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RESUMO

Vibragoes estdo associadas a iniimeros problemas mecénicos de componentes de maquinas al-
ternativas tais como motores de combustao interna e compressores alternativos. Um dos mecanismos
mais importantes em méaquinas alternativas é o virabrequim, que pode ser considerado como a espinha
dorsal desse tipo de maquina. Essa pecga rotativa estd sujeita a um conjunto de esforcos dindmicos
que atuam de forma periédica e podem gerar altos niveis de tensao associados a vibracoes, que por
sua vez podem estar associadas a graves danos estruturais como vazamentos e falhas por fadiga. Com
o intuito de compreender melhor o fenémeno de vibragoes em sistemas rotativos de transmissao de
poténcia de compressores reciprocos, é apresentado um modelo matematico de vibragoes torcionais
para esse tipo de sistema. Foi desenvolvido um cédigo computacional em linguagem Matlab® capaz
de simular o comportamento dindmico de um sistema composto por um virabrequim, um volante de
inércia, o eixo de saida de um motor elétrico assincrono e o acoplamento entre o virabrequim e o eixo
do motor. O sistema contou também com a entrada de torques resistivos relacionados aos cilindros de
compressao, que foram implementados no cédigo desenvolvido como séries de Fourier, e de um torque
motor relacionado a um motor elétrico assincrono. Os resultados obtidos foram parcialmente consis-
tentes, tendo em vista que o comportamento da velocidade angular do sistema néo foi estabilizado a
um valor constante em condi¢Ges de regime permanente, como esperado. O motivo dado para esse
resultado foi a consideracao do torque de entrada do motor elétrico como um valor constante.



ABSTRACT

Mechanical vibrations are associated with several reciprocating machine component problems.
Internal combustion engines and reciprocating compressors are considered examples of this kind of
machine. One of the most important mechanisms in reciprocating machines is the crankshaft, which
may be considered as the spine column of these apparatuses. This rotating component can be affected
by dynamic forces that work periodically and cause high stress levels associated with vibrations that
could originate leaks and fatigue failures. To understand better the phenomenon of vibrations in
power transmission rotating systems of reciprocating compressors, a mathematical model for torsio-
nal vibrations is presented for this sort of system. A computational code was developed in Matlab®
programming language and it was able to simulate the dynamic behaviour of a system composed by
a flywheel, a crankshaft, an induction motor shaft and a coupling between these two latter elements.
The system also received entrances of torque related to the electric motor and the compression cy-
linders that were introduced in the code as Fourier series. The final results were partially consistent
considering the angular velocity behavior that did not reach a plateau form in permanent regime as
expected. The reason given for this result was the electric motor interpretation as a constant.
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CAPITULO 1

INTRODUCAO

1.1 MOTIVACAO

Componentes mecéanicos caracteristicos de sistemas de transmissdo de poténcia sdo geralmente
expostos a inimeros tipos de carregamentos ciclicos e intensas condi¢bes ambientais e de trabalho
(ALTAKBARI; SAFARZADEH; MORTAZAVI, 2018). Um dos mecanismos de maior importancia
e amplamente utilizado ainda hoje é o mecanismo biela-manivela, que é encontrado em bombas,
compressores e motores. Sem esse mecanismo, por exemplo, motores a diesel e a gasolina nao existiriam
da maneira que existem hoje em dia (DOUGHTY], [1988). Uma das principais partes rotativas de
compressores reciprocos e de motores de combustao interna sao os virabrequins, que funcionam gracas
a dindmica do mecanismo biela-manivela. O virabrequim pode ser considerado como a espinha dorsal
das maquinas alternativas. Em motores, esse elemento é responsavel pela conversdo de movimento
linear em movimento rotacional (STOJANOVIC; GLISOVIC]| 2016)). J4 em compressores alternativos,
ocorre o contrario, isto é, acontece a conversao de movimento rotacional em movimento linear. Essa
peca rotativa estd sujeita a um conjunto de esforgos dinamicos que atuam de forma periédica e geram
vibracdes e consequentemente tensoes, que podem vir a provocar falhas graves em sua estrutura. A
imagem mostra um virabrequim e a termminologia de algumas de suas partes constitutivas, com
destaque para os contrapesos e para os orificios de passagem de 6leo para lubrificagao.

Passagem de Oleo

Fim da
Passagem de

Marcas de
Contrapeso

Rolamento

Principal
Rolamento de

Conexao

Figura 1.1: Terminologia das principais partes de um virabrequim. (Adaptado de (BLOCH, 2010))
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A andlise de falhas em virabrequins foi estudada por (ALIAKBARI; SAFARZADEH; MORTA-|
e foi mostrado que a maior parte das falhas ocorre na regido dos filetes da rede de
manivelas (crankpin-web), onde o grau de concentragao de tensoes é elevado. O motivo de falha nesses
casos costuma ser a atuacdo de um carregamento rotativo de flexdo em magnitude excessiva e de
maneira alternada. Um dos fatores que afetam a vida do componente sdo as vibragoes excessivas
acentuadas devido ao desbalanceamento de cargas no virabrequim (ALIAKBARI; SAFARZADEH;
IMORTAZAVT, 2018)). A figura mostra duas vistas de um mesmo virabrequim de um motor de
combustao interna e o lugar exato onde a maior parte das fraturas em virabrequins ocorre.

Uma ampla variedade de problemas relacionados a vibragoes ocorre em maquinas reciprocas como
motores e compressores. Problemas de vibragdo excessiva costumam ocorrer quando frequéncias de
ressonancia de alguma parte constitutiva do compressor sao excitadas. Variados tipos de adversida-
des podem ser encontrados no invélucro desse tipo de maquina, em sua fundacio e em seu sistema
de ancoragem, quando ha a presenca de vibragdes excessivas. Suas consequéncias podem chegar ao
virabrequim e a seus rolamentos, o que afeta a seguranca e a confiabilidade da maquina. Problemas
comuns ocasionados por vibragoes podem ser altos niveis de ruido, vazamentos, falhas por fadiga, even-
tuais contratempos no maquinario causando sua interrupg¢ao e incidentes envolvendo fogo e explosoes

em refinarias e plantas petroquimicas (WACHEL; TISON], [1994)).

Empresas do setor petrolifero utilizam compressores alternativos para promover a compressao
de gases refrigerantes e a distribuicdo de gas natural e outros fluidos derivados do petréleo em seus
gasodutos e plataformas de petréleo. H4 um problema de falhas nesses compressores envolvendo o
surgimento de trincas em virabrequins ou em acoplamentos entre motores e compressores alternativos
(MORILLO| 2017). Além disso, recentemente, foi verificado um caso em uma plataforma petrolifera
off-shore brasileira que teve que ter sua operacao interrompida devido a vibragoes excessivas na carcaca
de um compressor alternativo. Medicoes feitas na méquina defeituosa indicaram uma frequéncia de
vibragdo mais de dez vezes maior do que a frequéncia de rotacdo do virabrequim. Devido ao grande
risco de acidentes envolvendo fluidos combustiveis, a operagdo da plataforma foi parada. Geralmente,
modos de vibracao referentes a altas frequéncias naturais ndo se manifestam de maneira visivel na
pratica. Existe a desconfianca de acoplamento entre modos nao-lineares porque o modo de vibragao
relacionado a alta frequéncia identificada por medicao se manifesta por meio de amplitudes de vibragao
muito altas. Nesse contexto, surge a importancia do estudo de um modelo de vibragoes torcionais de
um sistema rotativo de um compressor alternativo.

Filetes da rede de manivelas

Filetes da rede de manivelas

Figura 1.2: Filetes da rede de manivelas, regides propicias a falha por fadiga. (Adaptado de (GRAB-

CAD} 2019)
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1.2 OBJETIVO GERAL

O presente trabalho se insere no contexto apresentado como uma frente de um estudo mais
abrangente que terd como intuito entender o problema de vibracgoes excessivas enfrentado por empresas
do setor petrolifero em seus compressores alternativos, conforme explicado. O objetivo geral do projeto
de graduagdo em questao é, portanto, modelar e simular as cargas dindmicas e as vibragoes torcionais
de um sistema rotativo de um compressor alternativo para o regime de vibragdes dado tanto pela
excitacdo proveniente de um motor assincrono como também pelos torques resistivos dos cilindros de
compressao do virabrequim.

1.2.1 OBJETIVOS ESPECIFICOS

e Desenvolver um c6digo computacional em linguagem Matlab® com o intuito de simular o modelo
de vibragoes apresentado para o sistema rotativo do compressor alternativo;

e Determinar as frequéncias naturais do sistema rotativo estudado representado por um modelo
discreto de N graus de liberdade;

e Implementar o diagrama de Campbell para as frequéncias naturais encontradas;

e Obter as curvas de torque resistivo dos cilindros de compressao do compressor alternativo por
meio de um conjunto de medigdes de pressao;

o Expressar as curvas de torque resistivo obtidas como séries de Fourier que dependem do tempo
por meio de um ajuste de curva.

o Obter as respostas livre e forcada do sistema modelado, considerando no segundo caso a aplicacao
de torque externo pelo motor e pelos cilindros de compressao;

o Analisar a dinAmica do modelo apresentado.

1.3 METODOLOGIA

Sera desenvolvido um programa computacional para resoler o modelo matematico apresentado
desenvolvido em linguagem Matlab®. A ideia é que seja replicado parcialmente o programa Cranklab
desenvolvido na Universidade Estadual de Campinas (Unicamp) na dissertagdo de mestrado de (VIL-
LALVA| 2014). O cédigo teve como base um trabalho anterior também desenvolvido na Unicamp
por (MENDES, 2005). O mesmo programa foi utilizado com adaptagoes por (MORILLO, 2017) em
sua dissertacdo de mestrado. Enquanto o primeiro e o segundo autores utilizaram o programa para
analisar o virabrequim de um motor de combustao interna, o terceiro utilizou o mesmo cédigo ajus-
tado para o estudo de uma arvore de manivelas de um compressor reciproco, tal como sera feito neste
trabalho.

Essa possibilidade de utilizar o modelo de vibragoes do motor de combustao interna para a analise
do compressor alternativo é possivel porque ambas as maquinas operam de maneira semelhante e sdo
maquinas alternativas. A diferenca principal entre elas, no que diz respeito a vibracao torcional
do eixo, estd no fato de que enquanto o motor fornece poténcia a um eixo de saida, o compressor
funciona como um gerador capaz de utilizar a poténcia mecanica de eixo fornecida por um motor para
a compressao de um gas. Se por um lado o virabrequim de um motor de combustao interna recebe de
cada cilindro, por meio de bielas, torque de excitagao para sua movimentagao, por outro lado, o torque
de entrada dos cilindros sobre o virabrequim no caso de um compressor alternativo é um esforco de
reacdo que se opoe ao seu movimento provocado por um motor, geralmente elétrico.

O modelo matematico de compressor alternativo apresentado pode ser divido em etapas. Uma
breve andlise dindmica fornece as forcas e torques dos cilindros sobre o virabrequim. O modelo
apresentado por (MORILLO)2017)) é replicado com algumas adaptagoes para que sejam compreendidas
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as naturezas dos torques de entrada sobre o virabrequim, dentre eles o torque do motor elétrico
assincrono. Por tltimo, o virabrequim é modelado como um sistema discreto de N graus de liberdade
sobre a agéo de forcamentos externos.

A metodologia de desenvolvimento do c6digo computacional proposto se inicia por um modelo de
analise das forcas e torques que os cilindros de compressao aplicam sobre o virabrequim. Esses esforgos
sdo necessarios para o modelo de vibragoes torcionais desenvolvido e por isso devem ser quantificados
com precisdao. Um segundo estigio da metodologia de trabalho apresenta o modelo de motor elétrico
assincrono que promove o forcamento externo do virabrequim. O modelo apresentado nesse trabalho
replica 0 mesmo modelo usado por (MORILLO) [2017)) e tem como resultado final uma expressao
para o torque do motor sobre o virabrequim. E valido explicar aqui que o trabalho de referéncia
apresenta nao somente um modelo de motor elétrico mas sim dois, sendo um modelo para motor
elétrico assincrono e um segundo modelo para um motor elétrico sincrono. O trabalho de (MORILLO,
2017) apresenta ambos os modelos e compara suas diferengas no modelo de vibragoes torcionais. O
projeto de graduacdao em desenvolvimento tem como objetivo inicial a implementacdo de um modelo
completo de vibragoes torcionais para compressor alternativo com um torque de entrada de origem
qualquer. Dessa forma, a principio, sé foi estudado o caso que possui o motor assincrono como maquina
motriz.

Uma vez obtidas as expressoes para os torques externos atuantes no virabrequim, é apresentado
um modelo inércia-mola-amortecedor equivalente ao sistema real. Dessa forma, podem ser simuladas
as vibracoes torcionais de um sistema discreto de N graus de liberdade com forcamento. Por meio
de um codigo Matlab® sao simuladas as vibracoes torcionais sobre o virabrequim e sdo obtidas as
frequéncias naturais, além das velocidades angulares criticas de operagdo da maquina, a partir do
diagrama de Campbell. Sao determinadas expressdes para os forcamentos por meio do ajuste de
curva dos torques dos cilindros como séries de Fourier. Essas expressoes sao introduzidas no cédigo
desenvolvido no vetor de forcamento do sistema estudado, de modo a simular o virabrequim tanto
com seu forcamento motriz como também com seus torques resistivos.

Por tdltimo, os resultados obtidos sdo analisados para o desenvolvimento de uma conclusdo. A
organizagao do trabalho foi estabelecida tendo em vista uma separacao logica dessa metodologia.

1.4 ORGANIZACAO DO TEXTO

O trabalho foi dividido em cinco capitulos. O primeiro é o capitulo de introducdo no qual a
presente secdo estd inserida. O capitulo 2 apresenta conceitos tedricos relacionados a compressores e
as vibracoes desses equipamentos, dando destaque especial para as vibragoes tipicas de compressores
reciprocos. O capitulo comeca com um breve histérico do uso do ar comprimido pela humanidade. Em
seguida, ele apresenta as primeiras maquinas construidas pelo ser-humano com o intuito de comprimir
ar. Sao entao descritos rapidamente os tipos de compressores e suas classificagoes, de modo a introduzir
o compressor reciproco & discussido, uma vez que esse compressor € o foco desse trabalho. A fungao
do virabrequim nesse tipo de maquina é explicada e é dado destaque aos problemas decorrentes
de vibracbes em compressores, de modo a dar mais atencdo aos tipos de vibragdo que sdo mais
caracteristicos em compressores alternativos. Por ultimo, é explicado o diagrama de Campbell, usado
para a determinacdo das velocidades angulares criticas de operacdo do compressor.

