que nas configuracdes de mancais
hidrodindmicos, a espessura do filme de oOleo é consideravelmente menor que as demais
dimensoes.

No entanto, as demais hipOteses devem ser avaliadas nos modelos em que existe a
utilizacdo, por exemplo, de fluidos ndo newtonianos, elevadas rotagdes e lubrificagdo com

outros tipos de lubrificantes. A condi¢do mais restritiva € a hipotese (1), que considera a
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viscosidade constante do Oleo. Sabe-se que durante a operacdo, os esforcos viscosos sdo
parcialmente transformados em energia térmica, resultando em agquecimento, que ocasiona a
variacao local da viscosidade do lubrificante.

3.3.1 Equacéo de Reynolds com Carregamento Dinamico

No caso de carregamento dinamico, considera-se a variacdo da altura do filme de fluido
lubrificante no tempo. Para a deducdo da Equacdo de Reynolds, parte-se da Equacéo (3.3) que

descreve a equacdo da continuidade presente na folga radial do mancal.

0u+6v+aw_0 (33)
ox dy 0z '

Em que, u, v e w sdo as componentes de velocidade nas direcdes X, y, z respectivamente.
Considerando um volume de controle infinitesimal, e isolado em uma dada regido do

filme lubrificante, pode-se observar na Figura (3.4) o escoamento discretizado do fluido em
uma coluna de altura h e bases dx, dz.

Qy,
Qz l
™\ > o
4__
Qx + 0Q, /90X - h
O} \\\\\
X4 \5/!4 dx > __\‘ Qz+ 9Q;/0z
v
Qy,
Z
YV

Figura 3.4: Escoamento discretizado de um fluido em uma coluna de lubrificante.
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A vazdo do fluido de entrada, na direcao x, é dada pela Equacéo (3.4), sendo a vazédo por

unidade de comprimento dada pela Equacéo (3.5).

Qx = u(hdz) (3:4)
_ O _
qx = E =uh (3-5)

A vazdo do fluido de saida, também na direcdo x, € mostrada na Equacéo (3.6).

00y
0x

dq
dx = (qx + a—;dx> dz (3.6)

Qx +

O desenvolvimento segue analogo para a direcdo z, com a Equacéo (3.7) descrevendo a

vazdo de saida para essa direcao.

2Q,
0z

aq,
0z

0, = w(hdx) = gdx -« Q,+=Ldz= (qz + dz) dx 3.7)

Para a direcdo y, considera-se o escoamento do fluido devido ao movimento do eixo,
sofrendo variagdes principalmente devido a carga aplicada e velocidade de rotagdo. No caso do
eixo deslocando-se para baixo, na direcdo positiva de y, a uma velocidade v; e, sabendo que a
superficie do mancal ndo se movimenta, ou seja, a velocidade v, = 0, as Equacdes (3.8) e (3.9)

descrevem as vazOes de entrada e saida do elemento, respectivamente.
(Qy)entrada = vydxdz (3.8)
(Qy)sal’da = vydxdz = 0 (3.9)
Dada a continuidade do escoamento em todas as dire¢des, as respectivas vazdes massicas

devem se manter constantes, nas entradas e saidas, como segue nas Equagdes (3.10), (3.11) e
simplificada em (3.12).
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(Qx + Qy + Q) entrada = (Qx + Qy + Q2)saida (3.10)
. 04, aq,
qxdz + vidxdz + q,dx = | q, + de dz + vydxdz + | q, + P dz)dx (3.11)
d aq,
2x L 202 vy =) = 0 (312)

0x 0z

Adiferenca (V = v, — v;) das velocidades é funcdo da variacédo da folga radial no tempo,
ou seja, o esmagamento do filme de 6leo corresponde a derivada negativa da espessura h.

Substituindo esse termo, chega-se finalmente na equacdo da continuidade do escoamento, dada

pela Equacdo (3.13).

ox 0z Ot

94x 94, Oh_ (3.13)

Para modelagem das forgas atuantes no elemento de fluido utiliza-se as equacdes de
Navier-Stokes (3.14), que s&o equagdes diferenciais que descrevem o escoamento de fluidos
Newtonianos, envolvendo derivadas parciais que permitem determinar 0s campos de

velocidade e pressdo num escoamento.

(6u+ 6u+ 6u+ au)_ . 6P+ 62u+62u+62u
P lac T%ax " Vay T Waz) TP T o TH Bx2 T oy T 922

(6v+ 6v+ 6v+ 6v>_ v 6P+ 62v+62v+62v (3.14)
p ¢ vywz_pg ay“axz 0y? 0z '

(6W+ 6W+ (')W_I_ (')W)_ , 6P+ 62W+62W+62W
P Yox TV v ~ Pl T 9, TH Gx2 dy?  0z2

Em que p € a densidade volumétrica do fluido, P a pressdo no filme e (X,,Y;, Z;) as
componentes de forcas de corpo nas diregdes X, y e z respectivamente. A Figura (3.5) esboca as

forcas em cada direcéo do elemento.
Como pode ser observado, na direcéo x, o fluxo ocorre no sentido negativa do eixo e, na

direcdo y, ndo ha tensdo de cisalhamento. Assim, tem-se o balanco de forgas em x, dado pela

Equacdo (3.15) e simplificado na Equacdo (3.16), sendo % a derivada total no tempo.
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Du apP 0T,
pdxdydzE = —Pdydz + (P +— dx) dydz + t,dxdz — (Tx +— dy) dxdz  (3.15)

0x ay
dxdvd Du 0P Oty (3.16)
PAXEYEZ DL =~ ox dy '
T,dxdz
<« (P+0P/axdx)dydz
Pdydz ——»
~ dy
(T, +3 T, /dydy)dxdz S| T
4 ~.
X \/| dx
z
YV

Figura 3.5: Forcas atuantes no elemento fluido discretizado.

Dada a caracteristica de fluido Newtoniano, pode-se escrever a tensdo de cisalhamento

proporcional a taxa de deformacdo, com a viscosidade dindmica, na Equacao (3.17).

ou
Tx = ,u@

(3.17)

Desprezando-se as forcas de campo, como indicado anteriormente na hipétese (4), e
substituindo (3.17) em (3.16), obtém-se:

oP 0 ( au> 3.18
dx 0y # dy (3.18)
Fazendo o procedimento anélogo para a direcéo z, as Equacgdes (3.19) mostram a equacao

de Navier-Stokes na forma simplificada para o caso analisado.
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o*u 10P
dy? uox
. (3.19)
0°w _10P
dy? uoz

—

O conjunto de equacdes diferenciais de segunda ordem, em (3.19), podem ser integradas
duas vezes para obtencdo dos perfis de velocidade nas componentes u e w, do fluido. As
Equacdes (3.20) representam as condicdes de contorno, sendo U a velocidade superficial do

eixo. Apds a integracdo, as Equacges (3.21) contém os perfis de velocidade.

y=0-u=0;v=0;,w=0

y=—h->u=U;v=0;w=0 (3.20)
i 1(’)P( +hy) U

= 2u RV ThY) =y

1ap( 2 1 hy) (3.21)

Para obtencdo da equacdo de Reynolds neste tipo de fluxo, integra-se a equacao da
continuidade da direcdo y, que € a da espessura do filme de 6leo. Sabendo da relagdo que

= fo_h u dy, pode-se reescrever a equagdo da continuidade (3.13) na forma (3.22).

———=0 (3.22)

~hou J‘"haw oh
o Oz Ot

o 0x

Substituindo os perfis de velocidade encontrados em (3.21) na equagéo (3.22), tem-se 0
desenvolvimento exposto na Equagéo (3.23).

d [1ap

1 0P oh
— - ——= 3.23
[ ot -pla [ R ot ] -T=0 @2

at

Calculando as integrais definidas de (3.23), tem-se a Equacéo (3.24).
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d ( h® oP Uh +a h3 apP ah_o 324
ox\12udx 2 0z\12uodz) ot (3.24)

Rearranjando a equacdo (3.24), chega-se finalmente na equacéo de Reynolds para o caso

de carregamento dindmico, como mostrado em (3.25).

+az

0 opP 0 oP oh oh
("5) 5 (7 5)
0z

op eyt on 3.25
ax\"" ox bu -+ 12u5, (3:25)

3.3.2 Equacao de Reynolds com Carregamento Estatico

Para o caso de carregamento estatico, considera-se que nao ha variacdo da carga ou da

rotacdo em funcdo do tempo. Dessa forma, a altura do filme de 6leo h é constante, ou seja,

Z—ft‘ = 0, sendo a diferenca de velocidades (V = v, — v;) nula, ja que v; = v, = 0. Assim, a

Equacdo de Reynolds para carregamento estatico segue como mostrado em (3.26).

9/ 9P\ 0, . 0P oh
O (1390 9 (9P _ o0 3.26
6x<h 6x)+az(h az> oul 52 (3:26)

3.4 MANCAIS RADIAIS

Os mancais radiais sdo elementos de maquina que possuem a funcéo de alojamento do
eixo em seu interior, separados por um filme de lubrificante.

A figura (3.6) mostra as trés posi¢des do eixo no interior do mancal, nas condigdes de —
(@) repouso; (b) partida; (c) operacdo. Nas posicdes (a) e (b), existe o contato direto entre 0 eixo
e as paredes do mancal, ocorrendo desgaste. Em (c) devido ao inicio da operagdo, com aumento
da rotacdo do eixo, ocorre o processo de lubrificagdo hidrodinamica, com a formacéo de alta
pressdo na posicéo inferior, fazendo com que o fluido suporte o peso do rotor.

Para representacdo da geometria do mancal radial, considera-se a vista em corte no plano
XY, como mostrado na Figura (3.7). O conjunto consiste em um eixo circular de raio R, com

centro no ponto 0y, girando dentro de um mancal cilindrico de raio R + C,., com centro no ponto
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0,, comprimento axial L, na direcdo Z (ortogonal ao plano XY), sendo que C, representa a
folga radial, correspondendo a diferenca entre o raio do mancal e raio do eixo.

A distancia entre o centro do mancal (fixo) e o centro instantaneo do eixo é definida como
“excentricidade” e. Define-se uma coordenada angular 8, medida a partir da linha dos centros,
no ponto B, em que a espessura do filme é maxima (h,,,5,), até um ponto C qualquer, formando
o angulo BO;C = 6. A linha O, C intercepta a parede do eixo no ponto A. O &ngulo ¢, definido
entre a direcdo Y e a linha dos centros, no mesmo sentido da coordenada ¢, ¢ chamado de

“angulo de atitude”.

(b) (c)

Figura 3.6: Posic¢des do eixo no interior do mancal - (a) repouso, (b) partida, (c) operacao.

Linha dos
centros

Figura 3.7: Geometria do mancal hidrodindmico radial.



43

Como pode ser observado, a espessura de filme h é funcdo do angulo dado pela
coordenada 6. Aplicando-se a lei dos cossenos no triangulo 0,0,,C, tem-se o desenvolvimento
mostrado na Equacdo (3.27), desprezando os termos de segunda ordem C2, e?, h?, eh, pois

possuem valores muito pequenos.

(R+C)?>=e?*+(R+h)>—2e(R+h)cosf
R?+42RC, + C,*> = e? + R* + 2Rh + h? — 2eR cos  — 2eh cos @
h(0) =C, +ecosf = C,.(1+ ecosh) (3.27)

Em que ¢ ¢ a chamada “razao de excentricidade”, dada por € = e¢/C,.

E importante determinar a expressdo para o calculo da espessura do filme lubrificante,
em funcao dos parametros geométricos do mancal, pois h € um termo presente na equacao de
Reynolds e, portanto, necessario para a sua solucéo.

A Figura (3.8) mostra as forgas hidrodinamicas agindo no eixo. No referencial inercial do
mancal, podem ser observadas as componentes F, e F,. Da mesma maneira, & possivel calcular
as forcas no sistema de coordenadas mdvel, dado pela direcéo radial definida pela linha que une
0s centros, na componente F,., sendo a direcdo tangencial perpendicular a esta, contendo a

componente F;.

Linha dos
centros Mg e Direcao
" 4 tangencial

biregéo
[0 radial

Figura 3.8: Forcas atuantes no eixo, nos referenciais inercial e movel.
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As Equacdes (3.28) e (3.29) fornecem o célculo das forcas hidrodindmicas no sistema

movel, sendo p a pressdo, calculada pela solucéo da equagéo de Reynolds.

p cos @ dzRdO (3.28)

T

v
0
T

F= |
0

psen 6 dzRd6 (3.29)

| ||
N|F%N|h S l— e

Através do angulo de atitude, é possivel trazer as forcas do referencial movel para o
inercial, pela decomposicdo como segue na equacéo (3.30).

{Fx} _ {—Fr sen ¢+F; cos qb}

E, E.cos ¢ + F;sen ¢

(3.30)

A posicéo de equilibrio do eixo varia a medida que a rotacdo aumenta ou diminui, ou seja,
a excentricidade e varia com a rotacdo, considerando que o carregamento W aplicado ao eixo
como ¢ constante. O caminho percorrido pelo eixo é conhecido como “curva de equilibrio
estatico”, ou “locus”. NO repouso, 0 eixo encontra-se em contato com a parede do mancal e,
com o aumento da velocidade de rotacdo, ocorre o fendbmeno de “auto-centragem”, em que a

posicao de equilibrio tende a coincidir com o centro do mancal, como mostra a Figura (3.9).

AY

Linha
dos centros \~

Figura 3.9: Curva de equilibrio estatico do eixo no mancal.
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Na analise anterior, o sistema estd em equilibrio estatico, de maneira que, na direcéo Y,
as forcas F, e W sdo equivalentes. Na direcdo X, a forca F, deve ser nula para que 0 €ixo
permaneca parado no ponto de equilibrio. Realizando a decomposicdo, tem-se as forgas
hidrodindmicas no referencial mdvel, relacionadas com a carga estatica, como segue nas
equacoes (3.31) e (3.32).

E. =W cos¢ (3.31)
F, =W sen¢ (3.32)

Em uma situacdo real, efeitos como a variagdo da carga aplicada, desbalanceamentos e
desalinhamentos, dardo origem a outros carregamentos, que, no entanto, sdo pequenas quando
comparadas com a carga estatica. Dessa maneira, 0 eixo desloca-se por uma pequena Orbita em
torno da posicdo de equilibrio estatico, de forma que se pode dizer que o eixo vai vibrar em

torno de sua posicédo de equilibrio estatico relativa aquela determinada velocidade de rotacéo.
3.4.1 Coeficientes de rigidez e amortecimento

Como visto, o lubrificante exerce influéncia significativa no eixo através do cisalhamento
do filme de 6leo, servindo também como um amortecedor para possiveis oscilacfes de carga.
Para representacdo do comportamento dinamico do filme de 6leo, interno ao mancal, é comum

a utilizacdo do modelo proposto por Lund (1987), sendo o fluido representado por um conjunto

de molas (K;;) e amortecedores (C;;), em série, como mostrado na Figura (3.10).

TY
Eixo‘% —» X

Figura 3.10: Representacdo do fluido por conjunto de molas e amortecedores.
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A representacdo atraves do conjunto mola-amortecedor é possivel ao se linearizar as
forcas hidrodindmicas, em uma expansdo em série de Taylor de primeira ordem, em torno da
posicdo de equilibrio estatico. A linearizacdo torna-se importante, como destacado nas
motivacdes iniciais do trabalho, pois simplifica 0 modelo, de modo a calcular a solugédo da
equacdo de Reynolds apenas na posicdao de equilibrio e nas perturbacdes finitas, nao
necessitando do calculo a cada instante de tempo juntamente com a equagdo de movimento
(modelo n&o linear). Assim, em uma dada rotac&o, calcula-se o ponto de equilibrio, aplicando-
se em seguida pequenas perturbacdes de deslocamentos Ax e Ay, como observado na Figura
(3.11-a), e de velocidade Ax e Ay (Figura 3.11-b).

(a) (b)
AY AY

v

Posigéo de Posicao de

equilibrio equilibrio

Figura 3.11: Perturbac6es finitas sendo aplicadas na posi¢édo de equilibrio.

As Equacdes (3.33) mostram as expansdes em séries de Taylor até a primeira ordem das
forgas hidrodinamicas.