No capitulo 3, o modelo matemaético utilizado nesse trabalho é apresentado. Ele serviu de base
para o desenvolvimento do programa computacional usado para simular as vibrag¢des torcionais no
virabrequim do compressor reciproco estudado. Inicialmente, sdo apresentados os modelos fisicos de
cinematica e de dindmica de um mecanismo biela-manivela. Em seguida, é mostrada a disposicao de
um modelo fisico de virabrequim com todos seus diferentes elementos, representando cada um deles
como um grau de liberdade distinto. Em sequéncia, é mostrado como as forcas atuantes no sistema
biela-manivela se propagam ao virabrequim gerando um torque resistivo. Logo depois, é apresentado
o modelo matematico que gera a expressao do torque executado pelo motor elétrico sobre o sistema.
Finalmente, é mostrado o modelo de vibrac¢des torcionais proposto para a simulacdo da dinamica do
virabrequim.
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O capitulo 4 é destinado a mostrar os resultados do cédigo computacional, incluindo frequén-
cias naturais e velocidades criticas de operacdo dadas pelo diagrama de Campbell. Além disso, sao
mostrados os resultados da dindmica do sistema, desenvolvidos pelo coédigo ja com a adicdo de todos
os forcamentos previstos pelo modelo fisico. Por ultimo, o capitulo 5 apresenta uma conclusdo do
trabalho desenvolvido e sdo propostas possibilidades de continuagao em trabalhos futuros.



CAPITULO 2

CONCEITOS TEORICOS

2.1 COMPRESSORES

A importancia do ar comprimido para a humanidade se inicia na antiguidade com o desenvolvi-
mento do objeto conhecido como fole, que inicialmente tinha o objetivo de promover um escoamento
forgado de ar para dentro de um forno com o intuito de aumentar a taxa de transferéncia do calor
usado para a fusdo de materiais metalicos tais como cobre, latdo, chumbo e ferro. Esse avango tecno-
l6gico relacionado & manipulagao do fogo permitiu a invengao de ferramentas e armas (GIAMPAOLO,
2010)).

Uma breve cronologia do uso do ar comprimido pelo ser humano inclui a invencdo de uma versao
do instrumento musical chamado 6rgao, que utilizava 4gua como meio de compressao do ar, no século
3 A.C., por Ctesibius de Alexandria. De maneira simplificada, é possivel dizer que o instrumento
consistia de quatro subconjuntos: uma espécie de bomba d’dgua, uma cidmara parcialmente preenchida
por ar e dgua, uma série de canos de diversos didmetros e comprimentos na parte superior e, por tltimo,
valvulas de conexdo. Ao injetar dgua dentro da cdmara, o ar era comprimido e com a abertura
das valvulas de canos especificos, sons musicais eram criados. Contudo, somente nos séculos 18
e 19, ideias como a de Ctesibius de Alexandria comecaram a ganhar dimensdes maiores e servir
como parte de processos industriais e de beneficiamento agricola (GIAMPAOLO, 2010). Em 1762,
John Smeaton projetou um dispositivo semelhante a uma maquina alternativa. O elemento mecanico
desenvolvido consistia em um cilindro de sopro acionado por uma roda d’dgua. Em 1776, John
Wilkinson aperfeicoou essa maquina com um acionamento promovido por um motor de explosao

(MORILLO| 2017).

Ja em 1808, John Dumball elaborou um modelo de compressor axial com multiplos estégios.
Infelizmente, sua ideia consistia somente em pas moveis sem aerofélios estacionarios para promover
0 escoamento para cada estagio seguinte. Somente em 1872, Dr. Franz Stolze utilizou as ideias de
John Dumball para desenvolver o primeiro compressor axial movido por uma turbina, como em um
turbocompressor (GIAMPAOLO) 2010)).

Historicamente, diferentes necessidades industriais e tecnoldgicas serviram como impulso para o
surgimento dos variados tipos de compressores. Atualmente, as alternativas sdo vérias e a selecao de
um tipo ou de outro é feita conforme as condig¢oes de pressido de trabalho e volume especificadas. Os
tipos de compressores mais comuns sdo os compressores de émbolo ou pistdo e compressores de turbina

(turbocompressores)(RABELO; MACIEL] 2009).

Compressores de émbolo sao classificados como compressores de deslocamento positivo. Ja tur-
bocompressores sao classificados como compressores de deslocamento dindmico (MORILLO, [2017)).
Enquanto o primeiro tipo se baseia no principio de redugao do volume na camara de compressao para
posterior descarga, o segundo tipo se baseia no principio de fluxo, em que ha a sucgdo do ar de um
lado para a compressdo no outro, por aceleragdo de massa. Uma representagdo esquematica dos tipos
construtivos de compressores é mostrada na figura (RABELO; MACIEL, [2009).
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Figura 2.1: Tipos construtivos de compressores. (IRABELO; MACIEL|, |2009D

Compressores de émbolo ou pistdo também sio conhecidos como compressores reciprocos ou
alternativos. Neles, o movimento de um pistdo confinado em um cilindro promove a passagem de um
nivel de pressdo no gas a um outro nivel de maior pressao. O exemplo mais simples desse tipo de
compressor é a bomba de pneu de bicicleta (GIAMPAOLO,, 2010).

Muitos problemas em compressores envolvem condi¢bes de operacao além de suas capacidades
praticas de compressao em um unico estagio. Caso a razdo de compressao (pressao absoluta de descarga
dividida pela pressao absoluta de entrada) seja muito grande, sdo esperadas altas temperaturas na
descarga de gas do compressor. Por essa razdo pode ser interessante combinar elementos ou grupos de
elementos em série e formar uma unidade de miltiplos estagios, isto é, uma unidade com duas ou mais
fases de compressao. O gas é geralmente resfriado entre estagios para a reducdo de sua temperatura
e de seu volume para o estagio posterior. Cada estigio funciona como uma unidade de compressao
individual sozinha, ainda que o gas seja conduzido de unidade a unidade em série, tendo normalmente

todas elas a mesma fonte de energia (BLOCH, [2010)).

Um elemento de compressao reciproca basico consiste em um tinico cilindro comprimindo somente
um lado do pistdo (simples agdo). J& uma unidade comprimindo ambos os lados do pistdao, nao
simultaneamente, é chamada de unidade de agao dupla e consiste em dois elementos basicos de acéo

simples operando em paralelo na mesma estrutura (BLOCH] [2010)).

O compressor reciproco utiliza valvulas automéaticas que somente abrem quando um nivel de
pressao especifico é alcancado e sentido pela valvula. As valvulas de entrada abrem somente quando a
pressao no cilindro é um pouco inferior a pressdo de entrada. J4 as valvulas de descarga abrem quando
a pressao no cilindro é um pouco superior a pressao de descarga . Um ciclo completo
do gas que é comprimido em um compressor alternativo é constituido, portanto, pelas fases de succao,
compressao, descarga e expansao (MORILLO), [2017). Na fase de sucgdo, a vélvula de entrada é aberta
e o ar externo entra nos limites de volume da camara de compressdo devido & diferenca de pressao
negativa do interior da cadmara em relacdo a parte de fora. Em seguida, com a valvula de entrada
de gas ja fechada devido ao equilibrio de forcas em ambos os lados da valvula de entrada, o gas é
comprimido com o movimento do émbolo na fase de compressdo. Posteriormente, quando a pressao
alcanca um limite maximo, a valvula de descarga é aberta e o gas deixa os limites internos da camara
de compressao. Esse estagio é a fase de descarga. Por ultimo, com a valvula de saida ja fechada, ocorre
a expansao, em que o volume total interno da cadmara é aumentado até que a valvula de entrada volta
a ser aberta, completando assim o ciclo. A figura [2.2] mostra uma representacdo de um pistao de
simples acdo, em que é possivel enxergar as valvulas de escape e sucgao.
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Figura 2.2: Pistdo de simples agdo em operagdo e mecanismo biela-manivela. (Adaptado de (GIAM-
PAOLO| 2010)

Compressores reciprocos sao extremamente eficientes e confidveis para processos de compressao
que operam a pressoes de vacuo até pressoes acima de 3000 atm (BLOCH], 2010). Suas aplicagoes sao
variadas e incluem aplica¢oes na industria do petréleo (refinarias de 6leo, extragdo e processamento
de gas), de transporte de fluidos (gasodutos), na industria quimica e em refrigeracao (GIAMPAOLO,
2010). Taxas de poténcia variam até valores de 18.000 kW, com capacidades de até 35.000 metros
ctibicos por hora em condi¢oes de entrada (BLOCH, [2010).

Compressores reciprocos sao bastante flexiveis, no sentido de que sdo capazes de comprimir uma
grande faixa de gases com as mais diferentes densidades, desde hidrogénio, cuja massa molecular é
2, até gases como o cloro, cuja massa molecular é 70. Além disso, essa flexibilidade se estende as
condigoes de pressao em operacdo. Razbes de compressdo em um tnico estagio podem ser tdo baixas
quanto 1.1 a valores altos como 5, em casos especificos. Entretanto, valores convencionais costumam
ficar por volta de 3, com temperaturas de descarga de 150 a 175 °C. Alguns compressores chegam a
possuir até seis estagios e alcangam uma taxa de compressao de até 300 (BLOCH, [2010)).

E muito comum a utilizacao de velocidades mais conservadoras para o deslocamento de pistoes,
uma vez que muitas vezes ndo sdo comuns rotinas de manutencdo na parte interna desse tipo de
compressor. Uma fonte de problemas pode ser o tipo de géds a ser comprimido, ja que nao é incomum
a compressao de gases corrosivos ou com impurezas formadas por particulas abrasivas. Ha casos em
que pode ocorrer até mesmo a compressao de vapores que podem vir a se liquefazer parcialmente. Para
evitar falhas, compressores de velocidades médias e baixas sdo muito usados, com velocidades rotativas
entre 275 a 600 rpm e velocidades de pistdo variando de 3 a 5 m/s. Normalmente, para aplicagoes
sem lubrificagdo, velocidades rotativas e de pistao mais baixas sdo usadas para maior durabilidade
(BLOCH, [2010).

As classificagbes mais comuns de compressores reciprocos sdo compressores de cilindro tnico,
compressores de multiplos cilindros balanceados e opostos (de multiplos estdgios) e compressores
integrados a motores. Dentro da classe de compressores integrados, o mais comum é o compressor
de cilindros opostos. Esse design maximiza a vida operacional de unidades reciprocas maiores ao
minimizar forcas e momentos desbalanceados e pode conter de dois a dez cilindros, sendo algumas
dessas unidades cilindros simples independentes de processos de compressao por multiplos estagios.
As massas rotativas devem ser balanceadas de modo a ficarem tao préximas quanto o possivel (BLOCH]
2010). Os principais componentes mecanicos desses compressores sdo a carcaga, o pistao, o cilindro, o
virabrequim, a biela e a cruzeta (GIAMPAOLO| 2010). A imagem mostra a representa¢do de um
compressor reciproco de multiplos estagios com destaque para algumas de suas partes constitutivas.
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Figura 2.3: Representacdo de compressor reciproco de miltiplos estdgios com destaque para algumas
de suas partes constitutivas. (Adaptado de (GIAMPAOLO, |2010))

Dentre os componentes mecanicos citados, um dos que mais se destaca é o virabrequim.

Compressores alternativos e motores de combustao interna sdo exemplos de maquinas que pos-
suem o virabrequim como um de seus elementos constituites. Ao contrario do que ocorre em motores
de combustao interna, em que o movimento de translagao oscilatério desenvolvido pelos pistdes é con-
vertido no movimento de rotagdo do virabrequim, nos compressores reciprocos o movimento rotativo
é quem é convertido no movimento linear alternativo do pistao (SELEGATTO) 2016)). Isso ocorre
por meio da biela, que é a conexa@o entre o moente e o pistdo. O elemento de maquinas em questao
funciona como um conjunto de manivelas que ao girarem transmitem poténcia aos pistoes e sé ocorre
em compressores de multiplos estagios, ja que sua funcdo é justamente transmitir poténcia a varios
pistoes simultaneamente. Um exemplo de virabrequim com suas partes constituintes mais importantes
em destaque pode ser visto na figura (GIAMPAOLO, 2010).

Pino ' o . _. Pistao

Moentes

Munhoes

Figura 2.4: Montagem dos componentes de um virabrequim. (Adaptado de (]SELEGATTOL |2016[))

As manivelas de um virabrequim sao dispostas com angulos iguais separando-as espacialmente
para providenciar forgas balanceadas de maneira étima e o menor esfor¢o por torque nesses elementos.
Enquanto virabrequins com um niimero par de manivelas tém como disposicdo 180 graus umas em
relagdo as outras, em pares opostos, virabrequins com um ntmero impar de manivelas requerem uma
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disposicao em angulos diferentes ou a utilizacdo de cruzetas, como mostrado na figura [2.5)

Durante seu funcionamento, forcas de compressao pulsantes e torque vibratério sdo criados pelos
cilindros no virabrequim com picos que podem exceder o torque médio de poténcia no compressor
em até cinco vezes. Para suportar esses esforgos e tensoes de vibragao, o design do virabrequim deve
ser conservativo. Materais comuns para a fabricacdo desses componentes sdo os agos AISI 1045 e
ATSI 4140 com inspecao ultrassonica pelo fornecedor. Passagens de éleo sdo perfuradas para permitir
0 escoamento para as partes em contato com as bielas. As intersecgoes desses buracos devem ser
feitas de maneira que nao existam quinas, por meio de filetes, além de receber polimento, para assim
prevenir regioes de concentracio de tensdes. Contrapesos aparafusados ou integrados na estrutura do
virabrequim s@o usados para prevenir forcas e momentos desbalanceados além de vibracoes excessivas

(GIAMPAOLO], [2010).

%D

P

Figura 2.5: Virabrequins de trés manivelas com angulos de separagdo de 120 graus (esquerda) e 90
graus (direita). Perceba a utilizacdo de uma cruzeta no virabrequim a direita. (Fonte: Dresser-Rand

Company, Nova lorque) (BLOCH

2.2 VIBRACOES EM COMPRESSORES ALTERNATIVOS

Em razédo da forma como é construido e da maneira como funciona um compressor reciproco, ele
esté sujeito a vibragoes. Massas reciprocas, cargas em um processo continuo de inversao de sentido
e pulsagoes devido ao fluxo de gas de forma continua influenciam o nivel normal de vibragoes. En-
tretanto, um nivel de vibracées superior ao normal pode indicar que algo anormal estd ocorrendo e
geralmente isso justifica uma investigacdo mais profunda das causas desse fendmeno. Fontes tipicas
de vibracdes anormais sao pistdoes em colisao com o topo dos cilindros devido a ajustes mal realizados
ou detritos dentro do cilindro. Componentes quebrados no sistema de transmissdo e até mesmo ruidos
transmitidos pelas conexoes de gas internas do cilindro também podem originar vibragoes. Todas
essas fontes podem gerar efeitos prejudiciais e até mesmo catastroficos no compressor. Por um motivo
de protecao contra danos, muitos compressores reciprocos possuem um medidor de vibragdes em sua
carcaga capaz de acionar algum interruptor que desliga a maquina em caso de emergéncia

2010).

Compressores, assim como qualquer equipamento ou componente de méquinas, possuem frequén-
cias de ressondncia. Na realidade, inimeras técnicas de andlise de vibracgbes sdo empregadas para
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prever vibragdes de um compressor quando ele esta sendo desenvolvido, isto é, em sua fase de design.
Além disso, outras varias técnicas sdo usadas para a identificacido de fontes e niveis de vibracao quando
a maquina ja se encontra no processo de funcionamento. Instrumentos de medicéo tais como aceler6-
metros e sondas de vibragdo sem contato ao eixo, que podem acionar interruptores de seguranca como
o mencionado anteriormente, funcionam também para fornecer informacgoes relacionadas as vibracoes
do sistema para a possivel corregdo posterior, no caso de vibragoes excessivas (BLOCH] 2010).

A conversdo de poténcia rotativa em poténcia reciproca por meio de um dispositivo de manivelas,
como é o caso de um virabrequim, promove o surgimento de torques varidveis devido a geometria
e a maneira como ocorre o funcionamento do sistema. Embora bombas e compressores alternativos
possuam um valor de pressdo de descarga fixo, os niveis de variacdo de pressdo de succao até a
condicao de descarga causam variacdo na magnitude do torque. Interagoes entre o fluido bombeado
e os dutos por onde o fluido circula podem produzir pulsacées de pressdo que podem afetar o torque
dindmico da méaquina e produzir vibragoes em harmonicos elevados. As excitacoes torcionais geradas
pelo compressor reciproco sdo uma fun¢ao da condi¢do de carregamento do compressor, da geometria
fisica do cilindro, da geometria do virabrequim e das propriedades termofisicas do gés ou do liquido. A
dindmica torcional de uma méquina reciproca merece atencdo cuidadosa por conta de suas miltiplas
frequéncias harmoénicas. O grande ntiimero de frequéncias produzidas aumenta a probabilidade de
excitacao da frequéncia de ressonancia torcional de um sistema (SZENASI; WACHEL] |1993).

Nesse contexto, é interessante saber se alguma frequéncia de ressonancia do sistema rotativo ocorre
antes ou se coincide com a frequéncia de operagao do sistema. O eixo rotativo de um compressor,
seja ele qual for, pode ser classificado em eixo flexivel ou eixo rigido. Se as frequéncias naturais
de um eixo estiverem abaixo da velocidade de operacdo, entdo o eixo de rotagdo do compressor é
considerado um eixo flexivel. J& no caso da frequéncia de ressonincia estar acima da velocidade
de operagao, o eixo é considerado um eixo rigido (GIAMPAOLO, [2010). Compressores axiais, por
exemplo, sdo considerados compressores de eixo flexivel porque suas velocidades tipicas de operacao
estdo acima de suas velocidades criticas, em que a amplitude de vibracdo é maxima. Ja a frequéncia
de ressondncia de um compressor centrifugo pode estar acima ou abaixo da velocidade de operacao
da méaquina. Isso dependera, dentre outro fatores, do tamanho de seu eixo. J& compressores do tipo
parafuso e compressores reciprocos integrados a motores costumam ser do tipo de eixo rigido. Por
ultimo, compressores reciprocos nao integrados a motores podem ser de ambos os tipos e a quantidade
de cilindros e o tipo do motor associado sdo os fatores que determinardo seu tipo (GIAMPAOLO,
2010). A imagem mostra curvas de ressonancia de um rotor de um turbocompressor analisado
como um sistema de pelo menos trés graus de liberdade. Nela, cada curva representa uma situacao
diferente em relagao a rigidez do sistema para momentos de inércia constantes. E possivel ver onde
estdo as frequéncias que geram uma maior amplitude de resposta & velocidade do rotor. E apropriado
que a velocidade de operacao esteja longe de valores que produzam amplitudes tdo grandes para o
funcionamento seguro do compressor. Uma analise apropriada deve levar em consideracdo um modelo
de mais de um grau de liberdade de acordo com o sistema real. Além disso, devem ser levadas em
conta frequéncias de harmoénicos em relagdo a frequéncia de excitacdo, uma vez que determinadas
caracteristicas do sistema rotativo podem fazer com que surjam vibragoes em frequéncias multiplas
da frequéncia de operacdo. A coincidéncia entre alguma frequéncia harmoénica e as frequéncias de
ressonancia do sistema podem gerar valores excessivos na amplitude de vibragdo e, consequentemente,
altas tensoes e possiveis falhas estruturais do sistema.
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Figura 2.6: Curvas de ressonancia de um rotor com diferentes coeficientes de rigidez. (HANLON|
2006])

2.3 DIAGRAMA DE CAMPBELL

Um sistema torcional aceitdavel é geralmente aquele em que sdo evitadas coincidéncias entre suas
velocidades de operagdo ou harmoénicos de excitagdo torcional com suas frequéncias de ressonéncia.
Por esse motivo, as frequéncias naturais de um sistema devem ser calculadas, uma vez que possuem
valores préximos dos valores das frequéncias de ressonancia para baixos valores de amortecimento.
E conveniente desenvolver um diagrama de Campbell que identifique possiveis coincidéncias entre
as frequéncias de excitagdo esperadas e as frequéncias naturais torcionais calculadas dentro da faixa
de operagao (SZENASI; WACHEL; 1993)). O diagrama de Campbell pode ser entendido como uma
forma de enxergar a excitacdo de vibragbes em harmonicos da frequéncia de forgamento que podem
ocorrer em um sistema em operagdo de uma maneira geral e ampla. Além disso, esse diagrama pode
ser gerado com o intuito de propor faixas de operacdo de uma méaquina em fase de projeto ou para
a analise de uma maquina ja existente cuja faixa de operacao ideal quer ser determinada (BOYCE,
2002). Tal diagrama funciona como um modo simples de representar as frequéncias de operacao de
uma méquina rotativa e comparar esses valores com as suas frequéncias naturais de modo a analisar
o quao distantes essas frequéncias estdo umas das outras, permitindo estabelecer faixas de operacao
seguras, por exemplo. Como a maior parte dos sistemas praticos possuem varias frequéncias naturais
e varias fontes de excitagdo, determinar pontos de ressondncia nao é uma tarefa trivial. O diagrama
de Campbell, também chamado de diagrama de interferéncia por alguns autores, funciona como um
disposistivo capaz de auxiliar bastante na determinacio desses pontos. Além disso, por meio dele é
fornecida uma visao global excelente da situagdo do sistema de vibragoes torsionais. O diagrama de
Campbell pode ser tao util que hé autores que defendam que seu desenvolvimento deveria ocorrer
assim que a andlise do sistema sem amortecimento é realizada (CORBO; COOK, [1996). A imagem
277 mostra um diagrama de Campbell usual. Nele, é possivel ver a velocidade de rotac¢ao do sistema
rotativo no eixo das abcissas, enquanto no eixo das ordenadas estdo dispostas as frequéncias naturais
do sistema. As frequéncias naturais estdo dispostas como linhas horizontais e a faixa de operagao
da méaquina rotativa é mostrada como o espago entre duas linhas verticais. As trés retas diagonais
com inclinagbes diferentes sdo harmonicos de velocidade que representam potenciais excitacoes do
sistema. A reta é criada ligando dois pontos, sendo o primeiro a origem do plano cartesiano e o
segundo alguma coordenda que possua como caracteristica um valor de abcissa igual a x ou a 1/x
vezes o valor da ordenada, sendo  um ntmero inteiro. Dessa forma, x (ou 1/x) serd o nimero da
harmonica (MORILLO) 2017). A conversao de unidades é necessaria caso exista incompatibilidade
entre a unidade do eixo das abcissas em relacdo a unidade do eixo das ordenadas. Nos diagramas de
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Campbell, ndo é incomum o uso de unidades de velocidade de rotacao diferentes em ambos os eixos
do sistema de coordenadas. No eixo das abcissas, costumam ser expressados valores de velocidade
de operacao da méquina rotativa em rotagdes por minuto (rpm). J4 a unidade tipica dos valores do
eixo de frequéncias naturais é o Hertz (Hz), unidade do sistema internacional. Dessa forma, a geracao
das linhas de excitagdo nao ocorre de maneira tdo simples como seria caso unidades iguais fossem
utilizadas. A figura mostra excitacoes de ordem 1, 2 e 4. Considerando o uso da unidade Hertz
para o eixo das ordenadas do grafico e rpm para o eixo das abcissas, o valor no eixo horizontal deve
ser dividido por 60 para que esse valor seja convertido para Hertz. As interseccdes entre as retas
inclinadas de excitacdo e as linhas horizontais de frequéncia natural que ocorrem dentro da faixa de
frequéncias de operagao do sistema (linhas verticais) sdo chamadas de pontos de interferéncia e sao
indicadores de potenciais ressonancias. Hé4 dois desses pontos ilustrados na figura [2.7] As velocidades
de rotagdo que correspondem a esses pontos no eixo das abcissas sao chamadas de velocidades criticas.

Faixa de
Operagéo
— da o
Velocidade
200 [~ Excitagdo de 4x /
Excitagdo de 2x
150 |-
Frequéncia /
Natural f,=116Hz

(Hz) 100 / //chntos de
f, = 90 py / Interferéncia’
Excitagdo de 1x
\ G
50 / f, =64 Hz
1

'l 1 1 1 J
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
Velocidade (rpm)

f,=20Hz

Figura 2.7: Diagrama de Campbell com quatro frequéncias naturais e trés retas de excitagao. (Adap-
tado de (CORBO; COOK]| |1996))

Embora a determinagao das linhas horizontais e das linhas verticais seja muito direta e facil uma
vez que sdo conhecidas as frequéncias naturais do sistema e as faixas de funcionamento da maquina
rotativa, a escolha das retas de excitacdo exige uma reflexdo e algum nivel de estudo prévio. A
explicacdo para isso é o fato de que existem vdrias fontes de excitacdo potenciais que podem estar
presentes em sistemas rotativos convencionais. E valido destacar aqui a informacéo de que o diagrama
de Campbell ndo é usado somente para a andlise de sistemas vibratérios relacionados a maquinas
reciprocas, mas sim qualquer maquindrio que possua sistema rotativo sujeito a vibragdes. A causa
para tais fontes de excitacdo depende da natureza dessa maquina rotativa. Essencialmente, qualquer
mecanismo que seja capaz de gerar flutuagdes peridédicas no torque transmitido pelo sistema é uma
possivel fonte de excitacdo. As excitacbes mais comuns sdo de uma vez para cada revolucdo e de
duas vezes. Esses valores estdo relacionados a fontes genéricas que podem surgir devido a varios
mecanismos. Excitagoes de “uma vez”, por exemplo, podem surgir de condigoes tais como desbalancgo
na rotacao e desalinhamento de eixo. Ja excitagoes de “duas vezes” podem ocorrer também devido a
desalinhamentos, mas ndo somente a isso. A elipticidade do eixo , isto é, eixos de secao transversal
eliptica, assim como outras caracteristicas de configuracio transversal nao circulares, como o formato
de trechos que recebem chavetas, sao fontes de excitacoes de “duas vezes”. A consideracao dessas duas
excitagoes na construcao de qualquer diagrama de Campbell é padronizada. Cada sistema possui seus
préprios componentes que geram excitagoes. Em geral, a fonte de energia para a movimentacao do
eixo é uma possivel fonte de excitacbes em harmdnicos da frequéncia de operagdo. Isso é valido para
turbinas e motores (CORBO; COOK] [1996). Além disso, engrenamentos funcionam sempre como
fontes de excitagdo. No caso de rotores de turbinas ou de turbocompressores, had uma variedade de
fontes de excitagao caracteristicas. Algumas dessas fontes sao listadas na imagem [2.8]
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Frequéncia de
Causado Por

Tipo de Instabilidade Inicio Resposta
Vibragéo Desbalanceada Qualguer Nf=N Material
Forgada Velocidade Nao-Homogéneo
Desalinhamento Qualquer Nf=2N Equipamentos Motor e
entre Eixos Velocidade Movido Desalinhados
Vibragdo Auto-Excitatéria _ .
ou Rotagdo com N> N1 Nf~N1 Encaixes
Histerese Nf=05N Encolhidos
Voértice Vedagdes e Mancais
Hidrodinamico N>2N1 Nf<OSN de Filme Fluido
Voértice N> N1 Nf = N1 Compressores ou
Aerodinamico Turbinas, Equilibrio dos
Pistdes
Vértice em Atrito Qualquer Nf =-nN Eixo em Contato com
Seco Velocidade Guia Estacionario
. Nf=N1 Vapor ou Liquido Presos no Rotor
Fuido Arrastado N1 <N<2N 05N<Nf<N

Figura 2.8: Instabilidades caracteristicas em rotores. (Adaptado de (BOYCE, 2002))

No caso apresentado nesse trabalho, o sistema mecéanico rotativo em estudo é um virabrequim
acionado por um motor elétrico assincrono, ou motor de indugao. O motor elétrico de indugdo é uma
maquina que funciona por corrente alternada. Algumas excitagoes especificas podem ser esperadas
nesse sistema devido ao tipo de acionamento. Os torques que surgem como saida em um motor
elétrico podem ser separados em dois tipos: torques que ocorrem quando a maquina estd funcionando
em velocidade constante e aqueles que ocorrem quando a maquina estd em processo de aceleragao ou
no caso de falha elétrica. Embora ambas as categorias possam ser analisadas para a identificacdo de
excitagoes em harmoénicos da frequéncia de forcamento, o segundo tipo é mais comum como causa
de problemas sérios em sistemas rotativos. Ao contrario de turbinas, engrenamentos e outras fontes
de excitacdo, as excitagoes mais importantes relacionadas a maquinas elétricas como um todo sao de
natureza transiente (CORBO; COOK, |1996).

Em geral, a melhor fonte de informagoes a respeito de excitagdes em maquinas elétricas é seu
fornecedor, visto que designs diferentes irdo possuir caracteristicas fisicas diferentes e possiveis fontes
externas de excitagoes diferentes. Ainda assim, existem excitagoes que sao mais comuns e que estao
presentes em um grande niimero de maquinas elétricas.