F, = Fyo + KuxAX + Ky Ay + CoyAX + +Cyiy Ay
(3.33)
E, = Fyo + Ky AX + Ky, Ay + Cyy A% + +C,p Ay

O conjunto de Equagdes (3.34) mostra por defini¢do o célculo dos coeficientes de rigidez

e amortecimento, em que i,j assumem as coordenadas x e y. Os coeficientes K,, € K,,,, sdo
chamados “coeficientes diretos de rigidez”. Analogamente, os coeficientes Cyy € C,,

denominam-se “coeficientes diretos de amortecimento”. Os termos Ky, , Ky, , Cyy € C)5 S30
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chamados de “coeficientes cruzados”. Se tratando da posigao de equilibrio, tem-se que F,, = 0

e F,, = W (igual a carga estatica).

dF,
k= (5)
0

3.4.2 Outras geometrias de mancais radiais

(3.34)

Além dos mancais radiais de geometria fixa cilindricos, diversas tentativas de novos
projetos de mancais foram realizadas com o objetivo de aumentar a excentricidade e estabilizar
0 mancal, postergando a regido de instabilidade para faixas de rotacfes maiores. A solucao
encontrada foi a de pré-carregar os segmentos dos mancais. A Figura (3.12) mostra os tipos

mais comuns de mancais pré-carregados.

J | k ’
R+C,
R+C,

a) Eliptico b) Trilobular

N
B\ | /@(ﬁ ,
Mf/ Pivo

c) Sapatas deslocadas d) Sapatas oscilantes

)

N
=

i%

Figura 3.12: Outros tipos de mancais radiais pré-carregados.
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A respeito das caracteristicas construtivas dos mancais apresentados, pode-se observar
que os centros de curvatura de cada sapata coincidem com o centro geométrico do mancal. Nos
mancais elipticos, sapatas deslocadas e trilobulares (conhecidos como “de geometria fixa”)
cada sapata € deslocada do centro, de maneira a tornar o filme de 6leo mais convergente ou
mais divergente.

Os mancais de sapatas oscilantes (“tilting pad ) séo projetados de forma que cada sapata
é pivotada para ndo existir nenhuma reacdo de momento no apoio. As sapatas oscilam para criar
forte convergéncia no filme, gerando por consequéncia maior estabilidade no mancal,
visualizada nos coeficientes dinamicos de rigidez e amortecimento.

Nesse sentido, um pardmetro importante inerente a geometria do mancal é conhecido
como “pré-carga”, ¢, definida pela relacdo da distancia entre os centros de curvatura da sapata

e o centro do mancal com a folga radial (C,.), dada pela Equagéo (3.35).

(=1 _m (3.35)

3.4.2.1 Mancal eliptico

Os mancais elipticos, mostrados na Figura (3.13), sdo formados por dois arcos circulares,
em que seus centros (0;) estéo localizados sobre a mesma linha (eixo Y), deslocados do centro
do mancal na distancia &, conhecida como “elipticidade”. Nesse caso, r + C,,, € 0 tamanho do
maior eixo que pode ser colocado no mancal, representado pela linha pontilhada da Figura
(3.13).

Figura 3.13: Geometria do mancal eliptico.
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Fora da posicédo centrada, a excentricidade e o angulo de equilibrio serdo diferentes para
cada um dos lébulos. Por esse motivo, torna-se necessério o desenvolvimento de um
equacionamento diferente da geometria cilindrica para determinagéo da altura do filme de dleo
nessa nova configuracdo. A Figura (3.14) esboca essa condicao, para uma posi¢éo do centro do

eixoem O’.

Figura 3.14: Posicionamento do eixo fora do centro, no mancal eliptico.

Pode-se chegar, via trigonometria basica, nas relagdes para as excentricidades e 0s
angulos de equilibrio de cada um dos l6bulos do mancal eliptico. A Equacdo (3.36) contém a
relacdo do angulo de equilibrio para o I6bulo superior (indice 1) do mancal eliptico, sendo ¢ a
“razdo de excentricidade”, dada pela razdo entre a excentricidade e a folga radial, e m a “razao

de elipticidade”, dada pela razdo entre elipticidade e a folga radial.

82 +e?—2ebcosa = e;?

g, =+/€2 + m? + 2emcosa

e ey

sena; sen(m — a)

gsen 0() (3.36)

a; = arcsen(
&
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Fazendo o desenvolvimento analogo, para o I6bulo inferior (indice 2), tem-se a razdo de

excentricidade e a relacdo para o angulo de equilibrio dados nas Equacdes (3.37) e (3.38).

&y = \/52 +m? — 2emcosa (3.37)
esena
a, = arcsen( . ) (3.38)
2

Nos mancais elipticos, existem duas folgas, sendo a maior folga radial C, usada como
referéncia. Na pratica, devido as duas excentricidades lobulares &; = e,/C, € &, = e,/C, ,
podem ocorrer casos de duplicidade no calculo da posicao de equilibrio, de maneira que duas
posicOes satisfazem matematicamente as expressdes. No entanto, apenas uma das solucGes tem
sentido fisico que convém. Desta forma, durante o processo de calculo da posicdo de equilibrio

desse tipo de mancal, atengéo especial deve ser dada a esta duplicidade.

3.4.2.2 Mancal trilobular

Os mancais trilobulares, mostrados na Figura (3.15), sdo constituidos pela interseccéo de
trés I6bulos excéntricos, em que o centro de cada lébulo esta igualmente distanciado do centro
do mancal, pela elipticidade 6. Essa configuracdo possibilita a formacdo de trés cunhas de
pressao hidrodindmica, na maioria dos casos. Dentre 0s mancais de geometria fixa € o que se
mostra mais estavel, postergando ainda mais a regido de instabilidade para faixas de rotacéo

maiores.

RL S RL

—_ RL
O, o)
CmI \ i / Cr

Figura 3.15: Geometria do mancal trilobular.
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OL E‘-éR

Figura 3.16: Posicionamento do eixo fora do centro, no mancal trilobular.

A Figura (3.16) esboca a condi¢do do eixo fora da posicdo centrada, localizado no ponto
O’. Com as relagdes trigonométricas apresentadas na Figura (3.16), tem-se 0 desenvolvimento
das relacGes para as excentricidades e os angulos de equilibrio para cada um dos l6bulos do
mancal trilobular, dados como segue nas Equacbes (3.39) para o lébulo inferior (indice B),
(3.40) para o l6bulo direito (indice R) e (3.41) par ao lébulo esquerdo (indice L).

£p =\/82+m2+26mcosa

esena
ag = arcsen( ) (3.39)
€p
T

&g = Jez + m? — 2emcos (§ + a)

2T £sen (% + a)
ap = — — arcsen | ——— (3.40)

3 &R

g = Jsz + m? — 2emcos (g— a)
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s
2T €sen (§ - a)
a;, = — — arcsen |[————= (3.41)
3 &l

Da mesma forma, nos mancais trilobulares, existem trés folgas, sendo a maior folga radial
C, usada como referéncia. Devido as trés excentricidades lobulares ez = eg/C, , eg = eg/Cy €
g, = e, /C, podem ocorrer casos de triplicidade no calculo da posi¢do de equilibrio. As trés
posicdes satisfazem matematicamente as expressdes, porém apenas uma das solugdes tem
sentido fisico. Assim como foi dito para o caso dos mancais elipticos, aqui também deve ser

dada atencdo especial a esta triplicidade durante o processo de calculo da posicao de equilibrio.

3.5 INSTABILIDADE EM MANCAIS HIDRODINAMICOS

O fendmeno de instabilidade devido a presenca de mancais hidrodindmicos é um
importante foco de estudo relacionado a estes componentes. Sendo 0 mancal o elemento de
maquina responsavel pela transmissdo de vibracao entre as partes fixa (estrutura de suporte) e
movel (rotor), procura-se mapear as regides de instabilidade, evitando que 0s processos
industriais e sistemas mecanicos que dependam do rotor sofram com esse efeito, em suas
respectivas faixas de operacdo. Altas amplitudes de vibragéo do eixo, inerentes da instabilidade,
perturbam a condicéo de operacdo normal da maquina e podem causar sérios danos a estrutura.

Considerando um rotor simétrico, levemente carregado, com o eixo sustentado por
mancais lubrificados cilindricos, cinco condi¢cdes de vibracdo podem ser observadas
(MUSZYNSKA, 1986), como descritas a seguir.

1) Quando o eixo comeca a rotacionar lentamente, em uma velocidade crescente com
frequéncia sincrona (1x), podem ser observadas vibracoes laterais com amplitudes menores ao
longo do eixo do rotor. Essas vibragdes sdo causadas por forcas de inércia, que em baixas
rotacOes sao estaveis.

2) Em velocidades de rotagdo maiores (geralmente abaixo da primeira ressonancia
relacionada ao desbalanceamento), a vibracéo sincrona forgada ndo € o Gnico regime observado.
Juntamente com a frequéncia sincrona, o fendmeno conhecido como “oil whirl” aparece, COmo

mostra o diagrama de cascata na Figura (3.17). A resposta “oil whirl” € caracterizada pela
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vibracdo lateral sub-harmonica de precessdo direta em torno do centro do mancal, em
frequéncia proxima a metade da velocidade de rotacdo. Nessa faixa de operagdo o rotor possuli
comportamento de corpo rigido. A amplitude dessa vibragdo € limitada pela folga radial devido
a acdo das forcas ndo-lineares presentes no filme de 6leo. Com o aumento da velocidade de

rotacdo o padrdo de vibracdo permanece estavel.

Velocidade da maquina (rpm x 1000)

i 2 i

i )

0 1 L N i
0 24 4.8 7.2 9.6 12
Frequéncia (eventos / min x 1000)

Figura 3.17: Diagrama de vibracdo em cascata, de um rotor experimental. (MUSZYNSKA,
1986).

3) Quando, com 0 aumento continuo da velocidade, a frequéncia de rotacéo se aproxima
da primeira frequéncia natural do rotor (devido ao desbalanceamento), o fenémeno “oil whirl”
fica imperceptivel, sendo suprimido pelo aumento das vibracGes sincronas. As amplitudes de
vibracdo nesse caso se tornam altissimas na frequéncia de ressonancia correspondente as
propriedades de massa e rigidez do rotor. A dinamica do fluido de 6leo é alterada, pois agora o

rotor possui maior comportamento elastico.
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4) Acima da primeira ressonancia, as vibragdes sincronas forcadas diminuem e as forgas
advindas do filme de 6leo retornam a acdo. Com o aumento da velocidade de rotacdo o
fendmeno “oil whirl” volta a dominar as vibragdes do sistema.

5) Aproximadamente ao dobro da primeira frequéncia de ressonancia, a frequéncia de
“oil whirl” 0,5x estara atingindo o valor da primeira ressonancia do rotor. Quando a velocidade
de rotacdo chega nessa regido ocorre o fendmeno chamado de “oil whip”, caracterizado por
uma frequéncia constante, independente do aumento da velocidade de rotacdo. A amplitude de
vibracdo no “oil whip” é limitada pela folga radial, porém a vibragdo do eixo pode se tornar
extremamente alta, ja& que este vibra na frequéncia natural, ou seja, em condigdes de
ressonancia.

A Figura (3.18) (CASTRO, 2007) mostra o grafico de deslocamentos para a posi¢ao do
disco, em um rotor simulado em condicdo de desaceleracdo (condicdes de aceleracdo e
desaceleracdo sdo abordadas com mais detalhes na secdo 3.6 deste texto). E possivel observar
0 rotor passando pela ressonancia na faixa de rotacédo de aproximadamente 20 Hz, e depois pela
instabilidade “oil whip”” em aproximadamente 40 Hz (dobro da frequéncia natural).

w0 Deslocamanto x - Idassa
1 T T T T T T T T T

05

=
T

Deslocamento |m]

=
n
T

i 5 10 15 20 25 ad 35 41 45 50
Rotacdo [Hz]

® 10 Deslocamento v - Massa

05

Deslocamento [m|

15 ] L L 1 L L L ! L
& mn 15 20 25 ] ki LDy 45 &0
Rotagda [Hz]

Figura 3.18: Deslocamentos da massa para um rotor simulado em desaceleracdo. (CASTRO,
2007).
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3.6 MODELAGEM DO SISTEMA ROTATIVO

Um sistema rotativo é basicamente composto pelos seguintes elementos: discos, €ixos,
mancais e estrutura de suporte. A Figura (3.19) mostra uma configuracao basica de rotor, com
os sistemas de coordenadas utilizados. O objetivo da modelagem é determinar as equacgdes de
movimento do sistema, que descrevem sua dindmica. Vale ressaltar que, para este trabalho, a

fundacdo sera considerada totalmente rigida.

Figura 3.19: Esquema de um sistema rotativo basico.

Para o inicio da modelagem, adota-se um referencial inercial composto pelos eixos XYZ.
Da mesma maneira, adota-se um referencial movel, xyz, que acompanha a rotacao do rotor.
Definindo a velocidade de rotacdo de precessdo como sendo w, tem-se que 0s eixos transversais
deslocam-se entre si por um angulo de wt. Ainda no modelo, considera-se os deslocamentos
angulares ( B, T') praticamente colineares com os eixos Y e Z, respectivamente. Dessa maneira,
pode-se desconsiderar a deformacao torcional dada pelo angulo de rotacdo propria ¢ = Qt.

Segundo Tuckmantel (2010), o método dos elementos finitos modela cada elemento do
sistema rotativo de maneira individual, permitindo o acoplamento inercial entre eles, de
translacéo e rotacdo, através das matrizes de massa, rigidez e amortecimento. O método dos
elementos finitos também é capaz de modelar o acoplamento do efeito giroscopico. Em modelos
mais simples, como o de pardmetros concentrados, esse fato ndo ocorre.

Para obtencdo das equagdes de movimento do sistema, utiliza-se a Equagéo de Lagrange

em sua forma genérica, como mostrado na Equacdo (3.42), em que g; é a i-ésima coordenada
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generalizada e F; a componente generalizada da forca atuando na direcdo de cada uma das
coordenadas generalizadas.

d 0T\ oT oU oR _
( ) — i=12..,N (3.42)

—() ot it =F
dt\oq;) 0dq; 9q; 9dq; '

Definindo as energias - cinética (T;), de deformagdo (U;) e o trabalho exercido pelas
forcas néo conservativas (R;), para cada elemento i, tem-se a energia total do sistema, dada

pela soma das energias de cada elemento, como segue em (3.43).

-3,

L

Ti B U= Z Ui ; R = Z Ri (343)

N
=1 l l

N N
=1 =1

De acordo com Nelson e McVaugh (1976), as energias cinética, de deformacéo e o
trabalho das forgas ndo conservativas globais sdo dadas pelo conjunto de Equagdes (3.44).

1 1
T = EqTMq -04"Gq + EIPQZ

1

U= EqTKq (3.44)
1

R - _ T o
-4 Cq

Realizando a substituicdo das energias de (3.42) em (3.40), tem-se a equacdo de

movimento do sistema, como mostrado na Equacéo (3.45).

Mg(t) + (€ + 26)q(t) + Kq(t) = f(©) (3.45)

Em que q(t) é o vetor com os graus de liberdade do sistema, M, C, G e K séo as matrizes
globais de massa, amortecimento, giroscopica e de rigidez, respectivamente, e f(t) é o vetor de
forcas externas.

Na modelagem por elementos finitos, utilizando as equacdes de Nelson e McVaugh
(1976) e Nelson (1980), tem-se que a deformacéo de um elemento é definida pelas translagdes

nodais V e W, nas direcbes Y e Z respectivamente, do referencial inercial. A orientacdo do
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elemento é dada pelas rotacdes nodais B e T', em torno dos eixos Y e Z respectivamente, também
do referencial inercial. Assim, ordenando as variaveis citadas, o vetor q(t) é dado pela Equacéo
(3.46).

q={V; W; B; I;}* (3.46)

Para os sistemas rotativos, pode-se geralmente considerar a matriz de amortecimento [C]
como sendo uma combinacdo linear das matrizes de massa [M] e rigidez [K], como mostra a
Equacéo (3.47), sendo a e 8 constantes determinadas a partir de métodos especificos de ajuste
de modelos. Essa condigdo ¢ conhecida como ‘“amortecimento estrutural proporcional” e
consegue representar uma ampla gama de sistema de maneira satisfatoria, como por exemplo,

eixos rotativos feitos de aco.

C =aM + K (3.47)

Para a montagem da equacédo geral de movimento, deve-se construir as matrizes globais
do rotor, combinando os efeitos de cada elemento discretizado. Cada tipo de componente tem
as suas proprias matrizes caracteristicas. Nos trabalhos de Nelson e McVaugh (1976), Nelson
(1980) e Tuckmantel (2010) é possivel verificar, de forma detalhada, a construgdo das matrizes
dos elementos de eixo e de disco que séo utilizadas neste trabalho.

A contribuicdo dos mancais no comportamento dindmico do sistema, como ja discutido
anteriormente, pode ser feita de varias maneiras. No entanto, o presente trabalho apresentara
duas largamente empregadas. A primeira, e talvez a mais comum, é a partir da linearizagdo das
forcas hidrodindmicas em torno da posi¢do de equilibrio do eixo a cada rotacdo, obtendo-se
coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento, que sdo introduzidos nas matrizes globais
de rigidez e amortecimento do sistema, nos respectivos n6s dos mancais. Na segunda forma, 0s
efeitos do mancal sdo incluidos a partir da utilizacdo direta das forcas hidrodindmicas obtidas
através da solucdo da equacdo de Reynolds. A utilizacdo direta das forcas hidrodindmicas
permite a inclusdo dos efeitos ndo-lineares inerentes a operacdo dos mancais hidrodindmicos
sobre certas condigdes, fato esse que serd amplamente discutido neste trabalho.

Com a determinacgéo das matrizes dos elementos de eixo e disco, pode-se montar a matriz

global do sistema. A construcédo se faz a partir da sobreposicdo das matrizes, ou seja, a soma
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das matrizes nos respectivos graus de liberdade da matriz global, como melhor sera mostrado

adiante na sec¢éo (4.3).
3.7 CONDICAO DE PARTIDA ACELERADA DE UM ROTOR

Segundo Nakhaeinejad e Ganeriwala (2008), o ensaio de partida, conhecido como “‘run
up”, assim como o ensaio de parada (“coast down”) sdo testes de excitacdo transiente, feitos
com o objetivo de obtencéo das velocidades criticas e frequéncias naturais do rotor, assim como
pode ser utilizado para definir regides de instabilidade do sistema.

O teste é realizado mediante aumento gradativo da velocidade de rotacdo da maquina,
visualizando-se os deslocamentos, velocidades e aceleracdes, variando no dominio do tempo,
nas posi¢des de interesse do sistema. Dessa maneira, é possivel notar a passagem do rotor pelas
suas faixas de instabilidade, sejam elas nas condicOes de “oil whirl” ou de “oil whip”.

Para descrever o movimento do sistema rotativo, segundo o referencial apresentado
anteriormente na secdo 3.3, utiliza-se a teoria de movimento circular. No caso do rotor operando
em velocidade angular constante (aceleracdo nula, portanto), tem-se 0 movimento circular
uniforme. A variacdo linear do deslocamento da coordenada mével 6 no tempo, para o caso do
movimento uniforme, é dada pela Equacdo (3.48) e pode ser vista no esboco da Figura (3.20-
a). Na condicdo de partida acelerada, com aceleracdo angular constante, a velocidade angular
agora possui aumento gradativo no tempo (movimento circular uniformemente variado), como
mostra a Equacdo (3.49). A variacdo do deslocamento 6 no tempo é dada pela equacédo

quadratica (3.50), e pode ser vista no esboco da Figura (3.20-b).
0(t) =0y + wt (3.48)

w(t) = wy + at (3.49)

1
0(t) = 6y + wet + Eatz (3.50)
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Ao considerar-se a variacao da velocidade no tempo, com a condicao de partida ou parada
acelerada, as equacdes que descrevem as forcas de desbalanceamento sofrem alteracdes, devido
a presenca dos termos de derivadas de primeira e segunda ordem da coordenada generalizada.
Assim, na modelagem da forca de desbalanceamento (CASTRO, 2007), a aceleracéo deve ser

levada em consideracéo.

w A w A
wO
U00
>t >t
oA oA
eo 60
>t >t

(a) (b)

Figura 3.20: Comparacéo entre o movimento circular uniforme e uniformemente variado.

O desbalanceamento é definido por uma massa m situada a uma distancia e do centro

geométrico do eixo rotativo, como pode ser visto na Figura (3.21).

YA
D
To=e,/ M
P
y
C
Too
@) X >X

Figura 3.21: Massa de desbalanceamento.
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A posicdo da massa desbalanceada no referencial inercial é dada pelo vetor 7,p, = 7y +

Tcp » COMo mostrado na Equacdo (3.51).

, _(x+ecosg
Top = {y + e.sen (p} (3.51)

Para obter a velocidade da massa de desbalanceamento, deriva-se (3.59) no tempo, como
segue na Equacdo (3.52).

- d, (x—e.¢@.seng
v T qrop T {3’/+e.gb.cos go} (3.52)

Com o objetivo de determinar as forcas de desbalanceamento do sistema, tem-se a energia
cinética da massa m dada na Equacdo (3.53). De acordo com Lalanne e Ferraris (1998), pode-
se desconsiderar a massa m quando comparada a massa do disco, reduzindo a energia cinética

como mostrado na Equacéo (3.54).

m
T = ?(9’( +y+elp?—2.%.¢.e.seng + 2.7.¢.e.cos @) (3.53)

s
mTo2

(2.y.¢.e.cos @ — 2.x.¢.e.sen @) (3.54)

Aplicando a Equacdo de Lagrange, tem-se as forcas de desbalanceamento F,;, nas dire¢fes

X e y, mostradas nas Equacdes (3.55) e (3.56) respectivamente.

d (0T, 0T, )

—(—=—) ——=—=—-m.e. . —m.e.p2 = 3.55
dt<63’c) o m.e.p.sen@ —m.e.@p-.cosQ = Fy, ( )
d (0T, 0T, )

dt(afc) I m.e.p°.sen@ + m.e.@.cos @ = Fy, (3.56)

Em seguida, com o0 método dos elementos finitos, o vetor de forgas de desbalanceamento
sera integrado as demais forgas atuantes do sistema, de maneira a obter a resposta dinamica do

rotor.
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3.8 ANALISE EM FREQUENCIA DO SINAL TEMPORAL

3.8.1 DFT — Transformada Discreta de Fourier “Full Spectrum”

De maneira geral, para a medicao de vibragdo em um rotor, sdo usados transdutores de
deslocamento para cada direcdo (horizontal — eixo x; vertical — eixo y). Construindo um grafico
com os deslocamentos x e y, nas posi¢des dos mancais e do disco, tem-se as 6rbitas de acordo
com cada velocidade de rotacdo. Por se tratar de um movimento oscilatorio, € possivel plotar
cada deslocamento individualmente em funcdo do tempo.

As andlises espectrais constituem uma forma alternativa de identificar e analisar sinais,
que se torna complementar a analise no dominio do tempo. Para isso, o sinal é decomposto no
dominio da frequéncia, permitindo a identificacdo, de forma rapida, dos componentes desse
sinal.

Existem diversas ferramentas e algoritmos para analise espectral de um sinal, sendo que
cada uma possui particularidades que se aplicam melhor em determinados casos. Uma
ferramenta conhecida para tratamento de sinais discretos e aperiodicos € a chamada “DFT —

2

Discret Fourier Transformation”, ou “Transformacao discreta de Fourier”. A chamada “FFT
— Fast Fourier Transformation” ou ‘“Transformada rdpida de Fourier” ¢ um algoritmo
desenvolvido para o mesmo fim que a “DFT”, porém com tempo de calculo muito mais réapido.

A implementacdo da “FFT” funciona de maneira a fatorar o sinal no dominio do tempo
em uma somatoria de senos e cossenos das frequéncias que compde o sinal, com amplitudes e
fases, que sdo capazes de reconstruir o sinal original no dominio do tempo. Sabe-se que 0s
sinais senoidais e cossenoidais séo defasados de 7 /2 radianos, permitindo sua representacdo na
forma complexa, em que os termos de cosseno referem-se a parte real e 0s termos de seno a
parte imaginaria. Assim, a saida de uma “FFT’ é um nimero complexo, conhecido na area de
dindmica de rotores como “vetor girante”. O mddulo e angulo desse complexo corresponde a
amplitude e fase, respectivamente, do sinal harménico.

Uma “FFT” convencional € chamada de “half spectrum”, pois relaciona apenas a parte
positiva do dominio da frequéncia, comumente nas harmonicas 1x, 2x, 3x etc., como pode ser
visualizado na Figura (3.22). Dessa maneira, na analise da vibracdo de um rotor, parte
consideravel das informac6es que remetem a fase relativa das componentes x e y do espectro é

perdida. Ou seja, apesar de contemplar a componente positiva, na situacéo de precessao direta
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(“forward”), informacdes sobre a componente de precessdo retrograda ( “backward”) ndo sao
levadas em consideracéo.

Para os casos em que a informacdo acerca da fase relativa € importante, como no
diagnostico de falhas de desbalanceamento, desalinhamento, entre outras, a aplicacdo da “FFT
full spectrum” € indicada. Nessas situacdes, o espectro com as frequéncias negativas possibilita

a determinacgdo do comportamento do rotor nas condic¢des de precessdo “backward”.

AY AAmplltude
r N\N\ -
/ IS
> S > anci
t 3 N 2 En 4 Frequéncia
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X N Amplitude
A t A
\ i
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R | .
t 1x 2 3x 4x ~ Frequéncia

Figura 3.22: Sequéncia de processamento do sinal utilizando a “FFT half spectrum”.
Adaptado de Goldman & Muszynska, (1999).

O processo de obtencéo do espectro completo, que pode ser visualizado no esquema da
Figura (3.23), é dado pela expansdo da 6rbita original em uma soma de Orbitas filtradas, que
correspondem as harménicas 1x e 2x do sinal no exemplo apresentado. Cada érbita filtrada tem,
em geral, uma forma eliptica. Por sua vez, cada orbita eliptica pode ser representada como a
soma de duas Orbitas circulares, sendo uma na rotacdo “forward” e a outra na rotagdo
“backward”, ambas rotacionando na mesma frequéncia, que € a frequéncia da orbita filtrada.

Para o sinal exemplificado, na Orbita filtrada de 1x, tem-se a Orbita eliptica caracterizada
pelas amplitudes do semi-eixo maior (Ry; + R;_) e do semi-eixo menor (|R;4y — Ry_]).
Analogamente, para a orbita filtrada de 2x, o semi-eixo maior é dado por R,, + R,_ € 0 semi-
eixo menor por |R,, — R,_|. Uma precessdo direta (“forward”) nessas condices, significa

que R, > R,,_. Portanto, uma precessao retrograda (“backward”) significa que R, < R,,_.
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No entanto, para definir completamente uma elipse é necessario conhecer a orienta¢éo do
semi-eixo maior, dada pelo angulo entre o eixo horizontal e o semi-eixo maior (3, — @,)/2,
que é determinado pela fase relativa das componentes de precessdo direta e retrograda.

Caso a Orbita filtrada seja puramente circular e com sentido direto, entdo a componente
retrograda € nula. Da mesma forma, caso seja puramente circular e com sentido retrégrado, a
componente direta serd nula. Nessa situacdo, a fase relativa é nula e 0s semi-eixos possuem a
mesma dimensdo. No caso de a Orbita filtrada ser uma linha reta, tem-se que a amplitude da
componente direta é igual & amplitude da componente retrograda, sendo a fase relativa ainda

importante para definir-se a orientacdo dessa linha.
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Figura 3.23: Sequéncia para obtencdo do “‘full spectrum”. Adaptado de Goldman &
Muszynska, (1999).
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3.8.2 STFT - Transformada de Fourier de Tempo Curto

A segunda ferramenta de analise de um sinal no dominio da frequéncia, utilizada neste
trabalho, foi a chamada STFT — “Short-Time Fourier Transform” (Transformada de Fourier de
Tempo Curto), utilizada em situacGes em que os componentes de frequéncia de um sinal variam
ao longo do tempo, como na condicdo de partida acelerada de um rotor.

Nesse método, a STFT realiza uma sequéncia de transformadas de Fourier de um sinal
janela, de modo a dividir um sinal com duracdo de tempo maior em segmentos menores, com
0 mesmo comprimento, calculando a transformada de Fourier tradicional em cada segmento,
gerando, portanto, um espectro de frequéncias de cada janela. Cada ponto do espectrograma
(frequéncia, tempo) possui uma poténcia calculada pela densidade de energia espectral
(COHEN, 1995).

Através de um sinal original no dominio do tempo, multiplicando-o por uma func¢éo janela
h(t), centrada no ponto t, um novo sinal sera gerado, como mostra a Equacdo (3.57). O sinal

modificado é uma funcédo de dois tempos, o fixo de interesse (t) e o tempo continuo (7).
s¢(t) =s(t)h(t —1t) (3.57)

A Figura (3.24) mostra as diferentes fungdes janela no mecanismo de producdo do sinal
modificado, com diferentes tempos de referéncia.

w[100-] w[200-1]

2R

1< o
\
\

=0 =50 =100 =200
Figura 3.24: Diferentes tempos de referéncia para defini¢do da funcéo janela. Adaptado de
Raza, (2012).

Aplicando a transformada de Fourier no sinal modificado, seré refletida a distribuicao de
frequéncias em torno do tempo t, como mostra a Equacdo (3.58), da transformada de Fourier

de tempo curto.
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Si(w) = e 19T s, (D)d(7) = e 1T s(D)h(r — t)d(7) (3.58)

=/ =/

21 21
Para cada instante de tempo diferente, obtém-se um espectro diferente, sendo a totalidade

desses espectros a distribuicdo tempo-frequéncia. O célculo da densidade de energia espectral

Psp € dado pela Equacéo (3.59).

2

Psp(t, @) = |S¢(w)]? e 19T s(D)h(r — t)d(7) (3.59)

7]
21
Vale ressaltar que na implementacéo do célculo da STFT e densidade de energia espectral,

é importante a escolha adequada de pardmetros para o processamento do sinal, como o tipo de

fungéo janela, a frequéncia de amostragem, o tamanho do comprimento da FFT e o fator de

“overlap” entre 0s segmentos.
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4 METODO NUMERICO

A modelagem apresentada até entdo, acerca da teoria da lubrificacdo hidrodinamica,
trouxe como base a Equacdo de Reynolds. Como dito, trata-se de uma equacdo diferencial
parcial sem solucédo analitica completa. Muitas propostas de solugdes analiticas simplificadas
se aproximam da solucdo para mancais infinitamente longos (Sommerfeld) ou extremamente
curtos (DuBois e Ocvirk), no entanto, ndo sdo adequadas para mancais funcionais, por
apresentarem divergéncia significativa de resultados. Dessa maneira, na tentativa de solugéo da
Equacdo de Reynolds, métodos numéricos foram empregados para encontrar uma solucao que
fosse satisfatoriamente aproximada.

Um dos primeiros métodos utilizado na tentativa de resolver conjuntos de equacfes sem
solucdo analitica foi o de diferencas finitas. Para simula¢es de escoamentos, um método muito
consolidado é o de volumes finitos, devido, principalmente, a sua maior capacidade de
adaptacdo as condicgdes de contorno.

Na area de mecénica dos sélidos, 0 método de elementos finitos é amplamente utilizado
para tratar um sistema continuo, discretizando-o em um conjunto de elementos que,
individualmente, séo considerados continuos.

Para este trabalho, a Equacdo de Reynolds é resolvida através do método dos volumes
finitos e o sistema rotativo € discretizado de acordo com o método dos elementos finitos. Por
esta razdo, ambos os métodos sdo brevemente apresentados e discutidos neste capitulo. Além
disso, o capitulo também apresenta a forma como as forcas hidrodinamicas e os coeficientes
equivalentes de amortecimento e rigidez sdo obtidos e, por fim, é apresentado o método de
Newmark, usando para integracdo do sistema de equagfes que descreve 0 comportamento
dindmico global do sistema.

4.1 METODO DOS VOLUMES FINITOS

A diferenca substancial entre 0 método de diferencas finitas para o de volumes finitos
estd na base de formulacdo de cada um. O método de diferencas finitas possui deducdo
puramente matematica, a partir das aproximacdes de derivadas usando séries de Taylor. J& o

método de volumes finitos possui base fisica.
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De maneira introdutéria, o0 método de volumes finitos tem por objetivo dividir o dominio
de célculo em um certo nimero de subdominios, em que as leis fisicas sejam validas, com um
grau de aproximacdo desejado, que pode ser obtido de duas maneiras — utilizando o balanco da
propriedade conservada para cada subdominio ou atravées da integracdo da equacao, na forma
conservativa, no volume do subdominio.

A Figura (4.1) mostra um caso exemplificando a aplicagdo da equacdo da continuidade
em duas dimensdes. Os fluxos méssicos que atravessam cada face, no intervalo de tempo At,
podem ser visualizados no subdominio (ou “volume finito”), sendo p a massa especifica do

fluido, t o tempo e (u,v) as componentes do vetor velocidade em cada direcao.
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! pAXAY|
vatAx|nT in / t
o i %
|
|
UAA ! PUAA
puAthy| R i P Ylg
| — —— — — — — — | ........... o —
!
!
|
y s
pVALAX| |
>
X x+dx X

Figura 4.1: Fluxos méassicos em um subdominio, com duas dimensdes (X,y).

A variacdo de massa dentro do volume, no intervalo At, é dada pelo balan¢o da Equacéo
(4.1). Dividindo toda a expresséo pelo termo (AtAxAy), tem-se a equacdo discretizada para o

volume finito analisado, como mostra a Expresséo (4.2).