Quando em funcionamento a velocidade constante, um motor pode apresentar algumas flutu-
acoes no valor do torque produzido devido a uma série de motivos. A maior parte de motores de
corrente alternada produz tais flutuacées quando em funcionamento na mesma frequéncia de rotacao
da frequéncia elétrica recebida pela rede elétrica distribuida pelo fornecedor de energia local ou quando
operam em uma frequéncia que seja seu dobro. No Brasil, essa frequéncia é igual a 60 Hz. Por esse
motivo, ndo sdo poucos os autores que advertem fortemente que frequéncias naturais proximas a 60 e
120 Hz sejam evitadas em conjuntos que contenham motores de corrente alternada em sua composigao
(CORBO; COOK] [1996)). Além disso, as flutuagoes de torque que ocorrem apds alguns segundos que
o motor é ligado podem alcancar valores altos, principalmente quando o sistema estiver em operacao
na frequéncia elétrica de rede. Ainda que sejam torques que ndo se mantenham por tanto tempo,
eles podem se prolongar por tempo suficiente para causar problemas estruturais na maquina. Por
esses motivos, em geral, as excitacoes adicionais que sdo consideradas em casos de sistemas rotativos
acionados por motores elétricos que funcionam por corrente alternada ocorrem em 60 Hz e em 120 Hz,
além de, em alguns casos, ocorrerem na frequéncia de passagem de polo (CORBO; COOK] 1996).

2.4 CONCLUSOES PARCIAIS

Partindo do contexto dos conceitos tedricos apresentados, é interessante localizar as ideias fun-
damentais para o trabalho em questao. O compressor cujo sistema rotativo sera estudado ao longo da
préxima segao, que apresenta o modelo matematico de vibragoes para um sistema rotativo discreto, é
um compressor reciproco de quatro cilindros de compressao. Todos os cilindros sdo iguais em termos
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geométricos e em relagdo a suas taxas de compressao. Além disso, eles estdo dispostos com um angulo
de distanciamento de 180°entre si, como acontece com todos os compressores alternativos com um
numero de cilindros par. Sdo esperadas vibragbes torcionais no sistema por conta de suas caracteris-
ticas fisicas e devido também as cargas ciclicas as quais o sistema é submetido. Como explicitado, a
construgao de um diagrama de Campbell para o sistema permite encontrar zonas 6timas para a ope-
ragao do sistema de modo a evitar amplitudes de vibracao elevadas, que sdo indesejaveis. A obtencao
do diagrama de interferéncia depende da obtencdo das frequéncias naturais do sistema. O modelo
mostrado no capitulo a seguir estabelece matrizes de inércia e de rigidez que serdo usadas para a ob-
tencao dessas frequéncias naturais. O modelo apresentado também descreve matematicamente tanto
o torque relacionado aos cilindros de excitagdo/compressao como também o torque do motor elétrico.
Tais expressoes serdao importantes para a implementagao do cédigo computacional a ser desenvolvido.



CAPITULO 3

MODELO

3.1 CILINDROS DE COMPRESSAO

Motores de combustao interna sdo maquinas que, assim como compressores alternativos, possuem
o virabrequim como componente fundamental para a transmissao de energia. Nesse caso, a energia
quimica do combustivel é convertida em trabalho mecanico. Tal como em compressores, o virabrequim
de um motor de combustao interna sofre com torques que se originam de forgas provenientes dos pistoes.
Nesse caso especifico, o que ocorre é a transmissao da forga de expansao dos reagentes do processo de
combustao para o conjunto pistao-biela-manivela. O resultado dessa etapa do ciclo termodindmico do
motor é o torque que permite a rotacdo do virabrequim que, por sua vez, movimentard um eixo de
saida, dando continuidade ao processo de transmissao de energia.

A natureza do torque resultante dos pistoes em um compressor alternativo é diferente. Essa
diferenca tem como explicagdo a dindmica do compressor e, sobretudo, o fato dessa maquina ser uma
maquina geradora. Enquanto maquinas motoras fornecem energia a um eixo de saida, as maquinas
geradoras sao aquelas que absorvem essa energia em seu eixo de entrada. No caso de um compressor
alternativo como o estudado nesse trabalho, a energia que promove a movimentacao do sistema geral-
mente tem seu inicio na rede de distribuicao elétrica de corrente alternada, que pode ser monofésica
ou trifdsica. Ela é fornecida a um motor elétrico que tem como funcdo fornecer um torque motor ao
eixo do virabrequim do compressor alternativo. Ja no compressor alternativo, a energia fornecida pelo
motor é usada para comprimir algum tipo de gas para uma finalidade qualquer. A resposta do gas ao
processo ¢é sua resisténcia ao esmagamento stubito no interior dos cilindros. Dessa forma, o gas forne-
cerda uma forca reativa ao movimento do pistdo e como consequéncia o conjunto pistao-biela-manivela
respondera com um torque de reacdo ao virabrequim. Pensando no torque como um vetor no sentido
fisico, seu sentido serd oposto ao torque fornecido pelo motor. Cabe ao motor fornecer uma poténcia
grande o suficiente ao eixo do virabrequim para superar os torques resistivos dos cilindros e ainda
permitir a taxa de compressdo solicitada em projeto. E possivel modelar matematicamente o torque
resistivo de origem compressiva. Essas expressoes serao utilizadas no modelo de vibragoes torcionais
apresentado nesse trabalho.

O entendimento do virabrequim no modelo de vibragoes torcionais que serd apresentado é dado
como um sistema massa-mola-amortecedor torcional para fins de simplificacao e para que sejam obtidos
resultados de acordo com os modelos mateméaticos de vibragées mecanicas consolidados na literatura.
Ainda que o modelo seja discreto com um ntmero finito de graus de liberdade, ele fornece resultados
validos e consistentes com sistemas reais. A figura [3.1] representa espacialmente um exemplo de como
podem estar dispostos os elementos desse sistema rotativo de compressor alternativo. O modelo
funciona para uma quantidade arbitraria de graus de liberdade e a imagem abaixo o exemplifica para
sete. Confome a imagem [3.1], o primeiro elemento de inércia é o eixo de saida do motor, considerando o
inicio do sistema como o item I(1), a esquerda. Por meio desse elemento é inserida a energia motriz do
conjunto. Em seguida, hé o acoplamento entre o eixo de saida do motor e o virabrequim. Mais adiante,
hé o volante de inércia da arvore de manivelas. Tal elemento possui a funcdo de armazenar energia
mecanica no formato de energia cinética de rotagdo para promover a continuidade do movimento do

16
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virabrequim temporariamente mesmo apds uma eventual parada do motor elétrico, reduzindo assim
grandes variacoes de velocidade angular em um tempo muito reduzido. Além disso, em virabrequins de
motores de combustao interna, o volante é responsavel por absorver vibragoes e oscila¢des provenientes
dos impulsos de explosdao no motor, de modo a minimizar inconstancias em sua rotacdo (SELEGATTO,
2016). Por ultimo, se encontram quatro trechos rotativos do virabrequim que estdo conectados aos
cilindros de compressao por meio das bielas. Como explicado anteriormente, os cilindros sdo elementos
associados aos pistOes responsaveis por introduzir torques resistivos ao sistema por meio de conjuntos
biela-manivela.

1(2) Cilindros
i,"' Y I I
~ 1(3) 1(4) I(5) 1(6) 1(7)
_,"-_-\__ __e"_—-\"x. :./'- _-.\". I__/"_"\_.
I (_1 } _ I"\_____/" '\\___,;'I A A
2N s
A o/
Cr(l) | Cr(2) | Cr(3) | Cr(4) | Cr5) | Cr(6)
—1} 11 11 1} 11 {1
Ki(l) | Ki2) | Kt(3) | Kiu(4) | Ki(5) | Ki(6)
( :_\_\__/; | |
"‘ rant TN
Motor Volante | ) ) |
— _— — L
/— -\\.
Acoplamento

Figura 3.1: Modelo de vibragoes torcionais do virabrequim de um compressor alternativo com sete
graus de liberdade. (MORILLO) 2017)

O torque de resisténcia é uma funcéo periédica devido & natureza periédica do virabrequim. E
possivel notar que as posigoes onde héd a entrada de torque no virabrequim, seja ele excitatério ou
resistivo, coincidem com as posi¢oes do motor e dos cilindros no modelo ilustrativo apresentado. Isso
ocorre porque esses elementos sdo elementos ativos dentro do sistema, ou seja, aplicam torques sobre
o virabrequim. Um vetor torque é mostrado na equacao [3.1] e representa o conjunto de torques que
atuam no sistema rotativo ilustrado. O modelo usado como exemplo para representar o compressor
alternativo possui como alguns de seus componentes um volante de inércia e um acoplamento entre
eixos. N&o hé torques relacionados a esses elementos devido as suas naturezas passivas. Ao longo
desse capitulo, serd feita a modelagem matemadtica para o sistema ilustrado na figura Ainda que
a modelagem seja feita para um caso particular, ela incorpora qualquer virabrequim composto por
n elementos finitos. As tnicas diferencas entre esse modelo especifico e qualquer outro modelo para
um virabrequim composto por um numero limitado de graus de liberdade sdo somente nos pontos de
entrada de torque e nas caracteristicas de variacdo da magnitude desse tipo de forgamento ao longo do
tempo. Assim como no modelo mostrado nesse capitulo, quatro das entradas de torque do virabrequim
para o qual a simulagdo numérica foi feita também possuiam as caracteristicas periédicas mostradas
para os torques dos cilindros de compressdo representados como séries de Fourier, de acordo com o que
serd mostrado mais adiante. Além disso, tal como o modelo apresentado nesse capitulo, o virabrequim
simulado pelo cédigo desenvolvido também possuiu além das entradas de torque pelos cilindros de
compressao, uma entrada de torque por meio de um motor elétrico assincrono.

T(t) = (Tul®) 0 0 Tualt) Toalt) Tslt) Tul®)) (3.1)

Para a obtencdo dos torques relacionados aos cilindros de compressao, é necessaria uma analise
dindmica de um mecanismo biela-manivela. Por meio do entendimento da cinemaética e da dindmica
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desse mecanismo, assim como da maneira como seus elementos mecénicos interagem entre si, é possivel
determinar as componentes de for¢a que agem sobre as manivelas do virabrequim de modo a promover
o torque resistivo relacionado ao movimento alternativo dos pistoes. A imagem [3.2]mostra o padrao do
movimento da biela em funcionamento e a curva-envelope de todas as suas posi¢oes durante a rotagao
do virabrequim.

Figura 3.2: Padrdao de movimentacdo da biela durante um ciclo completo de funcionamento. (BAS-
SHUYSEN; SCHAFER, 2004)

Nessa andlise dindmica, é assumido que as partes do compressor funcionam como corpos rigi-
dos (TAYLOR)], [1968). Para a anélise dindmica do mecanismo, é importante que seja desenvolvida
primeiramente uma breve andlise cinemética que permita a determinagao da aceleracdo desenvolvida
pelo pistao de acordo com o tempo. Para a andlise do movimento do pistdo serd usada a simbologia
mostrada na imagem [3.3] que mostra de modo simplificado o mecanismo estudado.

Figura 3.3: Representacdo esquematica do mecanismo biela-manivela. (]TAYLORJ, |1968D

A distancia S do pino do pistdo ao centro do virabrequim é dada pela equagcao [3-2}

S = Rcos(8) + Lcos(¢) (3.2)

Por meio da imagem também é possivel obter uma relagdo entre os senos dos angulos.
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Lsen(¢) = Rsen(0)
sen(¢) = (R/L)sen(0)
sen(¢) = Asen(0) (3.3)

Da trigonometria:

cos?(¢) + sen*(¢) = 1
cos?(¢) = 1 — sen?(¢)

Utilizando a relacdo entre senos mostrada na equacao [3.3] é possivel obter a equacao

cos(¢p) = /1 — N2sen?(0) (3.4)

Na pratica, mecanismos biela-manivela nunca tém a razao R/L maior do que 0,33. A razao entre
o raio da manivela e o comprimento da biela foi denotada aqui por A, de acordo com a equacao [3.3
Quando elevado ao quadrado, esse valor serd sempre inferior a 0,11. Por essa razao, a raiz quadrada
mostrada na equagao pode ser expressa pela expansdo dada pelo teorema binomial (TAYLOR,
1968]). O resultado é uma série de rapida conversao, expressa pela equacao

1 1 1
cos(p) =1— 5)\286712(0) - g)\4sen4(9) - Ek6sen6(9) + .. (3.5)

As poténcias de sen(f) podem ser substituidas pelos seus equivalentes de &ngulos multiplos. Da
trigonometria, sdo obtidas as seguintes expressoes:

1 1
2 P —
sen”(0) = 5 2008(29)
3 1 1
4 _— — — — p—
sen”(0) = 3 2608(20) + 8008(40)
) 15 3 1
6y 2 _ 19 2 _
sen’(0) = T 32003(20) + 16008(49) 32003(69)

Fazendo a substituicdo dessas expressoes trigonométricas de poténcias de senos na equagio
é possivel obter:

_q1-Lye 1y BRI SV Y O 6 By _
cos(¢p) =11 4)\ + 4)\ cos(260) 64)\ + 16)\ cos(20) 64)\ cos(40) 256)\ + 512)\ cos(26)

3 16 L 6
%A cos(46) + 53)\ cos(60) + ...

Associando os termos da expressao obtida de acordo com a presenca de cossenos de dngulos
multiplos (26, 46 e assim por diante), a expressao adquire uma nova forma.

64 25 4

cos(¢p) = (1 - iAZ - i)\4 - i6>\6> + (1)\2003(29) + %)\4008(29) + 51T52)\6cos(29)> _

(135 1 R
( 256)\ cos(46) + 64)\ 003(49)) + ( 512)\ cos(69)> + ...
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Se criarmos coeficientes ay,a4,ay € ag de acordo com as associagoes feitas, é possivel obter uma
expressao mais curta para cos(¢).

1 3 5
P=1— X2 2\t S \64
0 1 64 956" T

1 1 15
;Lo 4 6
a2—4/\ +16)\ +512)\ + ...

3 1
I 6 4

1
6 ===\ + ..
% = pat T

cos(p) = afy + ahcos(20) + alycos(40) + agcos(60) + ... (3.6)

Em maos das equagoes [3.6] e [3.2] podemos obter uma nova equagao para o deslocamento do pistao
no tempo.

S = Rcos(0) + Lcos(¢)
S = R(cos(0) + %COS(@)

S = R[cos(0) + A(a{, + aycos(20) + ajcos(40) + agcos(60) + ...)]
S = Rlcos(0) + (Aag + Aaseos(20) 4+ Aalycos(46) + Aageos(66) + ...)]

Considerando os novos coeficientes:

ap = agA
as = ah\
ay = ay\
ag = ag\
E entdo obtida a equacio
S = Rlcos(0) + (ag + azcos(20) + ascos(40) + agcos(60)] (3.7)

Na equagao se for aplicada a propriedade distributida da multiplicacdo de R sobre os termos
dentro do parénteses, serd possivel observar que enquanto o primeiro termo é a projecao da manivela
sobre o eixo horizontal, os demais termos sdo fungoes de A\ e ocorrem conforme o dngulo da manivela
muda no tempo. Depois dos primeiros trés termos, os coeficientes se tornam muito pequenos. Se for
assumido que a manivela gira a uma velocidade angular df/dt constante, expressoes de velocidade
e de aceleracdo do pistdo poderao ser obtidas pela derivacdo em relagdo ao tempo da expressao do
deslocamento do pistdao dada pela equagdo 3.7 A velocidade angular constante serd representada
como w nas equagdes em diante.