(pAxAY) ¢ iar — (PAXAY),

(4.1)
= (pultly),, — (pultdy). + (pvAtAx); — (pultdy),

Perac —Pe (pu)e — (pu)y N (V) — (PV)s
At Ax Ay

(4.2)
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A mesma equacdo pode ser obtida através da integracdo da equacdo da continuidade

através do operador integral (I) da Expressao (4.3).

t+At e n
=f dtf dxf dy (4.3
t w N

Dessa forma, a aproximacao discreta pode ser obtida através dos dois procedimentos. No
entanto, geralmente obtém-se a equacao aproximada através da integracdo da equacdo na sua
forma divergente, visto que muitas grandezas possuem balancos que podem ser muito
complexos.

O erro de aproximacdo numerica € introduzido ao calcular-se os fluxos médios que
atravessam cada face, assim como as densidades médias dentro do volume.

O fato de existirem descontinuidades geométricas nos mancais radiais, como explicado,
na forma de ranhuras axiais que servem como os canais de alimentacdo para o fluxo de 6leo
lubrificante, exige uma modelagem para resolugcédo da Equacdo de Reynolds em um filme
descontinuo. Esse procedimento foi feito por Arghir et al. (2002) para um dominio
unidimensional. Machado (2011) realizou a expansdo da metodologia para o dominio
bidimensional, de maneira a discretizar a malha em volumes finitos permitindo a consideracdo
dos efeitos de inércia, descritos por uma equacao de Bernoulli generalizada.

Considerando um sistema de coordenada x, z, tem-se nas Equacdes (4.4) e (4.5) os fluxos
de fluido por unidade de comprimento, em cada dire¢éo, respectivamente. Sendo U a velocidade

superficial do eixo, h a espessura do filme de 6leo, u a viscosidade dindmica e p a pressao.

U h3 op
=—h——— 4.4
=5 100 x (4.4)
h3 op
- 4.5

Tendo-se os fluxos direcionais, € possivel escrever a equacdo da continuidade para o

fluido presente na folga do mancal, como segue na Equacéo (4.6).
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%4x | 94z _ 0h (4.6)
dx 0z Ot '

A equacdo da continuidade (4.6) pode ser reescrita, rearranjando os termos da maneira

exposta na Equacéo (4.7).

dh
09,0z + 3q,0x = Eaxaz 4.7)

O termo dh/dt refere-se a velocidade de variacdo da espessura de fluido, com o
esmagamento do filme de 6leo.

Nas vizinhancas da descontinuidade presente na pelicula, sabe-se que a pressdo apresenta
variacOes bruscas e muito rapidas. Isso se da devido a um movimento de recirculacédo de 6leo,
que ndo consegue ser descrito pela teoria classica da lubrificacdo, visto que os fluxos sdo
modelados de maneira praticamente paralela entre si.

Para descrever essa rapida variacdo da pressdo no modelo teorico a equacdo de Bernoulli
generalizada (4.8) € utilizada imediatamente antes e depois da descontinuidade, sendo P a
pressdo e U a velocidade tangencial. O coeficiente ¢ leva em conta uma perda adicional de
energia, devido a efeitos viscosos.

A Figura (4.2) apresenta a malha de volume finitos, realgando o ponto (i,j) analisado.

_ 2 _
PUT _ pe  PUT | pplmax(UT UDF” (48)

2 2 2

P~ +

Figura 4.2: Volume finito (i,j) destacado na malha.
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Utilizando (4.7), para o volume mostrado na Figura (4.2), pode-se escrever o balanco de

fluxos, como segue na Equacéo (4.9).

dh
(qf; — qi)Az + (q;; — q; j)Ax = ——AxAz

dt

Sendo cada fluxo mostrado nas Equacdes (4.10) a (4.13).

e < h3 >e Piej — b Uhiej
at; = |- ’ 2
LJ 12u ij Xit1/2) ~ Xij 2

w
g = |- < s > P =Py | U
LJ 12‘Ll L xi’j - xi_l/z’j - 2

[ n
g = _<h3> Pl — Pij
Yol \12u oj Zij+1/2 T Zij|

] s ]
g = _<h3> Pij — Pij
v i 12u ij 2ii T Zij-1/2)

|

(4.9)

(4.10)

(4.11)

(4.12)

(4.13)

Com a hipotese de que existe continuidade do fluxo, tem-se as expressdes de igualdade

nas Equacdes (4.14) a (4.17).

e —_ w
qi-1,j = 4;;

e __ w
qij = di+1,j

n — S
qij-1 = 4;;

n _ S
qij = qij+1

(4.14)

(4.15)

(4.16)

(4.17)
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Com (4.10) e (4.11) substituidas em (4.14), tem-se a expressao (4.18).

h3\° Pfy;—Pi_1j Uhi,; _ B\ P,;-pPY Uh;
\12 T T \1Z T 418
u i—1,j Xi—1/2,j = Xi-1,j u Lj Xij = Xi-1/2,j

Para simplificar as expressfes, duas novas variaveis sdo introduzidas, como mostra o

conjunto de Equacdes (4.19). Substituindo o conjunto (4.19) em (4.18), tem-se o balango da
Equacéo (4.20).

(4.19)
[ _ (h_3)w 1 1. (h_3)w 1
RN VITY S B RN VTV
bt = | = | T I
T
U
bi_ 1 ;P41 —bi1Pi-1;=biiP j—b/;P" + E(h?,}j —hi_1;) (4.20)

No modelamento das descontinuidades geométricas no mancal, deve-se escrever a
equacao de Bernoulli generalizada (4.8) imediatamente antes e depois da descontinuidade. No
caso do modelo por volumes finitos, nas posi¢cdes norte, sul, leste e oeste de cada volume de
controle. Para o lado oeste, tem-se a equagéo de Bernoulli generalizada, como segue em (4.21),
sendo as velocidades dadas pelo conjunto de Equag0es (4.22).

p(Vie—l,j)Z P(Vi‘,/'f)z p[maX(Vie—l,j' Vi‘,A]/' 1?
e .= —qie_l'j
1-1,j hie_l,j

(4.22)
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w

vV = 9i;
iLj — hv
ij

De maneira a simplificar o modelo, o coeficiente &, que leva em conta a perda adicional
de energia devido a efeitos viscosos, sera considerado nulo. Assim, a expressao (4.21) se reduz

a (4.23), sendo o novo termo de simplificacdo dado pela Equacéo (4.24).

PZy; =P+ A1) (4.23)
I/AAY: ve. )2
Ai_l/z'j — p( 21,] _ p( 121,1) (424)

Com (4.23) em (4.20), chega-se na expressdo para a pressao na borda oeste, como mostra
a Equacdo (4.25).

U
bi 1jPi-1,j+bijPij— b 1jAii12;+ [7 (hi); — hf—1,j)]
by, + b

i-1,j

P = (4.25)

Para se obter as pressdes nas demais bordas realiza-se o procedimento analogo. As

Equacdes (4.26) a (4.28) mostram as pressdes em leste, norte e sul respectivamente.

U
_ biiPj b i+ by A2+ [7 (hi%y,; — hf,j)]

pe. = (4.26)
v (bfj + bﬂu)
o bliPij+biji1Pijrr + bijiaAijiye
Pl,] = T S (427)
(bij + b; 1)
ps = DuiPuj+ bijoaPijo1 = bijoadijoap2 (4.28)
v (bij +bij_1) '

Encontrando-se as pressdes nas bordas do volume de controle, resta determinar a equacgao

para calculo da pressdo no centro de cada volume, ou seja, P;;. Para isso, realiza-se a
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substituicdo de (4.10) a (4.13) em (4.9), como segue na Equacdo (4.29). Para simplificar as
manipulacdes algébricas, as variaveis do conjunto de Equacdes (4.30) séo introduzidas.

bi; (P — Pij) + > |~ b);(P; — Pj) + > Az
(4.29)
dh
+ {62 (Pl = Pip)] = [bi; (P — Pip]Jax = —-AxAz

L bty
T bE | 4bY
Fooo= bie,j bml,j
i+1,j ble:]_l_b:,il,]

(4.30)
Fooo= bir,lj—l bis.j
U bl b

- _ biibij
Vb bY

Finalmente, substituindo as expressdes das pressdes de borda (4.25) a (4.28) em (4.29),
chega-se na pressdo no centro do volume de controle, como mostrado na Equagéo (4.31). A
variavel auxiliar ¢ mostrada na Equacéo (4.32).

Pi,j+1(Ti,j+1Ax) + Pi,j—l(Ti,j—le) + Pi+1,j(Ti+1,jAZ) + Pi—l,j(Ti—l,jAZ) +S;;

P, = = _ ) _ ~ (4.31)
= (Ti,j+1 + Ti,j_l)Ax + (Ti+1,j + Ti—l,j)AZ
U _ - _
Si,j = E (hil — hm)AZ + Ti‘j+1Ai’j+1/2Ax — Ti’j_lAi'j_%Ax + Tl'+1,in+%,jAZ

Ti+1,j Ti—l,j

—pw U( Rty — hj)Az + T U(hY; — hi_y;)Az (4.32)

i+1,j i—-1,j

dh

+ —AxAz

dt
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Na metodologia numérica considerou-se que as descontinuidades coincidem com a
fronteira do volume de controle discretizado. Também foram introduzidas pressGes
suplementares igualmente sobre os volumes de fronteira, em cada passo do processo. A
espessura do filme de 6leo € definida no centro do volume e sobre suas fronteiras.

As condicOes de fronteira sdo inseridas diretamente nos valores de pressdo das faces,
sendo a de presséo nula nas duas bordas axiais do mancal, fazendo com que nas extremidades
do mancal a pressdo que atue seja a atmosférica.

A solucdo do processo é dada de maneira iterativa para a resolucdo do sistema linear
resultante. No caso, os termos auxiliares A sdo dependentes das velocidades de filme sobre o
volume de controle, de modo que dependem do gradiente de pressdo nas expressoes (4.10) a
(4.13) e (4.22). Dessa forma, os valores devem ser atualizados ap0s resolver o sistema linear
dado na expressdo (4.31). Quando a variacdo da pressdo de Bernoulli ¢ incluida, o problema

torna-se ndo-linear, necessitando de um ciclo iterativo exterior para resolucéo.

4.2 FORCAS HIDRODINAMICAS E COEFICIENTES DINAMICOS

Para obter-se as forcas resultantes nas dire¢des vertical e horizontal sobre o eixo, realiza-
se a integracdo numeérica dos valores de pressdo P;; para os pontos nodais da malha
discretizada. Dessa forma, as Equacdes (4.33) e (4.34) mostram as forcas no referencial moével,
nas direcdes radial e tangencial respectivamente. Através do angulo de atitude ¢ é possivel

decompor as forgas no referencial inercial, como visto anteriormente na Equagédo (3.26).

Pi,j CoS Hi (AX) (AZ) (433)

i
M-
NgE

~
Il
=

1

J

z P, : sen 8;(Ax)(Az) (4.34)

j=1

M:

1]
[

i

O calculo dos coeficientes dinamicos é dado pela formulagdo centrada, apresentada por

Venner e Lubrecht (2000), a partir da expansdo em séries de Taylor até a primeira ordem. O
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conjunto de Equacdes (4.35) apresenta os coeficientes de rigidez (K;;) e as Equaces em (4.36)

os coeficientes de amortecimento (C;;).

Ko — AFx ~ Fx+Ax - Fx—Ax
*Ax T 2Ax

AFx ~ Fyrvax — Fx-nx

K ==
Vo Ay 20y
(4.35)
K _AFyszMy_Fy—Ay
X Ax 2Ax
K _AFyszMy_Fy—Ay
Ay T 2y
C :AszFx+Ax_Fx—Ax
A T 20x
C :%ZFX+AX_FJC—AJC
YooAy T 2Ay
(4.36)
C _AFyZFyMy_Fy—Ay
.V 2Ax
C _AFyszMy_Fy—Ay
Ay T 20y

4.3 METODO DOS ELEMENTOS FINITOS

Para a integracdo das equagdes de movimento, que compde o sistema rotativo, 0 método
numérico utilizado foi o0 método dos elementos finitos. Partindo de um sistema continuo, é
possivel realizar uma divisdo da estrutura em um numero finito de elementos, com uma

discretizacdo suficiente, levando em conta a geometria e 0 seu comportamento. Nesse caso,
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cada elemento € considerado continuo, sendo conectado a outros elementos por pontos
chamados nos, localizados na fronteira desse elemento.

Apo0s a consideracdo das hipoteses para a faixa de deslocamento desejado, as energias
(cinética e de deformacéo), bem como a funcgéo de dissipacdo de Rayleigh devem ser calculadas
para cada elemento em funcdo dos deslocamentos dos nos. As forcas generalizadas séo
determinadas por trabalho virtual das forgas externas. Com a equagéo de Lagrange é possivel
obter a equagdo de movimento de toda a estrutura.

Na secdo (3.5) do presente trabalho foram apresentadas as formulagcGes para os elementos
que compde o sistema rotativo analisado, seguindo o exposto em Nelson e McVaugh (1976),
Nelson (1980) e Tuckmantel (2010). As matrizes de massa, rigidez, giroscopica e
amortecimento de cada elemento devem ser integradas no sistema, para representacéo de cada
um na malha de elementos finitos. Dessa maneira, as matrizes elementares sao agrupadas em
matrizes globais, que contém todos os graus de liberdade do modelo.

A Figura (4.3) representa esse agrupamento, em que 0S termos das matrizes,
correspondentes aos graus de liberdade de um né de um elemento, sdo somados aos graus de

liberdade de um dos nds da matriz elementar do elemento sucessivo.

N6 1

I
00000000
00000000
00000000

N6 2

N¢ 3

Elemento de disco
sendo inserido no
noé 5

No 4

Elemento de eixo il
sendo inserido faaaa

——— 000600000
0000
00000
00000
IOOOOO

|

}g entreosnés2e 3 PANRANANIVAY
z PANANANIFAY

L AL A D]

©
O
P4

Figura 4.3: Insercdo das matrizes elementares para composicao da matriz global.
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Tendo sido expostos os métodos numéricos que compde os algoritmos desenvolvidos no
presente trabalho, a Figura (4.4) contém um fluxograma da rotina dos célculos, desde a interface
das informac6es basicas informadas do sistema rotativo até a obtencdo da resposta no tempo
para os deslocamentos, velocidades e aceleracdes. O método de Newmark sera particularmente

comentado na segdo (4.4).

Inteface principal

(Informacgdes do sistema rotativo,
escolha rotina linear x ndo-linear)

¥

Montagem das matrizes elementares
(Eixo, disco)

¥

Calculo das reagoes de apoio
nos mancais

¥

Calculo das forgas de
desbalanceamento

¥

Al
Linear
ou Nao-linear? '
Solucéo dinamica da Eq. de Reynolds

Obtengao das componentes das forgas
nao-lineares do mancal no sistema movel

Solugao estatica da Eq. de Reynolds

Posigao de equilibrio do eixo no mancal

Perturbagdes finitas

-} Solugao dinamica da Eqg. de Reynolds Vetores resposta

X,X,%

Montagem do vetor

Obtengéo das componentes das forgas de forgas global

do mancal no sistema mével

N&o I

‘ (Nao-Linear)

Calculo dos coeficientes dinamicos

do mancal Processso

iterativo
convergido? &S]yl

Integrador

Newmark

Insergao dos coeficientes dindmicos
nos nés dos mancais (matriz global) N3o
(Linear) I

Figura 4.4: Fluxograma para obtencdo do vetor de respostas ap6s integracdo numeérica.
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4.4 METODO DE NEWMARK

Em condi¢bes nominais de operacdo, frequentemente considera-se 0s rotores como
componentes lineares. No entanto, como explicado no primeiro capitulo, outros componentes
do sistema rotativo podem apresentar comportamento altamente nédo-linear, a depender da
condicdo de operacdo analisada. Um componente que tem essa caracteristica, por exemplo, é o
mancal.

Para a grande maioria das situacbes operacionais da maquina, a linearizacdo do
comportamento dos mancais é satisfatoriamente valida. No entanto, em muitos casos o
resultado final, a partir desse modelo, pode ndo condizer com a situacéo real do sistema.

Segundo Alves (2018), na presenca de ndo-linearidades, a solucdo completa da equacéo
de movimento, que descreve o sistema rotativo, deve ser realizada necessariamente mediante
integracdo no dominio do tempo. Isso faz com que a forca proveniente do mancal seja aplicada
como uma forga externa no rotor. Um método amplamente utilizado para solucdo de equacbes
diferenciais no dominio do tempo, principalmente quando estas equac6es apresentam certo grau
de ndo linearidade, € o chamado método de Newmark, que se baseia na expansdo em series de
Taylor até a terceira ordem do deslocamento g e da velocidade ¢, como mostra o conjunto de
Equacdes (4.37).

2 3

4ty + &) = q(t) + q(to)e + §(t) 5+ iiCto) =
(4.37)

2

4ty + &) = 4(t) + d(to)e + (ty) =

No instante de tempo t adota-se g = q;, sendo o incremento ¢ = At. Assim, reformulando
(4.37) chega-se no conjunto de Equacdes (4.38), sendo Sy e yy constantes que determinam a
variacdo da aceleragdo em cada instante de tempo e, consequentemente, a precisdo e
estabilidade para 0 método. Adotou-se By = 1/4 e yy = 1/2, garantindo assim a estabilidade

numeérica.
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. . At?
Aiine = q: + q AL+ th + ﬁthAt3

(4.38)
Qrar = qr + At + yyG AL?

Para substituicdo do termo de aceleracdo na coordenada g, considera-se a aproximacao

por diferencas finitas, como segue na Equacéo (4.39).

) Aerne — q¢
=" T 4.39
q: At ( )

Assim, é possivel reescrever as aproximacdes de Newmark para o deslocamento e
velocidade, como no conjunto de Equacdes (4.40). E possivel observar que o deslocamento e
velocidade no instante t + At sdo dependentes da aceleragdo no mesmo instante, tornando o

método de Newmark um método classificado como de integracdo implicita.

) 1 .. ..
eine = q: + q:A + (E - IBN) At?gy + ByAtGpin;
(4.40)
Qeene = qr + (1 —yn)ALG: + YnAtGeyae

Para integracdo da solu¢do no dominio do tempo é necessario reescrever a equacdo de
movimento em uma forma residual, para o instante de tempo t + At , como mostra a Equacao
(4.41), sendo f™ o vetor de forcas hidrodinamicas, que podem apresentar comportamento nio-

linear.

lI’t+At = Miit+At + (C + QG)QHAt + KQt+At - ft+At - f?+At =0 (4-41)

Deseja-se encontrar a condi¢do dinamica que satisfaga a equacdo de movimento em um
determinado instante de tempo, sendo que para isso, o residuo deve ser nulo. Assim, faz-se
necessario um procedimento iterativo para calculo do residuo, de forma a minimiza-lo. O
método de otimizacdo utilizado para obtencdo do zero de funcdes, para esse caso, foi o de

Newton-Raphson. A Equacéo (4.42) mostra a expansao da Equacdo (4.41) em série de Taylor
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de primeira ordem. Por sua vez, pode ser reescrita como segue em (4.43), sendo k o contador

para 0 método Newton-Raphson e S a matriz tangente.

oPpr
Y e = At cHat (@ pe — @540 =0 (4.42)
0Peine
S tracDqrrar = —P*, o, (4.43)

A matriz tangente S é dependente do vetor de deslocamentos, como na Equacéo (4.44).

h
a‘/’kHAt _ Maqt+At +(C+96) aqt+At L K- Of trat _ of LHAL  (4.44)

0qt 4t 0qt+at qi+at 0qeinr  O0qrine

ko
S tiar =

O conjunto de equacdes (4.40) pode ser dividido em equagdes de previsdo (4.45) e

equac0es de correcdo (4.46).

. 1 .
Qoopne =9+ QAL+ (E - ﬁN) At*q,
Qe =49 + (1 —yn)Atg, (4.45)

4 =0

Qeine =G pppe T BuAt* Gy a
(4.46)

Qeine = Qoo pe T YNAEGeine

Também, é possivel escrever a aceleracdo ¢ e a velocidade g em funcdo do deslocamento

g, como segue no conjunto de Equacdes (4.47).

" 1 .
qe+ac = IBNAtZ (Qt+At —q t+At)
(4.47)

qt+At q t+At ﬁ At (qt+At q*t+At)
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Finalmente, pode-se determinar a matriz tangente. Para isso, efetua-se a derivacao das
equacdes (4.47) em relacdo ao deslocamento e ap6s algumas manipulagdes chega-se na
expressao da Equacdo (4.48).

1 Yn ( f"ia > af"
S¥rvar = M + C+06———18L) 4+ g — L+t (4.48)
trat pnAt? BnAt 0q¢int 0qt4at

A Figura (4.5) contém um fluxograma do funcionamento do método de Newmark

implementado.

Calculo de
X, X, X
para o instante
inicial de tempo

Instante
de

Incremento de
tempo

)=ty AL

Previsao das
variaveis
X, X, X

Loop
Newton-Raphson

Calculo da matriz
tangente

S, —,—

~

~ ~-
P \\\
// Calculo do Correcao das N
/ = N
/ residuo variaveis \\
/ \
/ ) \
| )
\
/
Calculo do erro em //
relagdo ao residuo /
/
//
///
-

——_———————

Figura 4.5: Fluxograma do integrador Newmark implementado.
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Dessa maneira, para um instante de tempo t, utiliza-se as aproximacdes de Newmark para
calculo da previsao das variaveis, através das equacoes (4.45). Em seguida, é calculada a matriz
tangente pela equacdo (4.48) com o objetivo de calcular o incremento Aq pela equagéo (4.43)
para realizar a corre¢do no conjunto de equacoes (4.46). Assim, tendo-se os valores novos de
posicao, velocidade e aceleracdo o processo é repetido até que o valor do residuo seja menor
que um valor satisfatorio definido. Apds satisfazer o critério de convergéncia pelo método de
Newton-Raphson, o instante de tempo é incrementado em t + At até que todo o intervalo de

tempo seja integrado.
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste capitulo sdo apresentados os principais resultados obtidos por meio da simulagéo
computacional do sistema rotativo, implementando-se 0s métodos numéricos expostos no
capitulo 4. Para isso, foi desenvolvido um algoritmo em linguagem Intel® Fortran 11.0.

Inicialmente, o sistema avaliado serd descrito juntamente com as informagdes dos
parametros utilizados. Na sequéncia, serdo expostos os resultados numéricos referentes aos
deslocamentos do eixo no interior dos mancais e no disco (0rbitas), com o objetivo de comparar
as respostas no tempo utilizando-se os modelos linear e ndo-linear na modelagem das forcas
hidrodinamicas. Na terceira parte do capitulo, os sinais temporais serdo analisados no dominio
da frequéncia, através da DFT Full Spectrum (“Transformada discreta de Fourier — Full
Spectrum”), para verificar a influéncia das componentes harmonicas “forward” e “backward”
nos sinais, considerando ambos os modelos. A quarta parte do capitulo consiste nos resultados
e discussdes das simulacbes na condicdo de partida acelerada, “run-up”, para 0S casos

analisados, sendo possivel a visualizacdo dos limiares de instabilidade “oil whirl” e “oil whip”.

5.1 DESCRICAO DO SISTEMA ROTATIVO

O modelo proposto é uma adaptacao de um rotor Laval convencional, visto que apesar de
ser um modelo simples, € capaz de reproduzir a grande maioria dos efeitos de interesse da
dindmica de rotores. O eixo cilindrico é sustentado por dois mancais hidrodindmicos radiais,
sendo o disco descentralizado em relagdo a posicdo central do eixo, para observacao dos efeitos
giroscopicos no sistema.

Dois tipos diferentes de geometria de mancais radiais foram analisados — eliptico e
trilobular. Variou-se também o parametro de pré-carga, sendo um caso de pré-carga baixa (0,25)
e outro de pre-carga elevada (0,8), com o objetivo de simular as condi¢des de baixa e alta
elipticidade, respectivamente. Dessa maneira, por combinagédo, quatro diferentes mancais de
geometria fixa foram simulados. A Figura (5.1) mostra o esquema do rotor utilizado, que
consiste em 18 elementos de viga cilindrica (19 nés) e 1 elemento de disco rigido. Os
parametros referentes ao modelo de elementos finitos podem ser observados na Tabela (5.1).
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O eixo é de aco, com mddulo de elasticidade E = 200 GPa, densidade p = 7800 kg/m?

e coeficiente de Poisson v = 0,3, possuindo 700 mm de comprimento total.

7
3 17
{ ¢ ) ' [ 3 ) ' [] [} [} [} (] [} [} ¢ ' ' }
6 8 i
2 4 Eixo 16 18
Mancal 1 Mancal 2
Disco

Figura 5.1: Esquema da divisdo em elementos finitos do rotor simulado (fora de escala, para

melhor visualizacgdo).

Tabela 5.1: Dados do modelo de elementos finitos.

Comprimento Diametro Diametro
Numero do elemento Tipo
[mm] interno [mm)] externo [mm]

1,18 Viga 40 0 15
2,3,16,17 Viga 10 0 31

4,5 Viga 83,25 0 15
6,7 Viga 23,5 0 23,5

8,9 Viga 38,25 0 15

10, 11, 12, 13, 14, 15 Viga 48,33 0 15
19 Disco 47 23,5 94,7

Os mancais hidrodinamicos sdo idénticos, possuindo didmetro equivalente do eixo de
d = 31 mm, folga radial C, = 90 um e comprimento de 20 mm, sendo situados nos nos (3) e
(17), distantes de, aproximadamente, 580 mm entre si. Considera-se a operagdo em uma
temperatura média de 40°C, sendo a viscosidade do filme de 6leo (ISO VG 32) u =
2,7622 x 10™2 Pa. s constante para todas as rotacdes, desprezando-se assim os efeitos térmicos

provenientes do cisalhamento do lubrificante.
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Para visualizacao do efeito giroscopico, o disco foi descentralizado e situado no né (7),
posicionado a 200 mm do centro do primeiro mancal. Nesse caso, a for¢a de desbalanceamento
rotativo presente no no (7) é devido a uma massa m, = 3 g, localizada a uma distancia radial
de 37 mm do centro do disco.

Adicionalmente no modelo, considerou-se a aplicacdo de uma forca externa constante,
também no no do disco, com magnitude de 200 N e no sentido negativo da direcdo Y, com o
objetivo de simular uma condi¢do severa de carregamento externo. As forcas de reacdo
calculadas nos mancais sdo de 155,54 N (mancal 1) e 80,59 N (mancal 2).

Como visto na Equacdo (3.47), o amortecimento estrutural pode ser assumido como
proporcional as matrizes de massa e rigidez, porém para eixos de aco, a recomendacdo € a de
utilizar apenas a proporcionalidade & matriz de rigidez. Assim, adotou-se como coeficientes
a=0 ef =1,5x 105 seguindo Machado et al. (2018).

Para determinacdo da faixa de velocidades de rotacdo a ser investigada, realizou-se o
calculo da primeira velocidade critica do rotor, através da resposta em frequéncia do sistema,
devido ao desbalanceamento rotativo, pela FRD (“Fungao de resposta ao desbalanceamento™).
Esta foi obtida por meio do célculo das amplitudes, com a equagdo de movimento do sistema
no dominio da frequéncia, utilizando o modelo linear. A Figura (5.2-a) mostra a resposta em
termos da amplitude dos deslocamentos horizontal (x) e vertical (y) do disco, enquanto a Figura

(5.2-b) mostra seus respectivos angulos de fase em funcéo das frequéncias de rotacao.
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Figura 5.2: Resposta em frequéncia do sistema, com énfase na primeira velocidade critica.
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Como pode ser observado, a primeira velocidade critica do rotor se encontra em,
aproximadamente, 37 Hz. Assim, cinco velocidades de rotagdo foram escolhidas para que fosse
possivel analisar as vibragfes do rotor, com modelos de mancais linear e ndo-linear, em
condicdes de alta excentricidade (abaixo da primeira velocidade critica), baixa excentricidade
(acima da primeira velocidade critica) e de altas amplitudes (proximo a velocidade critica),
sendo 15, 30, 35, 45 e 60 Hz. As simulagBes numéricas para cada caso serdo apresentadas e

discutidas a seguir.

5.2 RESULTADOS NUMERICOS DAS ORBITAS

Através da integracdo numérica da equacdo de movimento do sistema, utilizando-se para
o calculo das forgas hidrodindmicas as abordagens - linear (através dos coeficientes dindmicos
caracteristicos — Eq. 3.33); ndo-linear (pelo célculo direto da integral dupla em 3.28 e 3.29), foi
possivel investigar a influéncia das ndo-linearidades nas Orbitas do eixo dentro dos 4 tipos de
mancais analisados, bem como nas érbitas do disco (né 7), para as cinco rotacdes escolhidas.
Devido a descentralizacdo do disco, os deslocamentos do eixo dentro dos mancais 1 e 2
sdo diferentes, visto que o maior carregamento estard presente no mancal 1, além de que este
mancal estd mais proximo da forca de excitacdo do sistema. Assim, apenas as Orbitas
internamente a este mancal (nd 3) serdo expostas neste trabalho, j4 que representam por
caracteristica a situacdo mais critica e, portanto, evidenciam os efeitos a serem visualizados.
A Figura (5.3) mostra o conjunto de Orbitas lineares e ndo-lineares para todas as rotacoes,
no mancal eliptico com pré-carga 0,25, no no (3). E possivel visualizar o efeito chamado “self-
centering”’ (“auto-centragem”), em que o eixo tende ao centro da folga radial do mancal com 0
aumento da velocidade de rotacdo, como mostrado anteriormente na Figura (3.9). Ainda, pode
ser visto que a maior discrepancia entre os modelos linear e ndo-linear ocorreu na rotacéo de
35 Hz (linhas verdes), ou seja, proximo da primeira velocidade critica do rotor, em que as
amplitudes do movimento sdo maiores. Nas outras velocidades de rotacdo, observa-se apenas
sutis diferencas entre os modelos, mantendo a similaridade no formato e posigdo das orbitas.
Para o disco, a Figura (5.4) mostra as Orbitas lineares e ndo-lineares do eixo no né (7)

para todas as rota¢des, na configuragdo com o mancal eliptico com pré-carga 0,25.



87

Orbitas Mancal 1 - EL - Pre25 - Fext 200 N - Todas rotacdes

LT RRD — 15 Hz - Linear
.7 IS — 30 Hz - Linear
6 e N J |~ 35 Hz- Linear
7 AN —— 45 Hz - Linear
i N — 60 Hz - Linear
4 N 15 Hz - Nao-Linear
K . — 30 Hz - Nao-Linear
! % 35 Hz - Nao-Linear
! Y — 45 Hz - Nao-Linear
60 Hz - Nao-Linear
- -- Folga radial

[ 165 Zoom (15 Hz)

\ / -4.38 -
\ ' — Linear
' N N&o-Linear|
’ -
.

N
T
I

o
T

1
N
T
»
W
©

Deslocamento Y [m]

|
N
T
L
Deslocamento Y [m]
S
EN EN
N —
\

'
(o))
T
/
.
.
.
I
B
i
@

\

\
>
IS
>

I I I il L . I I I

-8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 3.53 3.54 3.55 3.56 3.57 3.58 3.59 3.60 3.61
Deslocamento X [m] x 10 Deslocamento X [m] x10°

Figura 5.3: Orbitas no mancal 1 - eliptico com pré-carga 0,25. Zoom na rotacio de 15 Hz.

Verifica-se que, mesmo na situacdo com maior deslocamento nodal do sistema, o
comportamento das discrepancias entre os modelos linear e ndo-linear segue o padréo
visualizado no né do mancal, sendo que a diferenca maior aparece na rotacdo de 35 Hz devido
a proximidade com a regido critica. As demais 6rbitas possuem similaridade no formato e

posicao.
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Figura 5.4: Orbitas no disco — mancal eliptico com pré-carga 0,25.
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Ainda no mancal eliptico, elevando-se o nivel de pré-carga para 0,8, a Figura (5.5) contém
as Orbitas comparativas dos dois modelos no interior do mancal, com zoom em toda a regido
das érbitas. Os formatos das Orbitas permanecem semelhantes para todas as rotaces. Em 35
Hz, pela proximidade com a regido da velocidade critica, nota-se que a diferenca € menor que
no caso com a pré-carga de 0,25, visto que as amplitudes das orbitas agora sao menores devido
ao fato de que quanto maior é a pré-carga, menor é a folga radial na direcdo vertical, 0 que
causa aumento da rigidez do filme de 6leo e consequente diminui¢do da amplitude de vibrag&o.

Pode-se confirmar com isso também que, com o0 aumento da pré-carga, 0 mancal passa a
ter uma maior capacidade de carga.

No n6 do disco, ao analisar a Figura (5.6), observa-se 0 mesmo comportamento das
Orbitas para todas as rotacdes, indicando que em elipticidades maiores (maior pré-carga),
mesmo na proximidade da regido critica os modelos linear e ndo-linear apresentam

comportamento parecidos.
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Figura 5.5: Orbitas no mancal 1 - eliptico com pré-carga 0,8. Zoom na rotagéo de 15 Hz.
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Figura 5.6: Orbitas no disco — mancal eliptico com pré-carga 0,8.