Dad:
as .
- = S = —w[Rsen(0) + R(2azsen(26) + 4assen(40) + 6assen(66)] (3.8)
d2s . 9
= 5 = —w’[Rcos(0) + R(4azcos(20) + 16a4cos(46) + 36agcos(66)] (3.9)

dar?
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Uma vez obtidas as equacdes que descrevem a velocidade e, principalmente, a aceleracdo do
pistao, é possivel fazer a andlise dindmica das forcas que atuam no mecanismo biela-manivela.

Nesse ponto, é conveniente considerar a biela equivalente a duas massas concentradas em suas duas
extremidades, de modo que a soma de ambas as massas seja igual & massa total da biela. A divisdo de
ambas as massas deve ser proporcional a distribuicdo de massas da “biela real” de modo que o centro
de gravidade da biela seja o mesmo desse novo sistema constituido por duas massas concentradas.
Gragas ao fato de que as massas de substituicdo da biela sdo, quando somadas, iguais & massa da
biela real e ao fato de que ambos os centros gravitacionais se coincidem, a magnitude e a direcao das
forgas resultantes dadas para esse novo sistema equivalente sdo iguais as magnitudes e as direcdes das
forcas resultantes reais que atuam na biela. Essa substituicao resulta em enorme simplificagao ja que a
massa de substituicao localizada junto ao pistao passa a ser considerada como parte de sua montagem,
enquanto a massa substituta junto a manivela passa a rotacionar em velocidade constante junto ao
virabrequim. A imagem mostra como ficam dispostas as duas massas equivalentes que substituem
a biela para a simplificacdo da analise dindmica do mecanismo. A massa de maior tamanho é chamada
de massa de inércia rotativa, enquanto a massa de menor tamanho é chamada de massa de inércia
alternativa. As expressoes para os valores de ambas as massas sdo mostradas nas equagoes [3.10] e [3-11],
em que my é a massa da biela.

mbL
Map = T2 (3.10)
mpL
My = ”L L (3.11)
CG
' —L

L2 L1 '
| e —

CG ,l\

— —_

Y

Figura 3.4: Massas equivalentes & biela concentradas em suas duas extremidades. A direita estd a
massa alternativa da biela, enquanto a esquerda estd sua massa rotativa. (Adaptado de (TAYLOR)
1968))

Em um mecanismo biela-manivela operando a velocidade constante, podem ser encontradas as
seguintes forcas:

« Forca do gas que atua no pistao (Fy): Forca ao longo do eixo do cilindro que age sobre o conjunto
do pistao e tem como origem a resisténcia do gas contra seu esmagamento. Seu sentido é oposto
ao sentido da trajetéria do pistao.
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o Forga normal, que atua no pistao (Fy): Essa forca surge como reacao a forga da biela sobre o
pistao e é perpendicular a forga do gas;

o Forga da biela (Fp): Forca que atua sobre a biela do mecanismo. Essa forga surge como reagao
a forca do gas somada a forca de inércia alternativa. Sua componente tangencial ao raio do
virabrequim promove torque sobre a manivela.

o Forga tangencial (F;): Forga responsavel pelo torque na manivela. E a soma da componente
tangencial ao raio do virabrequim da for¢a do gds com a componente tangencial na mesma
direcdo e sentido da forga inercial alternativa.

o Forca de inércia alternativa (Fj,): Esforgo que surge do movimento das massas alternativas. Tais
massas sao juntas iguais a soma das massas do pistao, incluindo seu pino, anéis e travas, além
da massa alternativa da biela (MENDES, [2005).

o Forga de inércia rotativa (Fj,.): Forga gerada por massas de movimento puramente rotativo. Tais
massas podem ser consideradas como a massa rotativa da biela e como a massa da manivela do
virabrequim (MENDES, 2005). Tal for¢a nao faz parte das forgas responsaveis pelo torque no
virabrequim e sua mencao é apenas informativa.

De acordo com a figura [3.5 é possivel observar como ocorre a distribui¢do das forgas que sao
aplicadas no pistao em seu sentido longitudinal. Essas forcas sao denotadas por F, (forca do gés) e
F;, (forga de inércia alternativa). A primeira delas nada mais é do que a multiplicagdo da pressao no
cilindro pela area da superficie superior do pistao. A expressao de F, é dada pela equagao @, em
que dj € o diametro do pistao e p a pressao instantanea no cilindro.

7Td120

Surgem entdo duas componentes que atuam no moente do virabrequim, sendo uma delas radial
e outra tangencial. O moente do virabrequim é a parte da manivela que se encaixa a extremidade
inferior da biela, de acordo com a figura A componente radial que age nesse ponto promove a
compressao das manivelas, enquanto a outra componente é responsavel pela resisténcia torcional no
virabrequim, isto é, ela é responsavel por um torque resistivo. A figura mostra a disposicao das
forcas atuantes no mecanismo biela-manivela.

O esforgo decorrente do movimento das massas alternativas é dado pela equagao [3.13] De acordo
com a segunda lei de Newton, uma forca pode ser denotada como o produto de uma massa pela
aceleracdo relacionada a esse esforco em seu sentido resultante. Desse modo, considerando a equacao
B9 que permite que seja encontrada a aceleracao instantdnea do pistdao, é possivel obter a forca de
inércia alternativa desse componente. Na equagao w é a velocidade angular da manivela e m, é
a massa alternativa total, dada pela soma da massa de inércia alternativa com a massa do conjunto
do pistao (pistao, pino, anéis e travas).

F, = —maw2R(cos 0 + 4ay cos 20 + 16a4 cos 40 + 36a¢ cos 66 + ...) (3.13)

Sao considerados apenas os termos de primeira e segunda ordens para o calculo da forca de inércia
alternativa. Isso nao implica em reducao significativa da precisdao dos calculos. E observado que a
diferenca entre esses valores é menor que 0.55% (MENDES, 2005).

A forga tangencial que atua na manivela é representada na figura 3.5} Sua componente que tem
como origem a forga de inércia obtida na equacao é dada na equacio A origem dessa
expressao é dada por uma andlise geométrica do mecanismo biela-manivela.

sin (6 + ¢)

Fta:-Fia COSQ[)

(3.14)
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Figura 3.5: Esforgos atuantes na arvore de manivelas. (Adaptado de (]MENDESl, |2005[))

A outra componente da forca tangencial na manivela é decorrente da resisténcia do gis no processo
de compressao. Ela é dada pela equagao [3.15

Fp = F—" " (3.15)

A forca tangencial resultante na manivela é dada pela equagao [3.16

Fy = Fyp+ Fq (3.16)

O torque de resisténcia dos cilindros sobre o virabrequim é uma func¢ao de seu angulo e é calculado
pela equacao

T.x = RF, (3.17)

A expressao que surge para o torque pode ser representada por uma série de Fourier, em que A,
e B, sdo os coeficientes da série, conforme é feito por (MENDES)| 2005) e mostrado na equagao
Isso ocorre porque, como observado experimentalmente, o valor dos torques relacionados aos cilindros
variam de acordo com um ciclo que sempre se repete da mesma maneira para cada ciclo termodindmico
realizado pelo compressor. Isso ocorre tanto em motores de combustao interna, que possuem um ciclo
termodinamico especifico e em que ha transmissao de poténcia entre o pistdo e o virabrequim, como
também em compressores alternativos, que possuem caracteristicas muito semelhantes. A imagem
mostra um exemplo de como é esse comportamento do torque em um motor de combustao interna de
seis cilindros.
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k 24
T (t) = % + Y [AF cos (nwt) + BE sin (nwt))] (3.18)

n=1

400
Igraus]

Figura 3.6: Curvas de torque para uma condigao de 2600 rpm a plena carga em um motor de combustao
interna. Os tridngulos vermelhos permitem a compreensdo do formato de um tnica curva isolada.

( MENDES|, 2005|)

O indice k£ na equagao indica o cilindro para o qual o torque sera calculado. J& o indice n
representa o nimero de termos da série em que ocorrers a expansao. E considerada uma expansio em
24 termos suficiente para a obtencao de resultados precisos e satisfatérios (MENDES]| [2005)). Contudo,
neste trabalho a expansao foi feita somente para oito termos, conforme serd explicado mais adiante.

E possivel reescrever a equagao de modo a utilizar exponenciais complexas no lugar de senos
e cossenos. Sao usadas as identidades de seno e cosseno mostradas nas equagoes [3.19) e [3:20] para que
sejam feitas substitui¢cdes convenientes na equacao |3.18

inwt e—inwt

5 (3.19)

sin (nwt) =
einwt + e—inwt

5 (3.20)

cos (nwt) =

Considerando as substitui¢oes a seguir, ¢ possivel encontrar uma nova forma para a equagao [3.18]

inwt —tnwt inwt _ —inwt
Ak cos (nwt) + BF sin (nwt) = A* ¢ —;e + BY c 2: =
1 k -k inwt 1 k - kY —inwt
= i(An —iB;)e"™" + i(A” +iB))e

Se:

E ainda:
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1
k k -k
Entdo, finalmente é obtida a equagdo [3:21] que é equivalente & equagdo da série de Fourier
mostrada anteriormente (equagao [3.18]).

Ak
Trk (t) = ?0

24
+ ) [Cre™t + D (3.21)
n=1

O termo Ay da série de Fourier representada pela equacao [3.21] ndo é responsével pelas vibragoes
no eixo do virabrequim, mas sim por um momento torcor que tera a ele somadas as vibragoes torcionais.

3.2 MOTOR ELETRICO ASSINCRONO

Compressores alternativos podem ser acionados tanto por motores elétricos sincronos como por
motores elétricos assincronos. Em ambos, as principais partes que os constituem sdo o estator e o
rotor. Enquanto o estator permanece fixo em um motor de corrente alternada e produz o campo
magnético responsavel pelo movimento que ocorre dentro do motor, o rotor é o componente que move
como resposta ao campo magnético que surge no estator e que fornece poténcia ao eixo do compressor
e ao seu virabrequim, que aciona a compressao dentro dos cilindros.

Uma das diferencas entre um motor sincrono para um motor assincrono é o escorregamento, que
ocorre somente em motores assincronos ou de inducdo. Nesse tipo de motor, o comportamento do
rotor depende fortemente da sua velocidade relativa em relacdo ao campo magnético rotativo. Para
exemplificar essa relacdo, é possivel pensar em um rotor em repouso, que ao perceber o campo rotativo
forgar seus condutores, terda induzida sobre si uma forca contraeletromotriz de alta magnitude. J4 um
rotor em rotacgao a velocidade sincrona do campo eletromagnético teria velocidade relativa em relacao
a esse campo igual a zero e ndo existiria forca contraeletromotriz induzida sobre os condutores do

rotor (HUGHES), 2006).

No caso de motores de inducéo, a velocidade rotativa entre o rotor e o campo é conhecida como
escorregamento. Se a velocidade no rotor é N, e a velocidade sincrona do campo é Ng;,, entdao a
velocidade de escorregamento é dada pela diferenca Ny, — Nypot. Ja o escorregamento é dado pela
expressao mostrada na equagao |3.22

Nsin - Nrot

3.22
Nsin ( )

Se —

Um escorregamento de 0, portanto, indica que a velocidade do rotor é igual & velocidade sincrona,
enquanto um escorregamento de valor 1 corresponde a velocidade do rotor nula (HUGHES] 2006]).

Os dois motores possuem diferentes formatos para a equagdo do somatorio de torques em seus
eixos, uma vez que a dindmica de ambos os motores é diferente. A equacio do somatério de momentos
no eixo sera chamada a partir desse momento de equacao global do sistema dindmico. Ela é dada pela

equagao [3.23]

Ne¢
Z(FQkI - sinf — FQky : 0059) + Tm = 2219 (323)
k=1

Nessa equacdo, N, é o ntimero total de cilindros e as forcas Fi, e iny sdo as forcas que atuam
no virabrequim a partir de cada cilindro e se opoe ao torque que gera o movimento, proveniente do
motor. E importante ressaltar que a posicdo do centro de massa, a massa e o momento de inércia da
biela podem ser diferentes para cilindros diferentes, considerando que nédo existe nenhuma hipétese
ou condicao de que tais forgas sdo iguais, justamente porque as dimensoes dos cilindros e as forcas
atuantes podem ser diferentes umas das outras (MORILLO, [2017).
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O motor escolhido para a implementagao no modelo numérico de simulagao de vibragoes torcionais
desse trabalho foi o motor assincrono, ou motor de inducao. Diferencas adicionais entre ambos os tipos
de motor discutidos sdo a localizacdo do enrolamento de campo e como este componente é excitado.
O motor sincrono possui seu enrolamento de campo geralmente situado no rotor e é excitado por
corrente continua. J& o motor assincrono recebe corrente elétrica alternada diretamente ao estator e
o rotor recebe corrente por inducao (FITZGERALD; UMANS| 2003).

Dois tipos de rotor sao usados em motores de inducdo. Em ambos, o componente conhecido como
ferro do rotor consiste numa pilha de laminas de ago espagadas de maneira igual e dispostas em torno
de uma circunferéncia. O rotor bobinado possui enrolamento semelhante ao do estator, com mesmo
nimero de polos (MORILLO, 2017)). O rotor do tipo gaiola de esquilo é o mais comum: cada ranhura
do rotor contém um barra condutora sélida e todos os condutores estao fisicamente e eletricamente
conectados em cada lado do rotor (HUGHES)| 2006). A imagem mostra um estator e um rotor de
um motor elétrico trifasico.

Figura 3.7: Estrutura magnética de um motor elétrico trifasico. (MORILLO) 2017))

A figura 3.8 mostra uma curva que relaciona o torque fornecido pelo motor de indugéao ao eixo em
funcdo de sua velocidade de rotagdao. Esse grafico costuma ser fornecido pelo fabricante de motores e
ele pode ser usado como fonte para a entrada da variavel T,,, da equacao|3.23] Ela pode ser aproximada
por um conjunto de polinémios, de maneira que seja possivel utilizar uma expressao matematica para
descrevé-la da melhor forma possivel.

Torque

1 L | 1 >
0 20 40 60 80 100

Velocidade em Percentual da
Velocidade Critica

Figura 3.8: Curva tipica da relagdo velocidade angular-torque em um motor de indugao. (Adaptado
de (FITZGERALD; UMANS, [2003))

Outra maneira de obter o torque do motor elétrico é por meio de um modelo matematico simpli-
ficado que represente o motor como um circuito elétrico. A figura [3.9 mostra essa representagao.
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|—s5

Figura 3.9: Circuito equivalente de um motor de inducao polifasico. (]FITZGERALD; UMANSL |2003[)

Na figura as incégnitas representam os seguintes pardmetros fisicos:

e R - Resisténcia equivalente do estator;

e X; - Reatancia equivalente do estator;

e Vj - Tensdo de fase do circuito trifdsico;

e Ry - Resisténcia equivalente do rotor;

e X, - Reatancia equivalente do rotor;

e R, - Resisténcia que gera o campo magnético de indugao;
e X, - Reatancia que gera o campo magnético de inducao;

e s, - Escorregamento;

O teorema de Thévenin é usado para solucionar esse cicuito. Nesse sentido, devem ser obtidas a
tensao elétrica, a impedancia, a resisténcia e a reatancia de Thévenin. Essas variaveis sdo dadas pelas

equagoes [3.24] a [3.27]

1% X
Vv, = VL (3.24)
3R + (X1 + X,0)?

ij(Rl +7- Xl)

Zih = - 3.25
TR+ (X0 X (3.25)
Rth = Re(zth) (326)

X = Im(zp) (3.27)

A velocidade sincrona Ng; do campo magnético girante é dada pela equagao em que f é a
frequéncia elétrica da fonte em Hz e p, é o nlimero de polos do motor. O resultado da equacao é dado
em rotagdes por minuto (rpm).

120f
Pn

Nsin

(3.28)

Reescrevendo a equagdo [3.22] é possivel encontrar uma equagio para a velocidade de rotagiao do
motor assincrono, dada pela equacao [3.29
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Nrot = (1 - Se)Nsin (329)

Dessa forma, o torque do motor elétrico trifasico assincrono pode ser obtido por meio da férmula
. o0

3V2 Ry/se

Th =
%((Rth + R2/53)2 + (X + XQ)Q)

(3.30)

Na secao a seguir, é obtida a equacgao diferencial ordindria que relaciona o deslocamento angular,
a velocidade de rotacdo e a aceleracao angular do virabrequim. Essa equacdo é nao-homogénea, visto
que os torques dos cilindros e o torque relacionado ao motor elétrico assincrono entram como oS
forgamentos do sistema. O valor do torque do motor assincrono sera introduzido no vetor de torques
como um valor constante. De acordo com a equagao se a estrutura do motor nao for modificada
com o tempo, isto é, se as reatancias, resisténcias e tensoes usadas na equacao forem valores fixos,
entdo o torque do motor assincrono, em regime permanente, também serd constante. Dessa forma,
para a obtencdo dos resultados do modelo mostrado, foi usado um valor constante para o forcamento
associado ao motor elétrico.

3.3 VIBRACOES TORCIONAIS

Esta se¢do foi baseada no modelo de vibragoes torcionais sugerido por (MORILLO, 2017) em
sua dissertagdo de mestrado, que por sua vez usou como base o trabalho de (VILLALVA, 2014). As
diferencas entre os dois modelos sdo pequenas e sdo justificadas pelo fato do modelo do segundo autor
considerar vibragdes torcionais em um virabrequim de um motor de combustdo interna, enquanto o
primeiro pesquisador faz a modelagem de um virabrequim de um compressor alternativo.

Cada grau de liberdade na figura estd associado ao momento de inércia de um dos elementos
rotativos que compoem o sistema mostrado como exemplo representativo de um compressor alterna-
tivo. Nesse exemplo, o primeiro elemento representa o eixo de saida do motor elétrico responsavel por
fornecer trabalho mecéanico ao sistema. O segundo elemento representa o acoplamento entre o eixo do
motor e o virabrequim do compressor alternativo, enquanto o terceiro é um volante de inércia. Por
ultimo, hé os cilindros, sendo que cada um deles é constituido por um moente, dois meios munhoes,
dois bragos de manivela e a massa rotativa da biela (MORILLO, [2017]).

Valores exatos de momento de inércia podem ser obtidos por softwares de CAD caso eles sejam
necessarios. Para a obtengao dos coeficientes de rigidez torcional, por outro lado, sdo usados softwares
do tipo CAE (Computer Aided Engineering). Tais coeficientes também podem ser obtidos por meio
de experimentos, porém a obtencdo por essa forma costuma ser mais complicada.

A equacao do movimento desse sistema torcional é dada pela equagao |3.31

MO +CO+ K =T(t) (3.31)

Na equagao [3:31] M representa uma matriz diagonal de inércia de ordem n por n, sendo n o
numero de graus de liberdade do sistema. Na mesma equagdo, C e K; também sdo matrizes, porém
dessa vez elas representam o amortecimento entre os elementos do sistema e os coeficientes de rigidez,
respectivamente. Tais matrizes também sdo quadradas e de ordem n por n, porém nao sdo diagonais.
Para o sistema de sete graus de liberdade mostrado anteriormente, essas matrizes sdo dadas por:
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L 0 0 0 0 0 0
0 I, 0 0 0 0 O
0 0 Is 0 0 0 O
M=10 0 0 I4 0 0 O
0 0 0 0 Is 0 O
0 0 0 0 0 Is O
0 0 0 0 0 0 I
Cr1 —Chr 0 0 0 0 0
—Lrl Crl + CT‘2 —Lr2 0 0 0 0
0 —Lr2 C’r2 + Cr3 —Lr3 0 0 0
C= 0 0 —Lr3 Cr3 + Cr4 —Lr4 0 0
0 0 0 —Lrd Cr4 + Cr5 —Lrd 0
0 0 0 0 —Lrs CT’5 + CTG _C’rﬁ
0 0 0 0 0 —Clg Cré
Ky —Ky 0 0 0 0 0
—Kyn Ky + Ky — K9 0 0 0 0
0 — Ko Ko + Kis — K3 0 0 0
K, = 0 0 — K3 Kz + Ky —Kyy 0 0
0 0 0 —Kyu K + Kis —Kis5 0
0 0 0 0 K5 Kp+ Ky —Kig
0 0 0 0 0 — Ky Ky

O vetor que representa o deslocamento angular dado em um tempo t para cada coordenada
independente # é dado por:

o) = (1) 0a(6) 6s(6) 6a(t) O5(0) Bs(t) (1))

O vetor de estado e a derivada desse vetor sdo dados respectivamente pelas equagoes e
Ambos os vetores sdo matrizes-coluna com catorze linhas e uma coluna. No vetor mostrado
na equacao |3.32] os primeiros sete termos correspondem ao deslocamento angular dos sete graus de
liberdade do sistema, respectivamente, enquanto os ultimos sete termos correspondem as derivadas do
deslocamento angular, isto é, as velocidades angulares dessas mesmas coordenadas, na mesma ordem.
Diferentemente, o vetor-coluna da equagao [3.33] é composto pelas velocidades angulares e em seguida
pelas aceleracbes associadas as mesmas sete coordenadas.

(1) = (ZZD (3.32)

z(t) = ( p (t)> (3.33)

A forma de estado da equacao ¢ dada por:

i(t) = Az(t) + b(t) (3.34)

A matriz de transicdo A e o vetor de torque b(t) sdo dados pelas equagoes e A matriz
A é uma matriz quadrada de ordem catorze. Sua representagdo na equacio [3.35] estd simplificada
devido ao tamanho dessa matriz e a dificuldade de mostra-la em uma folha de papel com a dimensao
inapropriada para esse objetivo. Ainda assim, é possivel explicd-la para melhor entendimento. A
matriz é composta pelo encaixe de 4 matrizes quadradas de ordem sete, em que o primeiro quadrante
¢ composto por uma matriz nula e o segundo quadrante (no lado de cima a direita) por uma matriz
identidade. Ja o terceiro quadrante, localizado & esquerda e do lado de baixo, é composto pela matriz
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dada pela multiplicagdo da inversa da matriz de inércia pela matriz de rigidez. Por tltimo, no ltimo
quadrante estd localizada a matriz quadrada dada pela inversa da matriz de inércia multiplicada pela
matriz de amortecimento. O vetor mostrado na equagao [3.36] por outro lado, é uma matriz-coluna de
catorze linhas. Enquanto seus sete primeiros termos sdo zeros, seus sete tltimos elementos sdo dados
pelo vetor obtido pelo produto da matriz inversa a matriz de inércia pelo vetor de torques.

0 1

0
b(t) - (M—IT(t)> (336)
O vetor de torques poderd, portanto, ser representado como o vetor:
bi(t)
b(t) =
Como explicado, as primeiras sete linhas do vetor sdo dadas por um vetor menor “7x1” cujos

elementos sao zeros. Esse vetor serd apresentado como by (t). Ja os sete tltimos elementos sao dados
pelo produto da inversa da matriz M pelo vetor de torques e serd representado por by(t).

bi()=(0 0 0 0 0 0 O)T

— M) = (Tm(®) T To®) Tw@®) Tu®)"
bo(t) = M7'T(t) = (Tl o o To@® T2@® Ta® Iu®)

No vetor by(t), é possivel observar que as componentes 2 e 3 sdo nulas porque estao associadas
ao acoplamento e ao volante, respectivamente, de acordo com o modelo ilustrativo mostrado na figura
Como no sistema mostrado nenhum dos dois componentes sdo meios por onde hé a aplicacdo de
torque externo sobre o eixo do virabrequim, é natural que tais componentes do vetor sejam nulos.

Se o problema de autovalor associado a matriz A for resolvido, é possivel determinar as frequéncias
naturais do modelo equivalente e, em seguida, é possivel construir um diagrama de Campbell para o
sistema.

Considerando o comportamento oscilatério e repetitivo dos torques relacionados aos cilindros de
compressao, é possivel representar cada um deles como uma série de Fourier diferente composta pela
soma de senos e cossenos. Considerando aproximagoes dessas curvas de torque para séries de Fourier
cujo indice superior é igual a oito, sao definidos os vetores mostrados abaixo. Nos vetores, a simbologia
[0] representa um vetor de sete colunas cujos elementos sdo nulos.

E T
_ AR Ay AR AR Aﬁ)
bo=([0): 4 0 0 o 42 g2 4

_ (. Cm a2z oo\t
bo=([0]: G5 0 0 G G G G

bo=([0]: 2% 0 0 2a D& Da Dﬁ)T

"I L I Is I

Dessa forma, o vetor de torques pode ser reescrito da maneira como é mostrado na equagao [3.37]
que enfatiza a caracteristica de seus torques como séries de Fourier.

[bnemwt + Bne—inwt] (337)
1

b(t) = = +

by <o
2:

n
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3.4 CONCLUSOES PARCIAIS DO MODELO

O co6digo implementado numericamente nesse trabalho foi desenvolvido de acordo com valores
de referéncia para as grandezas fisicas necessarias para a execucdo do modelo fisico mostrado. As
magnitudes dessa grandezas foram retiradas de trabalhos que possuiam objetivos semelhantes, com
algumas adaptacdes. Devido & auséncia de valores de entrada relacionados as inércias e aos coefici-
entes de rigidez e amortecimento no texto de (MORILLO} 2017), cujo modelo tentou ser replicado
nesse trabalho, foi necessiria a adaptagdo conforme outro sistema de vibragoes torcionais. O sistema
escolhido foi adaptado do trabalho de (MENDES| 2005)), conforme é explicado no capitulo a seguir.
Além disso, o equacionamento do torque do motor nao foi utilizado no cédigo desenvolvido, visto que
suas caracteristicas elétricas nao passam por modificagoes durante seu funcionamento e, portanto,
pode-se considerar que o torque associado ao motor elétrico assincrono é constante.

Por outro lado, o sistema de N graus de liberdade foi implementado no programa desenvolvido.
Por meio das matrizes de inércia e rigidez, foi construido um problema de autovalores de onde foi
obtida uma matriz diagonal com as raizes do polinémio caracteristico do problema. A raiz quadrada
dos termos dessa matriz forneceu as frequéncias naturais do sistema de sete graus de liberdade. Além
disso, foi desenvolvido um segundo cédigo capaz de obter os valores de torque dos cilindros para uma
série de dados de pressdo ao longo de um ciclo dos pistoes. As curvas de torque foram obtidas por
meio da equagao [3.17] e elas sdo mostradas no capitulo a seguir. Os momentos torsores causados
pelos cilindros sobre o sistema rotativo foram expressos por séries de Fourier tal como apresentado no
modelo matemético. Por tltimo, foram construidos diagramas de Campbell para o sistema, tendo em
vista suas frequéncias naturais, e foi realizada a analise dindmica do sistema com a presencga de todos
seus forcamentos externos.



CAPITULO 4

SISTEMAS E RESULTADOS

O modelo apresentado no capitulo anterior foi resolvido numericamente a partir de um codigo
desenvolvido em Matlab®. Os valores dos parametros utilizados aqui foram baseados naqueles usados
por (MENDES]| [2005)) com adaptagoes. O sistema estudado pelo autor apresenta algumas diferencas
em relagdo ao sistema de referéncia mostrado na imagem [3.I] As diferencas estao relacionadas ao
numero de graus de liberdade de ambos os sistemas e a natureza de seus elementos constitutivos. Além
disso, hd uma outra diferenca entre os sistemas que deve ser levada em conta. Enquanto a analise
desenvolvida por (MENDES| 2005) foi feita tendo como objeto de estudo um motor de combustao
interna, esse projeto visa analisar um compressor alternativo. Foi escolhida a implementag¢do do modelo
do compressor apresentado anteriormente, de acordo com a figura com algumas modificagoes,
utilizando para isso algumas das entradas utilizadas no trabalho de (MENDES| 2005), tendo em vista
que seu trabalho era aquele que podia ser replicado mais facilmente para a construcdo de uma versao
prépria do cédigo computacional.

Algumas adaptagoes foram feitas no sistema de sete graus de liberdade da figura [3.1] para a ob-
tencdo de uma versao final do cddigo e elas serdo explicadas nessa secao do texto. Antes de continuar
o esclarecimento em relagdo aos passos seguidos nessa etapa do trabalho, é importante ressaltar que
a principal referéncia utilizada como base nesse projeto de graduagao, isto é, a dissertacao de (MO-
RILLOL [2017)), ndo apresentava em seu texto os dados de inércia, amortecimento e rigidez para a
reproducdo do mesmo modelo utilizado pelo autor. A utilizacdo dos mesmos pardmetros forneceria
resultados de acordo com o que foi proposto. Ainda assim, os resultados aqui mostrados sdo validos,
visto que o modelo em si utilizado por ambos autores é o mesmo e o que muda sao somente os dados
de entrada no cédigo, a caracteristica do torque dos cilindros (excitatéria ou resistiva), a natureza das
inércias e a ordem desses elementos no sistema rotativo.