Trocando o tipo de mancal, a Figura (5.7) apresenta as érbitas no interior do mancal
trilobular com pré-carga 0,25. Comparando os resultados, existem diferencas de tamanho da
Orbita em todas as rotacdes, indicando uma maior influéncia das ndo-linearidades nesse tipo de
mancal. Especialmente na rotacdo de 35 Hz, proximo a primeira frequéncia natural, podem ser
vistas também discrepancias no formato e posicdo das Orbitas. Além disso, nessa rotacdo, as
diferencas de tamanho sdo ainda maiores.

As diferencas nas Orbitas nesse tipo de mancal, principalmente em tamanho, séo sentidas
ainda mais no disco, pelo aumento das amplitudes nesse ponto, como mostra a Figura (5.8).
Pode-se observar as discrepancias em todas as rotacdes analisadas.

No mancal trilobular com pré-carga 0,8, as posi¢des das Orbitas se mantém para todas as
velocidades de rotacdo analisadas (comparando as abordagens linear e ndo-linear), como segue
na Figura (5.9). No entanto, o formato das drbitas muda em todos os casos de maneira bem
evidente. Nas proximidades da velocidade critica, em 35 Hz, as amplitudes aumentam, porém
como dito, manttm a mesma posi¢do. Isso mostra que as ndo-linearidades afetam

substancialmente o mancal trilobular, possuindo efeito ainda maior em pré-cargas altas.
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A Figura (5.10) representa os deslocamentos do né do disco para 0 mesmo mancal. E
possivel observar que os formatos, tamanhos e posic6es das drbitas sdo similares nos modelos
linear e ndo-linear, diferenciando-se levemente na rotagéo de 35 Hz.

De acordo com os resultados obtidos no célculo das 6rbitas, conclui-se que para 0s
mancais elipticos as ndo-linearidades sdo mais influentes nos casos de maior amplitude de
movimento, isto é, na proximidade da regido da frequéncia natural. Esse comportamento é
similar ao observado no mancal hidrodindmico cilindrico, como verificado em Machado et al.
(2018). Para os casos dos mancais trilobulares, a influéncia das ndo-linearidades é muito mais
evidente, sendo observada em praticamente todas as velocidades de rotacdo, sendo maior

quanto maior for o valor de pré-carga do mancal.

5.3 RESULTADOS DAS ORBITAS NO DOMINIO DA FREQUENCIA

Complementar a analise no dominio do tempo, a analise espectral € uma alternativa para
identificacdo de sinais, por meio da decomposicdo no dominio da frequéncia, permitindo a
identificacdo de suas componentes de maneira rapida. Como comentado na sec¢ao 3.7, em casos
como de desalinhamento e desbalanceamento, a parte negativa do espectro de frequéncias é
importante para prever além das componentes de precessdo “forward”, as componentes de
precessao “backward” também.

Nesse sentido, foram calculadas as DFT Full Spectrum (“Transformada discreta de
Fourier”), mediante o algoritmo da FFT, nos sinais temporais das Orbitas. Essa analise visa
verificar as componentes do sinal e avaliar a influéncia dos modelos linear e ndo-linear no
espectro de frequéncias, para cada um dos 4 mancais e em todas as rotacdes escolhidas.

A Figura (5.11) mostra os resultados para 0 mancal eliptico com pré-carga 0,25. Para
facilitar a interpretacdo dos diagramas, a Tabela (5.2) traz a comparagdo das magnitudes das
amplitudes dos picos mais relevantes para todas as rotagdes. E possivel observar a presenca da
componente -1x em todas as rotacGes, em ambos os modelos, no lado direito do espectro, ou
seja, as frequéncias relacionadas a0 modo “backward”, devido ao fato de os mancais
hidrodinamicos introduzirem, inerentemente, anisotropia no sistema. Nos casos lineares,
existem apenas as componentes 1x e -1x, indicando o formato puramente eliptico da Orbita,

como pode ser observado na Figura (5.3).



93

%107
15 ~

Amplitude (m)

(@)

300 200 130T L

60

45

200 - 15 303
Frequéncia [Hz] -300
Velocidade de rotacao [Hz]

%1070
15 -~

1 -

0.5 ~

(b)

Amplitude (m)

0~ ,.;:QJ'A ;::j;_f:. ..... T
300 200 - . R R e S
100 -
0 - 45
00 00 - 5
-300

3
15 30

Frequeéncia [Hz] Velocidade de rotagao [Hz]

Figura 5.11: DFT no mancal 1 — eliptico com pré-carga 0,25: (a) linear, (b) ndo-linear.

Tabela 5.2: Magnitude dos picos mais relevantes da Figura (5.11) — eliptico (pré-carga 0,25).

Amplitudes [m]

Vel. Rot. Linear Né&o-linear
-3X -2X -1x 1x 2x  3X -3X -2X -1x 1x 2X 3x
15 Hz - - 1.27e-7 2.0de-7 - - = = 1.46e-7  2.36e-7 = =
30 Hz - - 131le-6 244e6 - - - 6.94e-8 1.3%-6 2.62e-6 7.41e-8 -
35Hz - - 6.67e-6 1.27e-5 - - 2.30e-7 1.11e-6 5.32e-6 1.1le-5 124e-6 1.78e-7
45 Hz - - 1.89%-6 3.97e-6 - - - 1.26e-7 1.85e-6 3.93e-6 1.26e-7 -
60 Hz - - 6.07e-7 1.3%-6 - - - 2.06e-8 7.19e-7 1.65e-6 2.30e-8 -

Ja para os casos ndo-lineares, observa-se uma presenca significativa dos valores

relacionados a harmdnicas superiores, como -2x e 2x. Na rotacdo de 35 Hz é possivel visualizar

0 aparecimento das componentes -3x e 3X, indicando que o sistema possui comportamento mais

ndo-linear quando opera nas proximidades da regido de frequéncia critica do sistema.



Velocidade de rotagéo (Hz)

Frequéncia [Hz]

Velocidade de rotagéo (Hz)

Figura 5.12: DFT no disco — eliptico com pré-carga 0,25: (a) linear, (b) ndo-linear.
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Tabela 5.3: Magnitude dos picos mais relevantes da Figura (5.12) — eliptico (pré-carga 0,25).

Amplitudes [m]

Vel. Rot. Linear Né&o-linear
-3X -2X -1x 1x 2x  3X -3X -2X -1x 1x 2X 3X
15 Hz - - 1.88e-7 6.51le-6 - - - - 1.93e-7 7.27e-6 - -
30 Hz - - 4.05-6 7.235 - - - - 4.27e-6  7.77e-5 -
35 Hz - - 6.26e-5 3.60e-4 - - - - 4.99e-5 3.50e-4 -
45 Hz - - 4.44e-6 1.24e-4 - - - - 4.27e-6  1.25e-4 -
60 Hz = = 3.61e-7 4.64e-5 - = = = 4.68e-7  5.55e-5 =

Através da Figura (5.12) e Tabela (5.3) pode-se analisar os resultados para o né do disco,

no mancal eliptico com pré-carga 0,25. E notada a presenca apenas das componentes 1x e -1x,

indicando o formato puramente eliptico das orbitas. Destaca-se 0s picos maiores nas rotacdes

de 35 Hz para os casos linear e ndo-linear, dada a proximidade com a regido de velocidade
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critica, principalmente com o aumento da componente “backward”, responsavel por deixar as

Orbitas dessa rotacdo com caracteristica ainda mais eliptica.
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Figura 5.13: DFT no mancal 1 — eliptico com pré-carga 0,8: (a) linear, (b) ndo-linear.

Tabela 5.4: Magnitude dos picos mais relevantes da Figura (5.13) — eliptico (pré-carga 0,8).

Vel. Rot.

Amplitudes [m]

Linear

Né&o-linear
-3X -2x -1x 1x 2x  3X -3X -2X -1x 1x 2X 3x
15 Hz - - 5.42e-8 9.07e-8 - - - - 5.46e-8 9.10e-8 - -
30 Hz - - 4.42e-7 7.38e-7 - - - 1.00e-8 3.93e-7 6.56e-7 1.34e-8 -
35Hz - - 1.77e-6 2.94e-6 - - - 7.58e-8 1.85e-6 3.08e-6 1.25e-7 -
45 Hz - - 6.28e-7 1.05%-6 - - - 7.08e-9 6.32e-7 1.06e-6 1.14e-8 -
60 Hz - - 1.74e-7 2.8%-7 - - - - 2.53e-7 4.19e-7 - -

Mantendo o tipo eliptico do mancal e aumentando o valor da pré-carga para 0,8, tem-se

um comportamento similar ao observado no caso de pré-carga inferior, como mostra a Figura

(5.13) e os dados dos picos mais relevantes na Tabela (5.4). As amplitudes possuem, pelo
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menos, uma ordem de grandeza menor, devido ao tamanho menor das érbitas, em consequéncia

da alta elipticidade no mancal com a pré-carga de 0,8, além de ndo se observar a presenga das

componentes -3x e 3x nas rotacdes de 35 Hz, devido ao mesmo motivo.

Figura 5.14: DFT no disco — eliptico com pré-carga 0,8: () linear, (b) nao-linear.
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Tabela 5.5: Magnitude dos picos mais relevantes da Figura (5.14) — eliptico (pré-carga 0,8).

Amplitudes [m]

Vel. Rot. Linear Né&o-linear
-3 -2X -1x 1x 2x  3X -3X -2X -1x 1x 2X 3x
15 Hz - - 7.30e-8 6.36e-6 - - - - 1.08e-7 6.36e-6 - -
30 Hz - - 1.35e-6 6.74e-5 - - - - 1.31e-6  6.01le-5 - -
35Hz - - 1.69-5 2.90e-4 - - - - 1.62e-5 3.07e-4 - -
45 Hz - - 1.20e-6 1.32e-4 - - - - 1.53e-6 1.33e-4 - -
60 Hz - = 1.19e-7 4.72e-5 - = = = 1.94e-7 6.83e-5 = =

Verificando o né do disco, na Figura (5.14) e Tabela (5.5), os valores dos picos possuem

magnitude inferior quando comparados ao mancal eliptico com pré-carga menor, devido a
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elipticidade, salvo alguns pontos em que, aproximadamente, se igualam. Por esse motivo, as

componentes “backward” na rotacdo de 35 Hz sdo insuficientes para deformar a Orbita,

mantendo assim uma caracteristica mais circular.
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Figura 5.15: DFT no mancal 1 — trilobular com pré-carga 0,25: (a) linear, (b) ndo-linear.

Tabela 5.6: Magnitude dos picos mais relevantes da Figura (5.15) - trilobular (pré-carga 0,25).

Amplitudes [m]

Vel. Rot. Linear Né&o-linear
-3X -2X -1x 1x 2x  3X -3X -2X -1x 1x 2X 3x
15 Hz - - 1.10e-7 1.74e-7 - - - - 1.42e-7 2.17e-7 - -
30 Hz - - 1.07e-6 1.96e-6 - - - 4.12e-8 1.44e-6 2.55e-6 3.97e-8 -
35 Hz - - 4946 9.3le6 - - 243e-7 827e-7 6.97e-6 4.32e-5 5.23e-7 254e-7
45 Hz - - 1.64e-6 3.36e-6 - - - 8.38e-8 1.87e-6 3.80e-6 7.54e-8 -
60 Hz - - 583e7 13le6 - = = = 7.84e-7 1.73e-6 = =

Para o caso do mancal trilobular com pré-carga 0,25, observa-se na Figura (5.15) e Tabela

(5.6) que, as amplitudes das componentes 1x e -1x s&o maiores no modelo nédo-linear
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(principalmente a componente “forward” 1x), indicando que o mancal trilobular é mais
suscetivel as ndo linearidades, visto que possui maiores amplitudes de vibracdo. Comparando
as Tabelas (5.2) e (5.6) é perceptivel que as diferencas nas amplitudes sdo maiores para o
mancal trilobular. Em relagdo as outras componentes harménicas, em todas as rotacdes, nota-

se um comportamento semelhante ao observado no caso do mancal eliptico.
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Figura 5.16: DFT no disco — trilobular com pré-carga 0,25: (a) linear, (b) ndo-linear.

Tabela 5.7: Magnitude dos picos mais relevantes da Figura (5.16) - trilobular (pré-carga 0,25).

Amplitudes [m]

Vel. Rot. Linear Né&o-linear
-3 -2X -1x 1x 2x  3X -3X -2X -1x 1x 2X 3x
15 Hz - - 1.69e-7 6.46e-6 - = = = 1.90e-7 6.53e-6 = =
30 Hz - - 3.37e-6  7.09e-5 - - - - 4.34e-6  7.56e-5 - -
35Hz - - 4.62e-5 3.34e-4 - - - - 6.52e-5 3.98e-4 - -
45 Hz - - 3.94e-6 1.26e-4 - - - - 4.73e-6 1.25e-4 - -

60 Hz > > 4.63e-7 5.57e-5 - - = = 6.33e-7  6.00e-5 = =
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Com a Figura (5.16) e Tabela (5.7), pode-se notar que para o né do disco os valores dos
picos sdo semelhantes aos do mancal eliptico com mesma pré-carga. As componentes 1x e -1X,
tanto do modelo linear como ndo-linear sdo maiores que no caso eliptico. Para a rotacdo de 35
Hz, a componente -1x € maior no caso nao-linear, o que justifica a deformacdo majoritaria da

Orbita vista na Figura (5.8).
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Figura 5.17: DFT no mancal 1 — trilobular com pré-carga 0,8: (a) linear, (b) ndo-linear.

Tabela 5.8: Magnitude dos picos mais relevantes da Figura (5.17) - trilobular (pré-carga 0,8).

Amplitudes [m]

Vel. Rot. Linear Né&o-linear
-3X -2x -1x 1x 2x  3X -3x -2X -1x 1x 2X 3x
15 Hz - - 9.82-9 3.08e-8 - - - - 1.96e-8  3.84e-8 - -
30 Hz - - 3.73e-8 1957 - - - - 9.50e-8  2.24e-7 - -
35 Hz = = 1.20e-7  7.04e-7 = = = = 3.29e-7  8.06e-7 = =
45 Hz - - 3.57e-8  2.71e-7 - - - - 9.36e-8 2.52e-7 - -

60 Hz - - 6.83e-9 6.9%-8 - - - - 3.56e-8 1.02e-7 - -
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Para o mancal trilobular com pré-carga 0,8, a Figura (5.17) e Tabela (5.8) mostram que,
as unicas componentes de frequéncia observadas sdo 1x e -1x, indicando o formato puramente
eliptico da orbita em ambos os modelos, mesmo com o formato das Orbitas sendo bem
diferentes, como visto na Figura (5.9). Observando as rotacdes e comparando os modelos linear
e ndo-linear, verifica-se que as amplitudes 1x possuem valores bem semelhantes. No entanto,
as amplitudes das componentes -1x do modelo n&o-linear possuem valores maiores quando

comparado ao modelo linear, o que indica a deformacéo nas oOrbitas.

Velocidade de rotagao (Hz)

(b)

Frequéncia [Hz]

Velocidade de rotacéo (Hz)

Figura 5.18: DFT no disco — trilobular com pré-carga 0,8: (a) linear, (b) ndo-linear.

Tabela 5.9: Magnitude dos picos mais relevantes da Figura (5.18) — trilobular (pré-carga 0,8).

Amplitudes [m]

Vel. Rot. Linear Nao-linear
-3x -2x -1x 1x 2x  3X -3Xx -2X -1x 1x 2X 3X
15 Hz - - - 6.29¢e-6 - - - - - 6.54e-6 - -
30 Hz - - - 6.59e-5 - - - - - 6.60e-5 - -
35 Hz - - 1.36e-6 2.73e-4 - - - - 2.78e-6  2.74e-4 - -
45 Hz - - - 1.34e-4 - - - - - 1.10e-4 - -

60 Hz - - - 47405 - - - - - 6.16e-5 - -
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Para 0 né do disco, no mancal trilobular com pré-carga 0,8, analisando a Figura (5.18) e
Tabela (5.9), percebe-se a presenca quase que na totalidade apenas das componentes 1x
“forward”, em ambos os modelos, 0 que indica 0 comportamento puramente circular das
oOrbitas, visto na Figura (5.10). Comparando ao mancal eliptico com mesma pré-carga, tem-se
que os valores sdo similares. No entanto, para a rotacdo de 35 Hz, as componentes “backward”,
para ambos os modelos de mancal, sdo menores que no caso eliptico, garantindo um formato
de érbita ainda mais proximo do circular.

Pelos resultados das componentes dos sinais, analisadas no dominio da frequéncia pelas
DFTs, pode-se concluir que para os casos de baixa pré-carga, tanto nos mancais elipticos como
nos trilobulares, as ndo-linearidades sdo mais detectaveis através do aparecimento de
harmonicas de ordem superior, como 2X, 3xX (“forward”) e -2X, -3X (“backward”). Para 0S
casos dos mancais trilobulares com pré-carga alta, as ndo-linearidades foram evidenciadas

mediante um maior crescimento da componente “backward” -1X.