Considerando as limitacoes encontradas em relagao ao uso de dados relacionados a compressores
alternativos, a decisdo tomada foi simular o modelo apresentado para dados de inércia, rigidez e
amortecimento de um sistema rotativo de motor de combustdo interna, com adaptagoes. Tendo
sido tomada essa decisdao, foi estabelecido que o modelo simulado apresentaria também sete graus
de liberdade, ou seja, o modelo de (MENDES, 2005) foi adaptado de forma que alguns dos onze
graus de liberdade originais fossem suprimidos. Os valores utilizados nesse projeto de graduagao
foram, portanto, retirados dessa dissertacdo de mestrado. Considerando que a auséncia de valores
de rigidez, inércia e amortecimento relacionados ao sistema representativo do compressor alternativo
ja fazia da simulagao numérica inverossimil, a escolha dos elementos do modelo de (MENDES| 2005)
foi feita tentando encontrar elementos iguais entre os sistemas, porém para aqueles componentes
sem equivaléncia, a escolha foi feita de modo arbitrario. Dessa forma, a primeira inércia do modelo
implementado estd relacionada, no modelo original de (MENDES, 2005), a uma polia responsavel
por transmitir parte da poténcia do motor de combustao interna para outro eixo. De acordo com o
modelo proposto no capitulo anterior, esse valor de momento de inércia deveria estar relacionado ao
eixo de saida do motor elétrico assincrono. Ja a segunda inércia, relacionada no modelo de compressor
reciproco ao acoplamento entre eixos, esta associada a um trem de engrenagens também utilizado para
a transmissdo da poténcia do motor para outro eixo. O elemento em sequéncia é o volante de inércia.
Ao contrario dos itens anteriores, esse elemento estd presente em ambos os sistemas. Por tltimo estao
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quatro manivelas do virabrequim. Tais elementos foram usados em ambos os modelos. Cada uma
das manivelas estd associada a um cilindro de compressao diferente. O mesmo valor de momento de
inércia foi utilizado para todos esses quatro componentes devido as suas semelhancas geométricas e de
operacao. Sao totalizados, portanto, sete graus de liberdade no sistema rotativo. Conclui-se que nao
hé uma equivaléncia completa entre os elementos de inércia do sistema apresentado anteriormente na
figura e o modelo de (MENDES] 2005)), porém a simulagao do sistema rotativo de um compressor
alternativo se mantém devido aos sentidos dos forcamentos e as naturezas dos torques usados na
simulacao.

O modelo matemético utilizado por (MENDES] 2005|) se diferencia um pouco do modelo de (MO-
RILLOL [2017). Uma das diferengas reside no uso de uma matriz C obtida pela soma de uma matriz
de amortecimento absoluto com uma segunda matriz de amortecimento relativo. Enquanto o primeiro
autor faz o uso dessa matriz obtida pela soma de outras duas matrizes, o segundo utiliza somente a
matriz de amortecimento relativo. De acordo com os valores dos coeficientes mostrados no trabalho
de (MENDES, [2005), foi escolhido o valor relacionado ao amortecimento absoluto dos cilindros de
compressao e igual a 6 N.m.s/rad para ser usado para todas as entradas da matriz C, conforme o
modelo de vibragoes apresentado no capitulo anterior. Isso foi feito devido a auséncia de valores de
amortecimento relativo no texto do autor e porque somente os cilindros de compressao possuiam coe-
ficientes de amortecimento absoluto diferentes de zero. Portanto, valores de amortecimento absoluto
foram introduzidos em uma matriz de amortecimento relativo para que assim o modelo mostrado por
(MORILLO, 2017) e aqui replicado fosse implementado. Esses valores foram também multiplicados
por 10~! uma vez que foi notado pelos resultados do cédigo que 6 N.m.s/rad era um valor de amor-
tecimento muito alto, considerando os demais valores utilizados nas matrizes de rigidez e de inércia
do sistema. Dessa forma, o uso de 0.6 N.m.s/rad permitiu uma caracteristica de vibragdo subamorte-
cida, como serd visto mais adiante. Como esse valor de amortecimento relativo possibilitou resultados
mais préximos com o que era esperado na realidade, esse foi o valor de amortecimento final escolhido
para ser utilizado para todos os elementos. Dessa forma, a matriz de amortecimento final utilizada no
c6digo implementado nesse trabalho é mostrada a seguir:

06 -06 O 0 0 0 0
-06 12 —-06 0 0 0 0
0 —-06 12 —-06 O 0 0
C= 0 0 -06 12 -06 O 0
0 0 0 —-06 12 —-06 O
0 0 0 0 -06 12 -06
0 0 0 0 0 -06 06

Como dito anteriormente, alguns dos valores relacionados tanto a inércia quanto a rigidez utili-
zados como dados de entrada no programa de (MENDES, 2005) foram suprimidos, enquanto outros
foram mudados de ordem para que pudessem contemplar o modelo relacionado ao compressor alter-
nativo, conforme mostrado na figura Além disso, é importante ressaltar que os valores de rigidez
usados pelo autor foram multiplicados por 107°. Isso foi feito porque foi notado que o tempo de
execucao do codigo para um vetor de tempo muito extenso era muito grande. Desse modo, a mudanca
na dimensao dos valores de inércia permitiu que o cédigo em linguagem Matlab® pudesse passar seu
tempo de execucao de alguns dias para somente algumas horas, em alguns casos. Uma das consequén-
cias dessa mudanga nos valores de rigidez foi a diminuigdo dos valores de frequéncia natural. Ademais,
mais uma vez, essa alteracdo provocou um distanciamento dos resultados em relacdo a realidade,
porém em termos qualitativos, os resultados continuam sendo validos e representativos.

Os valores utilizados no c¢édigo implementado sao mostrados nas tabelas[I]e[2] A tabela [3|mostra
os dados de amortecimento relativo utilizados. Esses valores estao associados aos valores de amorteci-
mento absoluto usados por (MENDES, [2005)). Como explicado anteriormente essa reinterpretacao de
valores foi feita para preservar o modelo apresentado para o compressor. Dessa forma, foi possivel a
devida adequagao com o modelo apresentado por (MORILLO) 2017).
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Tabela 1: Valores de inércias usados. (Adaptado de (MENDES] 2005))

Element Motor | Acoplamento Volant Manivela | Manivela | Manivela | Manivela
GO (Polia) (Trem) olante 1 2 3 4
Inércia (kg.m?) | 0.0350 0.0140 1.699 0.0468 0.0468 0.0468 0.0468

Tabela 2: Valores dos coeficientes de rigidez usados. (Adaptado de (MENDES| [2005))

Rigidez
Valor (N.m/rad)

Kty
10.64

Kty
15.1

Kts
20.89

Kty
12.54

Kts
12.54

Ktg
12.54

Tabela 3: Valores dos coeficientes de amortecimento relativo usados. (Adaptado de (MENDES| 2005))

Cy
0.6

Cs
0.6

C3
0.6

Cy
0.6

Cs
0.6

Cs
0.6

Amortecimento
Valor (N.m.s/rad)

Em seguida, foram obtidas as frequéncias naturais do sistema. O cddigo utiliza as matrizes de
inércia e de rigidez para a construcdo de uma matriz de autovetores e outra de autovalores. A raiz
quadrada dos termos da diagonal principal da matriz de autovalores fornece os valores das frequéncias
naturais dos modos de vibrar do sistema de sete graus de liberdade. Para o sistema em questdo, as
matrizes de inércia e de rigidez sdo dadas conforme apresentado a seguir:

0.0350 0 0 0 0 0 0
0 0.0140 0 0 0 0 0
0 0 1.699 0 0 0 0
M = 0 0 0 0.0468 0 0 0
0 0 0 0 0.0468 0 0
0 0 0 0 0 0.0468 0
0 0 0 0 0 0 0.0468
10.64 —10.64 0 0 0 0 0
—-10.64 25.74 —15.10 0 0 0 0
0 —-15.10 3599 —20.89 0 0 0
K = 0 0 —20.89 3343 -—12.54 0 0
0 0 0 —12.54 25.08 —12.54 0
0 0 0 0 —12.54 25.08 —12.54
0 0 0 0 0 —12.54 12.54

O sistema fisico aqui analisado é descrito pela equacao|3.31] De acordo com a teoria de vibragoes
mecanicas, para um sistema discreto linear com N graus de liberdade, a abordagem modal do problema
prevé sua decomposi¢ido em uma parte associada ao tempo e outra associada ao espaco (PAULA; SAVI,
2017). O problema de autovalores é mostrado pela equagéo em que U é a caracteristica espacial da
resposta. Essa equacgao surge como consequéncia da analise modal do sistema. A solucao do problema
de autovalores estd relacionada a um polinémio caracteristico cujas raizes sdo iguais as frequéncias
naturais dos modos de vibracao elevadas ao quadrado. O cédigo desenvolvido é capaz de fornecer
valores para as raizes do polinémio caracteristico do problema de autovalores relacionado as matrizes
de inércia e rigidez. Os valores dessas raizes e as frequéncias naturais associadas sao mostradas na

tabela [

([Ke] =’ [M]))U =0 (4.1)
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Tabela 4: Tabela de raizes do polinémio caracteristico e frequéncias naturais.

Modo de
Vibracao 1 2 3 4 5 6 7
Raizes do Polinomio | | /o oo | 17095 | 318.61 | 710.08 | 995.43 | 1981.25
Caracteristico
Frequéncias
Naturais (radjs) | 0| 650 | 1305 | 1784 | 26.64 | 3155 | 4451
Frequéncias
Naturais (H2) 0l 1.03 | 208 | 2814 | 424 | 502 | 7.08
Frequéncias 0| 62.05 | 124.60 | 170.45 | 254.46 | 301.28 | 425.05
Naturais (rpm)

Uma vez obtidas as frequéncias naturais do sistema, pode ser construido um diagrama de Camp-
bell para determinar onde ocorrem excitagdoes em harmonicos das frequéncias de operacdao. Para a
obtencao do diagrama, foram tracadas linhas horizontais para as frequéncias naturais obtidas. Em
seguida, foram criadas retas entre pontos de modo que o primeiro ponto de todas as retas era a origem
do sistema de coordenadas cartesianas, enquanto o segundo ponto era aquele em que a abscissa era
igual & ordenada vezes m, em que n é o nimero da harmonica. Desse modo, foi desenvolvido um
diagrama de Campbell com doze linhas inclinadas. A figura mostra o diagrama construido para
esse sistema. Nele, os locais de cruzamento entre as retas horizontais e as retas inclinadas indicam
velocidades de rotagao criticas do sistema, onde ocorre excitacdo préoximo das frequéncias de resso-
nancia do sistema de acordo com a velocidade de operacio da maquina. E valido lembrar que mesmo
que ambos os eixos cartesianos do diagrama de Campbell mostrem valores de frequéncia, as unidades
nos dois eixos ndo sdo as mesmas. Enquanto a unidade do eixo das abscissas é o rpm, a unidade do
eixo das ordenadas é o Hz.

Diagrama de Campbell
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Figura 4.1: Diagrama de Campbell relacionado ao sistema apresentado com doze retas de harmdnicos.

E possivel enxergar por meio da reta vertical tracada na figura que caso o sistema rotativo
estudado funcionasse a uma frequéncia de 27.65 rpm, as possibilidades de ocorréncia de vibragbes em
amplitudes excessivas seriam grandes, visto que a essa velocidade de operacao determinados harmo-
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nicos fariam com que o sistema fosse excitado préximo das 3a, 4a e ba frequéncias naturais. Como é
possivel enxergar na imagem, essa linha vertical passa proximo a pontos explicitados nas retas referen-
tes aos harmonicos onze, seis e nove. Como se sabe, quando um sistema é excitado por um forcamento
externo em uma de suas frequéncias de ressondncia, que para sistemas reais de baixo amortecimento
costumam ser proximas as suas frequéncias naturais, tremores de alta magnitude sdo provocados.
Ainda assim, é valido lembrar que dificilmente todos os harmoénicos mostrados na figura se manifes-
tardo de fato no sistema, visto que isso depende de suas caracteristicas fisicas, porém o diagrama de
Campbell é capaz de evidenciar velocidades mais criticas e outras mais favoraveis para operagao.

Uma velocidade de operacao em que deve se ter cuidado especial na andlise de velocidades criticas
de operacao é a velocidade de 600 rpm. Ela marca a velocidade angular do campo magnético do motor
assincrono. Para as frequéncias naturais nao nulas descobertas, ndo ha nenhuma harmonica para a
qual ocorra o cruzamento de retas para um valor proximo a 600 rpm do eixo das abscissas. Por
esse motivo, ndo ha a necessidade de considerar essa velocidade de operagdo como uma velocidade
critica do sistema, como costuma ocorrer em compressores alternativos movidos por motores elétricos
assincronos na realidade. A imagem mostra o mesmo diagrama apresentado pela figura anterior,
porém nela os eixos foram expandidos de modo que é possivel enxergar a linha vertical na marca
de 600 rpm no eixo das abscissas. Como é possivel observar, os pontos de encontro entre as linhas
horizontais com as retas coloridas estdo muito distantes da linha vertical tracada, o que indica que
a frequéncia de operacdo de 600 rpm nao deve ser julgada como uma velocidade critica. E valido
lembrar aqui que na imagem as retas horizontais estao baixas tendo em vista que os valores de
rigidez utilizados sdo consideravelmente baixos e ndo consistem em valores reais.

Diagrama de Campbell
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Figura 4.2: Diagrama de Campbell do sistema apresentado com reta vertical em 600 rpm para avaliacao
de frequéncias criticas.

O cbdigo desenvolvido também foi capaz de gerar graficos da resposta no tempo para o sistema
sem forcamento externo, quando a condigao inicial de deslocamento de uma das inércias é diferente
de zero. Para tanto, a primeira inércia foi colocada com uma condic¢do inicial de deslocamento igual a
10 radianos, enquanto todas as outras condigées iniciais se mantiveram nulas. A imagem [.3] mostra
essa resposta no tempo de 0 a 7 segundos para a sétima coordenada independente. Além disso, é
mostrado o espagos de fase para o mesmo intervalo de tempo para a mesma coordenada. A resposta
do sistema ocorre como o esperado para o modelo apresentado, indicando que o cédigo foi capaz de
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simular bem esse modelo. E possivel observar que a resposta do sistema se assemelha a uma vibracao
livre subamortecida.

Vibracao Livre
0.5 T T
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Deslocamento Angular (rad)
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Velocidade Angular (rad/s)
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Figura 4.3: Resposta da sétima coordenada independente para o sistema sem for¢camento em uma
condicdo inicial de deslocamento diferente de zero na primeira coordenada.