5.4 RESULTADOS DE PARTIDA ACELARADA (“RUN-UP”)

A Ultima fase dos resultados consiste na simulacdo “run-up” para avaliacdo do
comportamento do sistema rotativo em aceleracdo positiva constante (movimento
uniformemente variado). Em um primeiro momento, o objetivo foi o de analisar a resposta do
rotor na passagem pela sua primeira velocidade critica. Adiante realizou-se também a anélise

da resposta do rotor na ocorréncia da instabilidade fluido-induzida.

5.4.1 Velocidade Critica

Para a primeira parte, na passagem pela primeira velocidade critica, as simulacGes
numericas foram realizadas considerando o mesmo sistema rotativo descrito na sec¢do 5.1,
sustentado por mancais hidrodinamicos elipticos e trilobulares, variando-se o parametro de pré-
carga (0,25 e 0,8).

A simulacdo numerica nesse caso acelerado é bem parecida com a rotina descrita no
Capitulo 4, com a excecdo de que agora, € necessaria a atualizacdo da velocidade de rotacdo a
cada instante de tempo convergido, calculando-se uma nova posicdo de equilibrio, repetindo-

se 0 processo. A aceleracdo adotada, na maioria dos casos, foi de 3 Hz/s.
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Para o primeiro caso, com mancal eliptico de pré-carga 0,25 iniciou-se a simulacdo em
28 Hz, obtendo-se a resposta no tempo como mostra a Figura (5.19). Pode ser notada a
passagem pela primeira velocidade critica, tanto no modelo linear (Fig. 5.19-a), como no
modelo nédo-linear (Fig. 5.19-b), dada pelo aumento da amplitude nas duas direcdes de

deslocamento na sec¢do do mancal.

(a) Simulagao run-up - Resposta no tempo - Deslocamentos Mancal 1
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Figura 5.19: Resposta no tempo da simulagéo run-up — Velocidade Critica — Mancal Eliptico

com pré-carga 0,25: (a) linear, (b) ndo-linear.

A 12 velocidade critica do rotor, calculada anteriormente através da FRD (“Fungdo de
resposta ao desbalanceamento™) e, mostrada na Figura (5.2), foi de 37 Hz. Pela analise da
resposta do tempo de “run-up” pela Figura (5.19) verifica-se que o pico de amplitude ocorre
proximo dessa mesma regido. Ainda, pode-se observar que o pico de amplitude do caso néo-
linear ocorre um pouco depois do caso linear. Este pequeno “atraso” na frequéncia critica ¢

justificado pela presenca de forgas néo lineares no sistema.
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Simulagdo run-up - Resposta no tempo - Deslocamentos Mancal 1
EL-Pre80-Linear

~
&)
-

: Y‘3934e 05 | | ,
5 o o ”H f H‘ } “MHH M!h 'W“ ‘uywm, y”‘ \H HM ,” Mh
B ‘“‘uww*ww.\ \ ‘ ‘ i) hn I M Hﬂ[ﬂh“u A u“*u”v M
% _‘1’7 R H\ 'MW Nv ol wmmwwm
-32‘8 3‘0 | 3‘2 3“4 | ou [Ha] ! | 4‘4 4“6 4‘8
0 1 2 3 Tempo [S] 4 5 6
© s EL-Pre80-N&o-Linear
- L ﬂ e | !
g 1 et V M“M HH‘HH‘W HW\ { H‘ r ‘ HHH“‘\\‘MM MMM\ ””Muhlhw 'Mﬂ“ ‘ ”H”'M‘H“H 'HH'M ‘“HHHH”H‘ HM | M‘ wm\""l\‘\lw\
: “J \ \ \ H | m % L w..\\,.ﬂhw
1 4 \ \ W, m uv w mmm IR
_32‘8 3‘0 | 3‘2 | | w [HZ] | | 4‘4 4:6 4‘8
0 1 2 3 Tempo [S] 4 5 6

Figura 5.20: Resposta no tempo da simulacdo run-up — Velocidade Critica — Mancal Eliptico

com pré-carga 0,8: (a) linear, (b) ndo-linear.

A Figura (5.20) mostra a resposta no tempo para 0 caso com mancal eliptico de pré-carga
0,8. A simulacdo foi iniciada também em 28 Hz, com aceleracdo de 3 Hz/s em ambos 0s
modelos. Assim como no caso de pré-carga baixa, a regido de passagem pela 12 velocidade
critica ocorreu proxima de 37 Hz. No entanto, o pico de amplitude do caso ndo-linear ocorre
em rotacdo bem mais proxima ao modelo linear, comparando ao caso de pré-carga 0,25. Nota-
se nesse caso, uma variagdo numericamente nula da diferenga dos picos comparando os dois
modelos, nas diregdes x e y.

Trocando o tipo de mancal, a resposta no tempo para o caso trilobular com pré-carga de
0,25 é mostrada na Figura (5.21). Para essa simulacdo, os modelos linear e ndo-linear foram
iniciados em 28 Hz. No entanto, 0 modelo ndo-linear necessitou de uma aceleragao maior, de 5
Hz/s, para passagem pela 12 frequéncia critica sem ocorréncia do fenbmeno de “batimento”.

Neste caso, assim como no mancal eliptico de pré-carga baixa, foi possivel observar o mesmo
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fendmeno de defasagem entre os picos de amplitude de ambos os modelos numéricos.

Novamente, esse efeito é devido as ndo linearidades introduzidas pelos mancais, acarretando

em uma maior amplitude de vibrac&o nessa condicao.
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Figura 5.21: Resposta no tempo da simulacdo run-up — Velocidade Critica — Mancal

Trilobular com pré-carga 0,25: () linear, (b) ndo-linear.

O ultimo caso analisado, na primeira parte de resultados da simulagdo “run-up”, para a

velocidade critica, foi o de mancal trilobular com pré-carga 0,8. A Figura (5.22) mostra o

gréfico da resposta no tempo, para os casos linear (Fig. 5.22-a) e ndo-linear (Fig. 5.22-b). Mais

uma vez o comportamento das curvas é bem semelhante aos casos anteriores, sendo a regido de

velocidade critica ocorrendo proxima de 37 Hz. Nesta anélise, a diferenca entre os picos de

amplitude dos casos linear e ndo-linear foi praticamente nula, como pode ser visto nos pontos

em destaque da figura.
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Figura 5.22: Resposta no tempo da simulacgéo run-up — Velocidade Critica — Mancal

Trilobular com pré-carga 0,8: (a) linear, (b) ndo-linear.

O comportamento observado nas quatro diferentes configuracbes de mancais
hidrodinamicos para o sistema, nas simulagdes de “run-up” para verificacdo da 12 frequéncia
critica, colabora com as conclusdes discutidas na secao 5.2, de que mesmo, nas proximidades
da regido de velocidade critica, as ndo-linearidades sdo mais influentes somente nos casos de
maior amplitude de movimento, quando o rotor é analisado no dominio do tempo, ocorrendo

nos mancais de pré-carga baixa, por possuirem baixas elipticidades.
5.4.2 Instabilidade Fluido-Induzida
Dando seguimento as simulagbes de “run-up”, realizadas no mesmo sistema rotativo

discutido neste trabalho, a regido de instabilidade fluido-induzida foi analisada. Em mancais

cilindricos, sabe-se que a instabilidade fluido-induzida ocorre em uma rotacdo de
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aproximadamente o dobro da 12 velocidade critica do rotor. Nos mancais analisados, eliptico e
trilobular, as geometrias por conterem pré-carregamento tendem a estabilizar o mancal,
postergando o surgimento da instabilidade para faixas de rotagdo maiores.

Nas investigacOes da presente se¢do sdo apresentados somente 0s casos para 0S mancais
eliptico e trilobular de pré-carga 0,25. No decorrer dos testes, nos mancais com pré-carga de
0,8, ndo foi possivel visualizar o surgimento da instabilidade fluido-induzida na regido varrida
de 0 a 300 Hz. Como resultado, chegou-se a obter até a passagem pela 22 velocidade critica do
rotor, ocorrendo antes de qualquer indicio de instabilidade fluido-induzida. A justificativa, para
0 comportamento observado, € uma comprovacdo, mais uma vez, de que 0s mancais com pré-
carga elevada sdo tdo estaveis a ponto de adiar a instabilidade fluido-induzida para regiGes de
rotagdo muito elevadas.

Foram simulados, portanto, os modelos linear e ndo-linear nos mancais eliptico e
trilobular de pré-carga 0,25, na passagem pela instabilidade. A Figura (5.23) mostra os
resultados das respostas no tempo para o caso de mancal eliptico, com pré-carga de 0,25 com
0s modelos linear (Fig. 5.23-a) e ndo-linear (Fig. 5.23-b).

Analisando os resultados dos dois modelos, observa-se uma diferenca na ocorréncia do
inicio do aumento de amplitude, devido a instabilidade fluido-induzida, tendo o modelo néao-
linear antecipado a regido de instabilidade. Por se tratar, agora, de um fendmeno de
instabilidade, faz-se necessaria a identificacdo da rotacdo do limiar de instabilidade.

Nesse sentido, foi usada a chamada STFT — “Short-Time Fourier Transform”
(Transformada de Fourier de Tempo Curto), utilizada em situacdes em que 0s componentes de
frequéncia de um sinal variam ao longo do tempo, descrita na Se¢éo (3.7.2). Como parametros
para o calculo da STFT foram utilizados uma frequéncia de amostragem f; = 103 Hz, fator de
“overlap” de 50% com funcgdo janela de Blackman e nimero de pontos da FFT igual ao
tamanho do vetor de rotacdo analisado em cada situacdo. Com o objetivo de suavizar o gréfico,
o intervalo de tempo entre as janelas foi de aproximadamente 0,25 s.

Para 0 modelo linear, a Figura (5.24) contém as transformadas de Fourier de tempo curto
para o caso de instabilidade fluido-induzida no mancal eliptico de pré-carga 0,25. O intervalo
total de simulag&o é mostrado na (Fig. 5.24-a), assim como um intervalo anterior a instabilidade
(Fig. 5.24-b) e um intervalo dentro da instabilidade (Fig. 5.24-c).

Na figura (5.24) é possivel visualizar, em todos os intervalos, uma reta de poténcias,
localizada na frequéncia natural deste rotor e também uma reta inclinada, correspondendo a

frequéncia aproximada 1x de rotagdo, associada ao desbalanceamento rotativo.
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Figura 5.23: Resposta no tempo da simulagéo run-up — Instabilidade Fluido-Induzida —

Mancal Eliptico com pré-carga 0,25: (a) linear, (b) ndo-linear.

A inclinacdo da reta é devido a natureza da simulagio ser acelerada. E importante
destacar, ainda a respeito da natureza acelerada da simulacéo, a ocorréncia de uma defasagem
na reta 1x, em todos os casos, devido principalmente a efeitos de inércia, pelo aparecimento do
termo de segunda ordem (aceleracdo) na equacdo da forca de desbalanceamento, como
mostrado anteriormente nas Equacdes (3.55) e (3.56).

Analisando os intervalos da figura (5.24), nota-se no intervalo total de 95 a 125 Hz (Fig.
5.24-a) uma transferéncia da energia da reta 1x para a reta de frequéncia natural, devido ao
aumento de poténcia na STFT, dada a partir de -107 dB. Escolhendo um intervalo, antes dessa
transferéncia (Fig. 5.24-b), é possivel observar a energia concentrada na reta 1x, devido ao
desbalanceamento do rotor. No intervalo de 112 a 120 Hz (Fig. 5.24-c), diminuindo a escala,
visualiza-se com mais facilidade a transferéncia de energia para a reta da frequéncia natural,

indicando o limiar de instabilidade fluido-induzida para este caso em 112 Hz.
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Figura 5.24: STFT no Mancal 1 — Instabilidade Fluido-Induzida — Linear - Mancal Eliptico
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Para o modelo ndo-linear, a Figura (5.25) mostra as STFT para o caso de instabilidade
fluido-induzida no mancal eliptico de pré-carga 0,25. O intervalo total de simulacdo é mostrado
na (Fig. 5.25-a), assim como um intervalo anterior a instabilidade (Fig. 5.25-b) e um intervalo
dentro da instabilidade (Fig. 5.25-c).

Para esse caso, nota-se no intervalo total de 78 a 115 Hz uma transferéncia da energia da
reta 1x ndo s para a reta de frequéncia natural, mas também para as frequéncias maltiplas da
natural, devido ao aumento de poténcia na STFT, dada a partir de -107 dB. Pela analise dos
intervalos, visualiza-se com mais facilidade a transferéncia de energia para a reta da frequéncia
natural, indicando o limiar de instabilidade fluido-induzida para este caso em 94 Hz.

O comportamento da transferéncia de energia para frequéncias multiplas da frequéncia
natural ndo era esperado, surgindo a divida se seria um efeito do fendbmeno de instabilidade
fluido-induzida ou referente a natureza acelerada da simulacdo “run-up”. Dessa maneira, dois
pontos da simulacao foram investigados, sendo computadas as DFT antes da instabilidade (75
Hz) e depois da instabilidade (110 Hz).

A Figura (5.26-a) mostra a 6rbita e a Figura (5.26-b) os principais picos na DFT Full
Spectrum para 0 modelo ndo-linear do caso de mancal eliptico, com pré-carga de 0,25 em

rotacdo fixa de 75 Hz. E possivel verificar o dominio da componente 1x de rotac&o.
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Figura 5.26: Analise Nao-Linear em rotacéo fixa de 75 Hz no Mancal 1 - Mancal Eliptico

com pré-carga 0,25: (a) orbita, (b) DFT Full Spectrum.

O outro ponto investigado na mesma configuracao, depois da ocorréncia da instabilidade,
em 110 Hz é mostrado na Figura (5.27), sendo mostrado a oOrbita (Fig. 5.27-a) e 0s principais
picos da DFT Full Spectrum (Fig. 5.27-b). Nesse caso, observa-se o dominio da frequéncia

natural e suas frequéncias multiplas. Dessa maneira, comparando os dois resultados
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investigados, conclui-se que o efeito observado atraves da analise anterior das STFT é

realmente um efeito devido a instabilidade fluido-induzida.

(a) EL-Pre25-Nao-Linear (b) EL-Pre25-N&o-Linear
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Figura 5.27: Anélise Nao-Linear em rotagdo fixa de 110 Hz no Mancal 1 - Mancal Eliptico

com pre-carga 0,25: (a) orbita, (b) DFT Full Spectrum.
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Mancal Trilobular com pré-carga 0,25: (a) linear, (b) ndo-linear.
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Trocando o tipo de mancal, a Figura (5.28) mostra os resultados das respostas no tempo
para o caso de mancal trilobular, com pré-carga de 0,25 com os modelos linear (Fig. 5.28-a) e
néo-linear (Fig. 5.28-b).

No caso ndo-linear, pode-se observar uma instabilidade numérica, que leva ao aumento
desordenado da amplitude da simulacdo. Varios testes com diferentes aceleragdes angulares
foram realizados, porém sem sucesso. Estdo sendo elaboradas alternativas para contornar o
problema da instabilidade numérica para obtencdo do grafico adequado para a instabilidade
fluido-induzida deste caso.

Para verificacdo do limiar de instabilidade, 0 mesmo procedimento foi aplicado, com as
STFT. Para o modelo linear, a Figura (5.29) contém as transformadas de Fourier de tempo curto
para o caso de instabilidade fluido-induzida no mancal trilobular de pré-carga 0,25. O intervalo
total de simulacéo é mostrado na (Fig. 5.29-a), assim como um intervalo anterior a instabilidade
(Fig. 5.29-b) e um intervalo dentro da instabilidade (Fig. 5.29-c).

O comportamento do caso linear é semelhante ao ocorrido no caso do mancal eliptico,

podendo-se visualizar a reta de frequéncia natural e reta inclinada 1x, defasada pelos efeitos de

inércia.
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Figura 5.29: STFT no Mancal 1 — Instabilidade Fluido-Induzida — Linear - Mancal Trilobular
com pré-carga 0,25: (a) intervalo total, (b) intervalo estavel, (c) intervalo instavel.
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Observando os intervalos da figura (5.29), nota-se no intervalo total de 97 a 130 Hz (Fig.
5.29-a) a transferéncia de energia da reta 1x para a reta de frequéncia natural, dada a partir de
-106 dB. Escolhendo um intervalo, antes dessa transferéncia (Fig. 5.29-b), € possivel observar
a energia concentrada na reta 1x, pelo desbalanceamento. No intervalo de 117 a 125 Hz (Fig.
5.29-c), com a diminuicdo da escala, visualiza-se com mais facilidade a transferéncia de energia
para a reta da frequéncia natural, indicando o limiar de instabilidade fluido-induzida em 117
Hz.

Para o modelo ndo-linear, a Figura (5.30) mostra as STFT para o caso de instabilidade
fluido-induzida no mancal trilobular de pré-carga 0,25. O intervalo total de simulacdo é

mostrado na (Fig. 5.30-a), assim como um intervalo de 68 Hz a 75 Hz (Fig. 5.30-b) e um
intervalo de 85 Hz a 96 Hz (Fig. 5.30-c).
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Figura 5.30: STFT no Mancal 1 — Instabilidade Fluido-Induzida — Nao-Linear - Mancal

Trilobular com pré-carga 0,25: (a) intervalo total, (b) intervalo estavel, (c) intervalo instavel.

No intervalo total de 68 a 96 Hz, o comportamento de transferéncia da energia da reta 1x
ndo soO para a reta de frequéncia natural, mas também para as frequéncias multiplas da natural,
se repete. No entanto, devido a instabilidade numérica presente nessa simulacao, visualiza-se a

concentragdo de energia na reta da frequéncia natural, desde o inicio (partindo de -108 dB), em
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todos os intervalos (Figs. 5.30-b; 5.30-c), ndo sendo possivel a determinacdo do limiar de
instabilidade, neste caso, através da comparacdo das regides pela STFT.

Andlogo ao caso ndo-linear do mancal eliptico, dois pontos da simulagdo foram
investigados, sendo tiradas as DFT antes da instabilidade (68 Hz) e depois da instabilidade (110
Hz).

(a) TRI-Pre25-Nao-Linear (b) TRI-Pre25-Nao-Linear
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Figura 5.31: Andlise Ndo-Linear em rotacéo fixa de 68 Hz no Mancal 1 - Mancal Trilobular

com pre-carga 0,25: (a) orbita, (b) DFT Full Spectrum.

A Figura (5.31-a) mostra a 6rbita e a Figura (5.32-b) os principais picos na DFT Full
Spectrum para 0 modelo ndo-linear do caso de mancal trilobular, com pré-carga de 0,25 em
rotacdo fixa de 68 Hz. Nesta regido, anterior a instabilidade, observando a DFT verifica-se mais
uma vez o dominio da componente 1x de rotac&o.

Na regido apds a ocorréncia da instabilidade, em 110 Hz, a Figura (5.32-a) contém a Orbita
e a Figura (5.32-b) os principais picos da DFT Full Spectrum. Nesse caso, pode ser observado
novamente o dominio da frequéncia natural e suas frequéncias multiplas, trazendo a conclusédo
de que se trata de um efeito propriamente da instabilidade fluido-induzida.

Com o objetivo de contornar o problema de convergéncia dos resultados no tempo para
0 caso do “run-up” no mancal trilobular com pré-carga 0,25, diversas outras tentativas foram
realizadas e testadas. Em um primeiro momento, removeu-se a carga externa aplicada no né do
disco e aumentou-se 0 parametro de amortecimento estrutural proporcional, afim de deixar o
sistema mais rigido e menos oscilante. A Figura (5.33) mostra a resposta no tempo da simulagéo
“run-up” para o caso ndo-linear com o parametro f = 1,5 x 10™*, sem a forca externa. Pode

ser observado que a instabilidade numérica persistiu desde o inicio da simulacdo em 68 Hz.
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Figura 5.32: Anélise Nao-Linear em rotagdo fixa de 110 Hz no Mancal 1 - Mancal Trilobular
com pré-carga 0,25: (a) Orbita, (b) DFT Full Spectrum.
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Figura 5.33: Resposta no tempo da simulacgdo run-up — Mancal Trilobular com pré-carga 0,25
- Modelo N&o-Linear — Sem forca externa no disco — 8 = 1,5 x 10~*

Como segunda tentativa dessa etapa, realizou-se 0 aumento em mais dez vezes do
parametro de amortecimento proporcional, para g = 1,5 x 1073, A Figura (5.34) mostra a
resposta no tempo da simulagdo “run-up” do caso ndo-linear para essa parametrizacdo. Com o
aumento do amortecimento do sistema, 0s deslocamentos se estabilizaram nas duas direcGes
analisadas, no entanto, ndo ocorreu o0 aparecimento da instabilidade fluido-induzida até a
rotacdo final calculada, de aproximadamente 135 Hz. Nessa situagéo, o sistema encontra-se tdo
amortecido que a instabilidade é deslocada para uma regido de rotagdo muito elevada.
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Simulagao run-up - Resposta no tempo - Deslocamentos Mancal 1
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Figura 5.34: Resposta no tempo da simulagdo run-up — Mancal Trilobular com pré-carga 0,25

- Modelo N&o-Linear — Sem forga externa no disco — § = 1,5 x 1073,

Visto que utilizando o parametro 8 = 1,5 x 1073 o sistema impossibilita a visualizacdo
do aumento de amplitude do fendmeno da instabilidade fluido-induzida, outras tentativas para
ajudar na convergéncia do modelo utilizando p = 1,5x 10~* foram realizadas. Tentou-se
aumentar o desbalanceamento no disco de forma gradual, seguindo uma equagao exponencial
do tipo  fiesp gradativa = (1 —€7°Y). fuesp, de maneira que o desbalanceamento é
incrementado com o passar do tempo, saindo de O e atingindo o valor f.g em
aproximadamente 1,2 s de simulacdo. A Figura (5.35) mostra a resposta no tempo do “run-up”’
no modelo ndo-linear para essa situagdo com o desbalanceamento gradativo. Nota-se que 0s
deslocamentos ficam extremamente baixos no inicio, devido & forca de excitacdo ser
praticamente nula. Quando esse valor chega a 1, na normalizacao, percebe-se o rapido aumento
da amplitude, observando-se novamente a instabilidade numérica, presente nas configuraces
desse modelo com 8 = 1,5 x 107%.

Ainda sem contornar o problema da instabilidade numérica, outro tipo de tentativa foi
realizada, rodando uma simulacdo no tempo em rotacdo constante (mesma rotacao de inicio
desejada do “run-up ). Apos a convergéncia numeérica da orbita no né do mancal, os dados de
x,x,X foram fornecidos diretamente como “input” para a condic¢do inicial do integrador
numerico. No entanto, nessa situacdo também ndo foi possivel solucionar o problema de

instabilidade numérica, gerando uma resposta idéntica a da Figura (5.33).
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Figura 5.35: Resposta no tempo da simulagéo run-up — Mancal Trilobular com pré-carga 0,25

- Modelo N&o-Linear — Sem forca externa — Desbalanceamento gradual - g = 1,5 x 107%,
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Figura 5.36: Orbitas no mancal 1 — Mancal trilobular com pré-carga 0,25 — Modelo Linear -
B = 1,5x 107*: (a) 100 Hz, (b) 150 Hz, (c) 200 Hz, (d) 250 Hz, (¢) 300 Hz, (f) 350 Hz.
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A busca por um pardmetro de amortecimento proporcional B que satisfizesse a
convergéncia numérica do modelo levou a uma Gltima avaliacéo, que foi a de rodar simulacdes
em rotacdo constante de 100Hz a 350 Hz (com incremento de 50 Hz), variando o parametro
de 1,5 x 107> até 1,5 x 10~3 (com incremento de 1,5 na mantissa, dentro da mesma ordem de
grandeza).

Em £ muito baixos, ocorreu o problema de convergéncia numerica em todas as rotacoes
analisadas, de 100Hz a 350 Hz, de maneira a confirmar o comportamento visto na simulacao
acelerada de “run-up” da instabilidade numérica. A primeira situacdo em que ocorreu
convergéncia da maioria das rotacdes foi com g = 1,5x 10~*, como mostrado na Figura
(5.36). Em 100 Hz o integrador numérico apresentou problemas de convergéncia, excedendo o
namero limite de iteragdes. Em 150 Hz é possivel visualizar a Orbita indicativa de instabilidade.
Apds a rotacdo de 200 Hz, todas as Orbitas se mantiveram estaveis com posicionamento do eixo
na regido central da folga radial do mancal.
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Figura 5.37: Orbitas no mancal 1 — Mancal trilobular com pré-carga 0,25 — Modelo Linear -

B =1,5x 1073 (a) 100 Hz, (b) 150 Hz, (c) 200 Hz, (d) 250 Hz, (e) 300 Hz, (f) 350 Hz.

A Figura (5.37) mostra um caso de pardmetro elevado de g = 1,5 x 1073, em que é

possivel observar estabilidade nas orbitas em todas as rotagdes analisadas de 100 Hz e 350 Hz,
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confirmando o comportamento visto na simulacdo de “run-up”, sem a visualizacdo de
instabilidade fluido-induzida nessa situagdo com o sistema mais amortecido.

Por fim, todas as tentativas de facilitacdo da convergéncia numérica ndo obtiveram
sucesso, mostrando que o modelo desenvolvido possui uma sensibilidade grande aos dados
numéricos de entrada, principalmente em relacdo ao parametro do amortecimento estrutural
proporcional B, para o caso do mancal trilobular com pré-carga de 0,25. Com isso, sem a
convergéncia numeérica do caso ndo foi possivel a visualizagdo do aumento de amplitude dos

deslocamentos devido a instabilidade fluido-induzida, nessa configurago do sistema rotativo.
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6 CONCLUSOES

Neste trabalho, o comportamento dindmico do sistema rotativo, composto por mancais
hidrodinamicos de diversas configuracGes, foi avaliado tanto através da analise no dominio do
tempo como através da analise pelo dominio da frequéncia. Os modelos utilizados
contemplaram, de maneira satisfatdria, os objetivos iniciais de investigacdo dos efeitos das ndo-
linearidades em mancais radiais multi-lobulares em condicdo de lubrificagdo hidrodinamica.
As vantagens na utilizacdo desses tipos de mancais ficaram evidentes com a anélise acelerada
do rotor, indicando significativos ganhos nos parametros de operacéo.

Em relacédo a primeira parte de resultados, sdo apresentadas as comparagdes dos modelos
linear e ndo-linear para os mancais eliptico e trilobular, submetidos a uma condicdo severa de
carregamento. A respeito da analise numérica das orbitas, foi observado que nos mancais
elipticos as situacfes com maior presenca de ndo-linearidades ocorrem em elevadas amplitudes
de vibracdo, tanto em pré-carga baixa de 0,25, como em alta de 0,8, sendo a regido de
proximidade da velocidade critica. Ja quando foram utilizados mancais trilobulares, conclui-se
que as nao-linearidades possuem grande influéncia, mesmo em situagdes com menores
amplitudes de vibracdo. Como visto, no caso de pré-carga baixa foram visualizadas
consideraveis diferencas nas amplitudes das érbitas e, no caso de pré-carga alta, distorcdes no
formato da 6rbita quando utilizado o0 modelo néo-linear.

A segunda parte dos resultados apresentou as analises em frequéncia através da
Transformada Discreta de Fourier. Foi possivel evidenciar a relacdo direta do tamanho e
formato das Orbitas com as componentes harmdnicas do sinal, de maneira a combinar os efeitos
das frequéncias “forward” e “backward” na visualizacdo das Orbitas no tempo. A correlacdo
das amplitudes das 6rbitas com as amplitudes dos picos nas DFT também pbde ser comprovada.
Em todas as configuracdes do sistema rotativo, com os diferentes mancais, evidenciou-se no
modelo linear apenas as componentes 1x e -1x no sinal. Quando foi utilizado o0 modelo n&o-
linear, ocorreu o aparecimento de harmdnicas de ordem superior (£ 2x, £ 3x), principalmente
nas situacdes em que havia maior presenca de ndo-linearidades, como na proximidade da regido
de velocidade critica, devido a diferenciacdo na Orbita, tanto em amplitude, como em formato.

Como ultima parte de resultados, realizou-se as simulacfes de aceleragédo para analise da
resposta no tempo do sistema rotativo, com as diferentes configuracbes de mancais

hidrodinamicos.



120

Na primeira parte, acerca dos resultados da passagem pela 12 velocidade critica do rotor,
observou-se um atraso no aparecimento do pico de amplitude mediante comparagéo dos casos.
Esse fato indicou a influéncia ndo s6 do parametro de pré-carga e do tipo de modelo utilizado
(linear e ndo-linear), mas também dos efeitos de inércia na resposta do sistema em aceleracéo,
devido ao aparecimento do termo diferencial de segunda ordem na equacdo da forca de
desbalanceamento. Nesse caso, de passagem pela velocidade critica, os resultados mostraram
novamente a influéncia das ndo-linearidades sendo mais presente nos casos de pré-carga baixa,
por possuirem menores elipticidades.

Em seguida, com a verificagcdo da resposta no tempo do sistema acelerado na passagem
pela instabilidade fluido-induzida, notou-se uma antecipacdo considerdvel da instabilidade
quando foi utilizado o modelo n&o-linear (94 Hz vs 112 Hz para o mancal eliptico). Com 0s
resultados da andlise no dominio da frequéncia, através da STFT, foi possivel a identificacéo
do limiar de instabilidade devido a transferéncia de energia da reta de frequéncias 1x (defasada,
pelos efeitos de inércia do “run-up”) para a reta de frequéncia natural do sistema. Um fato
inesperado, que pdde ser observado, foi a transferéncia de energia para as frequéncias multiplas
da frequéncia natural do sistema para os casos com modelo ndo-linear. A investigacdo posterior,
conduzida a fim de verificar se esse comportamento era devido ao fendmeno de instabilidade
ou as condicBes de simulacdo do “run-up”, concluiu se tratar realmente de efeitos de
instabilidade, ja que calculando as DFT em pontos distintos da simulacdo (antes e depois da
instabilidade), foi possivel visualizar 0 dominio da componente 1x antes e o surgimento de
maultiplos da frequéncia natural, mesmo em condicéo estacionaria, depois.

Referente ao mancal trilobular com pré-carga de 0,25, tendo-se realizado todas as
tentativas para contornar o problema de convergéncia numérica, ndo foi possivel obter a
resposta no tempo convergida, que pudesse mostrar a passagem do sistema rotativo pela
instabilidade fluido-induzida. Para esse caso, notou-se uma elevada sensibilidade do modelo
ndo-linear aos dados numéricos de entrada.

Dessa maneira, entende-se que o conjunto de andlises realizadas neste trabalho
possibilitou um entendimento melhor dos efeitos ndo-lineares em mancais hidrodindmicos
multi-lobulares e, consequentemente, no comportamento dindmico do sistema rotativo. A
caracterizacdo dos resultados, contrastados pelo emprego dos modelos linear e nédo-linear,
evidenciou diferengas significativas nos casos analisados, de maneira a contribuir quanto a
escolha do modelo que melhor represente o sistema mecénico em determinada situagdo, seja

em fase de projeto, teste ou operagéo.
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Portanto, conclui-se que a utilizacdo do modelo néo-linear € mais indicada na predicao
do comportamento dindmico do rotor, por representar com maior precisdo as condigdes de
operacdo da maquina. Mesmo sendo comum a utilizagdo do modelo linear, visto a menor
demanda de tempo computacional para o calculo, salienta-se a possibilidade de erro

significativo de predicdo, como evidenciado.



122

7 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

A partir dos resultados deste trabalho, s&o indicadas algumas oportunidades para
realizacdo em proximos trabalhos da tematica, a fim de melhorar o modelo do sistema rotativo,
bem como de utilizar mais ferramentas para identificacdo dos fendmenos no processo

investigativo:

e A validacdo experimental dos fendmenos observados nas transigdes das regides
de 12 velocidade critica e instabilidade fluido-induzida, com o modelo de sistema
rotativo proposto, sustentado por mancais hidrodinamicos elipticos e trilobulares.

e A utilizacdo de modelos termoelastohidrodinamicos (TEHD) que possibilitem a
implementacdo do calculo dos efeitos térmicos provenientes do cisalhamento do
lubrificante, assim como de deformacdes do eixo e do mancal, com o objetivo de
melhor predizer o comportamento dindmico do rotor.

e O estudo de meta-modelos que possam representar as respostas do sistema
mecanico, de maneira a simplificar o método numérico desenvolvido, reduzindo
assim o tempo total de simulacdo, que foi muito elevado, principalmente nos casos
ndo-lineares.

e Trabalhar na convergéncia numérica do modelo nédo-linear para o caso do mancal
trilobular com pré-cargas baixas, de maneira a entender a causa da instabilidade
numérica evidenciada, para visualizacgdo das respostas no tempo e,
consequentemente, a regido de instabilidade fluido-induzida.

e A analise do limiar de instabilidade a partir de outras ferramentas da Dinamica
Né&o-Linear, como Diagramas de Bifurcacdo, Mapas de Poincaré e Expoentes de

Lyapunov.
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