O trabalho de (MENDES] 2005)), utilizado como uma das referéncias desse trabalho, fornece uma
sequéncia de medicao de pressao no interior do cilindro do motor de combustao interna. Essa sequéncia
foi utilizada nesse trabalho para desenvolver curvas de momento torcor no sentido oposto ao torque
de excitacdo do motor elétrico assincrono. Por meio do modelo mateméatico apresentado no trabalho
aqui desenvolvido para as forcas que atuam nas bielas do virabrequim e utilizando também o conjunto
de dados de pressao mencionado, foi possivel gerar curvas de torque para os cilindros da arvore de
manivelas. O trabalho de (MENDES, 2005) apresenta em seu modelo de sistema rotativo de motor de
combustao interna seis cilindros responsaveis por prover torque ao eixo rotativo do virabrequim. J4 o
sistema apresentado nesse projeto de graduacdo sé prevé quatro cilindros de compressdo. A imagem
mostra curvas de torque idénticas as obtidas por (MENDES| [2005|) em seu trabalho. Essas curvas
foram desenvolvidas por um dos cédigos desenvolvidos nesse projeto de graduagdo. Além disso, elas
foram usadas para a obtenc¢do das curvas de torque utilizadas nesse trabalho, uma vez que o trabalho
de (MORILLO, 2017) ndo apresentava dados experimentais de pressio de modo que pudessem ser
obtidas curvas de torque associadas a um compressor alternativo real.

No cédigo computacional foram introduzidas as relagbes entre as forgas, a pressao e os desloca-
mentos angulares. A equagao [3.17] foi usada para a determinagao da série de torques, que consiste
no céalculo do torque como a multiplicagao da forca tangencial & manivela multiplicada pela distancia
do ponto de aplicacao da forga ao centro de rotagdo do sistema. Como exposto no modelo mateméa-
tico apresentado, o valor dessa forca tangencial é dependente do deslocamento angular do mecanismo
biela-manivela. Portanto, a interpretagao do torque como a multiplicacao da componente tangencial
a manivela da forca motora, que varia ao longo do tempo, pelo brago de alavanca, forneceu os valores
usados para a obtencao da imagem Por meio desses vinculos, o programa é capaz de desenvolver
graficos para o torque, que varia ao longo de um tnico ciclo completo. A figura [f.4] mostra um pico de
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pressao construido por meio do conjunto de dados extraido do trabalho de (MENDES, 2005)), em bar .
Os dados estao relacionados a uma curva de combustao e, portanto, ndo estao diretamente relacionados
a um compressor alternativo. Ainda assim, esses dados permitem uma anélise qualitativa do modelo
de compressor mostrado na figura Ja a figura mostra as curvas de torque resistivo dos seis
cilindros do modelo de (MENDES] 2005 ao longo do tempo, em N.m, fornecidas como resultado do
codigo desenvolvido. O desenvolvimento desse cédigo constituiu o primeiro passo para a elaboracao
de um segundo c6digo que foi usado para simular o sistema rotativo do compressor alternativo de
maneira completa, com todos seus forcamentos. Dessa forma, foram obtidas as curvas de torque dos
cilindros ao longo do tempo para um ciclo completo do virabrequim.

CURVA EXPERIMENTAL DE PRESSAO

80

0 50 100 150 200 250 300 350 400
Tempo (s)

Figura 4.4: Curva experimental de pressdo obtida por meio de uma série de medig¢oes fornecida em
(MENDES, 2005).

Por meio das curvas de torque obtidas, foram encontradas séries de Fourier com padrao semelhante
em magnitude de torque ao longo do tempo, em relagao as curvas da figuraff.5] A obtencao dessas séries
de Fourier também ocorreu numericamente. Para tanto, foi usado um comando do Matlab chamado
“cftool”. Seu nome é uma abreviatura para “Curve Fitting Tool”, que é uma ferramenta usada para
ajustar curvas. Uma vez aberta a ferramenta de ajuste, o procedimento utilizado para encontrar as
constantes da série de Fourier foi escolher o vetor de variacdo angular de um ciclo do virabrequim como
o eixo das abscissas e um vetor de torque dos cilindros como o eixo das ordenadas. E entdo pedido que
seja escolhido o tipo de ajuste. As opc¢des variam desde a possibilidade de interpretar esse conjunto
de dados como uma funcao polinomial f(x) até a interpretagdo como uma funcao exponencial ou uma
série de Fourier, dentre outras alternativas.
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CURVAS DE TORQUE DOS CILINDROS
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Figura 4.5: Curvas de torque desenvolvidas pelo cédigo computacional para umas das séries de pressao
fornecidas em (MENDES, 2005).

Pode ser notado que as curvas de torque mostradas na figura [£.5] possuem um padrao de peri-
odicidade. Portanto, se forem consideradas as caracteristicas oscilatérias e periédicas dessas curvas,
é possivel concluir que o melhor ajustamento para as curvas de torque dos cilindros é o ajuste de
acordo com séries de Fourier. A toolbox “cftool” pede ao usudrio o nimero de termos da série, uma
vez escolhido o tipo de funcdo segundo a qual os vetores serdo ajustados. Nesse sentido, foi escolhido
o maior numero de termos possivel que a ferramenta possibilitava para que fosse obtido o melhor
resultado possivel de acordo com as possibilidades da toolbox. Dessa forma, foram escolhidos oito
termos. Considerando a formulagdo matematica mostrada anteriormente para o torque dos cilindros
de compressao, o resultado do ajuste de curva é justamente a obtencao de valores de Ag, Ay, B, e w
para a equagao [£.2] que é equivalente a equagao [3.37} também apresentada previamente. A diferenca
entre as equacgoes estd no fato de que a nova equagdo mostra a série em termos de senos e cossenos
em vez de exponenciais complexas. Em posse dessas constantes, é possivel tracar curvas de torque
para um vetor de tempo de tamanho superior aquele tragado na figura que variava de acordo com
o movimento de rotagdo do virabrequim para um tnico periodo. Desse modo, passa a ser possivel
utilizar esses forcamentos para a simulagao do comportamento do virabrequim de modo a introduzir os
forcamentos dos cilindros de compressao. As tabelas [f] e [fl mostram os valores das constantes Ay, Ay,
B, e w, obtidas pelo ajuste de curva. Ja a equagao mostra a série de Fourier completa em termos
de senos e cossenos com todos seus elementos. Por ltimo, a imagem mostra a comparacao entre
a curva de torque do cilindro construida por meio do modelo matematico apresentado e seu ajuste de
curva. A curva escolhida para ser ajustada foi a terceira curva da imagem isto é, a curva em cor
preta.
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8 8
+ Z Apcos(ntw) + Z By, sen(ntw)
n=0 n=0

Ay

b(t) = 5

Tabela 5: Valores das constantes A,, e B, para a curva ajustada.

Ntmero do
Elemento 1 2 3 4 5 6 7 8
A, -56.87 | 69.82 | -27.90 | 19.65 | 20.74 | -32.40 | 37.46 | -32.69
B, 37.97 | -57.35 | 51.40 | -84.11 | 65.99 | -51.89 | 23.83 | -13.43

Tabela 6: Valores das constantes by e w para a curva ajustada.

Ao 45.4
w | 0.001159

b(t) = 22.7 — 56.87cos(0.001159¢) + 37.975en(0.001159¢) + 69.82¢0s(2(0.001159¢))
—57.35sen(2(0.001159t)) — 27.90c0s(3(0.001159¢)) + 51.40sen(3(0.001159¢))+
+19.65¢05(4(0.001159¢)) — 84.11sen(4(0.001159¢)) + 20.74cos(5(0.001159¢) )+
+65.99sen(5(0.001159¢)) — 32.40c0s(6(0.001159¢)) — 51.89sen(6(0.001159¢))+
+37.46¢0s(7(0.001159t)) + 23.83sen(7(0.001159¢)) — 32.69c0s(8(0.001159t)) —

—13.43sen(8(0.001159¢))
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Figura 4.6: Comparacdo entre curva de torque obtida pelo modelo matematico e seu ajuste de curva

de acordo com uma série de Fourier.
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Tal como é possivel observar na imagem o ajuste de curva nao ficou exatamente igual a curva
construida anteriormente para o torque no terceiro cilindro do motor de combustao interna do trabalho
de (MENDES], 2005|) como era o objetivo. Para que fosse obtido um resultado melhor, seria necessario
que o ajuste promovido pelo comando “cftool” disponibilizasse a op¢ao de uso de mais termos para
a série de Fourier. Um ajuste realizado por um cédigo construido manualmente sem o uso da toolbox
em questdo permitiria resultados melhores. De acordo com o trabalho de (MENDES, [2005), uma
expansao em 24 termos seria suficiente para a obtencéo de resultados precisos. Ainda assim, a série
obtida apresenta o mesmo comportamento da curva obtida pelo modelo matematico apresentado, de
modo a exibir um tnico grande pico em um ciclo e algumas outras oscilagbes de menor magnitude.
Assim como a curva usada como base para a obtencdo da curva ajustada, a série de Fourier obtida se
manifesta de maneira peridédica e por esse motivo, além de seu perfil semelhante & curva original, ela foi
considerada como uma boa aproximacao para as curvas de torque obtidas anteriormente e mostradas
na figura A escolha pela curva associada ao terceiro cilindro do modelo de (MENDES, [2005)
foi arbitraria e, a principio, qualquer uma das curvas obtidas como resultado poderiam ser utilizadas
como base de replicacdo para as demais. Uma vez obtida essa curva, foi obtido numericamente seu
periodo e entao novas curvas de torque foram criadas para a representacao do comportamento temporal
do forcamento dos demais cilindros no sistema rotativo. Para isso, as trés novas curvas construidas
tendo como base o ajuste da curva de torque do terceiro cilindro do modelo de (MENDES, [2005)
foram desenvolvidas por meio da defasagem em um quarto de periodo em relacdo ao ajuste original
de maneira ordenada. A imagem [{.7] mostra a curva original obtida pelo ajuste e as demais curvas
implementadas no cédigo de simulagdo defasadas em relacao a ela. Ja a figura mostra as mesmas
curvas no mesmo plano cartesiano de acordo com forma como sdo introduzidas no sistema rotativo
simulado.

CURVA AJUSTADA DE TORQUE 1
T T T T

Torque (N.m)
[
8

D |
0 100 200 300 400 500 600 700 800 900
Tempo (s)
= CURVA AJUSTADA DE TORQUE 2
é 400 - T T T T
ﬂg’_ 200
£ 0
o | |
= 0 100 200 300 400 500 600 700 800 900
Tempo (s)
= CURVA AJUSTADA DE TORQUE 3
083_ 200 N
2 0
S 1 ! 1 1
= 0 100 200 300 400 500 600 700 800 900
Tempo (s)
= CURVA AJUSTADA DE TORQUE 4
. T T T T T
2 200f [——Giinaro4]
Gg?_ 200 B
S 0
5] I I
= 0 100 200 300 400 500 600 700 800 900
Tempo (s)

Figura 4.7: Curvas de torque ajustadas e defasadas em um quarto de periodo em relacdo as curvas
adjacentes.
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Figura 4.8: Curvas de torque ajustadas de acordo com suas entradas no cédigo desenvolvido.

Uma vez em posse das quatro expressoes para os torques resistivos dos cilindros sobre o eixo
rotativo do sistema, é possivel implementar um cédigo final capaz de simular o comportamento do
virabrequim ja com todos seus forcamentos. Para tanto, a introducdo do forgamento do motor no
codigo foi feita como uma constante, de modo a representar o valor do torque do motor assincrono
sobre o eixo em rotacdo ji em seu estado permanente. Dessa forma, foram tracados os graficos do
deslocamento angular da sétima coordenada do sistema no tempo. Além disso, foi obtido um segundo
grafico que mostra a variacdo da velocidade angular dessa mesma coordenada para o mesmo periodo
de tempo. Esses resultados podem ser vistos nas figuras [£.9 e [.10] Enquanto a figura [£.9) mostra a
resposta do sistema para um forcamento do motor elétrico igual a 200 N.m, a imagem [£.10| demonstra
um produto semelhante relacionado ao cédigo implementado, porém com oscilagoes maiores, de modo a
alcancar velocidades inferiores em relacao a figura 4.9, porém ainda seguindo uma tendéncia crescente.
O programa que gerou a imagem utilizou um forcamento do motor igual a 100 N.m.

Os resultados obtidos foram consistentes, ainda que o comportamento esperado fosse de fato
um deslocamento angular continuamente crescente em um tunico sentido, porém acompanhado da
estabilizacdo da velocidade de rotacdo em um determinado patamar. Como é possivel observar em
ambas as imagens, a velocidade nao é estabilizada em momento algum. Ao contrario, ela permanece
crescente assim como o deslocamento angular. No primeiro caso, depois de um tempo um pouco
superior a um ciclo, a velocidade ja atinge valores extremamente altos. J& na segunda imagem, a
velocidade atingida apds 1000 segundos nao é tao alta quanto aquela alcancada na figura mas
ainda assim ela ja chega a se aproximar a valores significativamente altos. Mesmo consideradas essas
diferencas com o que era esperado, os resultados obtidos sdo sélidos, uma vez que nao ha problemas
nas equacoes ou na implementacdo computacional. Os resultados parecem nao ser condizentes com a
realidade mas sdo consistentes com o modelo e com os pardmetros considerados na simulacao.

Como explicitado anteriormente, a diferenca entre ambas as figuras foi somente no valor do
torque constante do motor introduzido no sistema. O resultado dessa variacdo é um comportamento
menos oscilante da velocidade para um torque mais alto, enquanto no segundo caso, quando o torque
relacionado ao motor elétrico assincrono era inferior, a oscilacdo da magnitude da velocidade angular
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foi maior. A combinac¢do dos comportamentos do deslocamento e da velocidade angular pode ser vista
pelo espago de fases mostrado na figura [f.11] Como é possivel enxergar, ambos os pardmetros fisicos
sao crescentes, porém a velocidade apresenta um padrao oscilatério como j& percebido nas figuras [£.9]
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Figura 4.9: Deslocamento angular e velocidade angular da sétima coordenada do sistema para forga-
mento do motor igual a 200 N.m.
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Figura 4.10: Deslocamento angular e velocidade angular da sétima coordenada do sistema para for-
camento do motor igual a 100 N.m.
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Figura 4.11: Espaco de fases do sistema para forcamento do motor igual a 100 N.m.

Considerando que os resultados esperados nao foram alcancados, devem ser pensadas nas carac-
teristicas do sistema que nao foram representadas de forma correta no modelo. Seria possivel respon-
sabilizar os valores dos momentos de inércia e dos coeficientes de amortecimento e rigidez utilizados,
que fogem da realidade, visto que sofreram varias adaptacbes para implementagdo. Ainda assim, é
possivel replicar que foram realizados testes com os valores reais dados pelo trabalho de (MENDES|
2005) e os resultados foram semelhantes. Outra hipdtese que poderia ser levantada esté relacionada ao
questionamento em relagao a validade dos forcamentos dados pelas séries de Fourier e sua semelhanca
com os torques relacionados aos cilindros de compressao. Contudo, de acordo com a imagem [4.6] é
possivel notar que a aproximacao, ainda que nao estivesse perfeitamente encaixada com a curva dada
no trabalho de (MENDES, 2005) e aqui replicada, representa bem o comportamento do torque sobre
as manivelas, visto que possui somente um grande pico durante um ciclo e é periddica. Uma tltima
possibilidade a ser discutida esta relacionada a maneira como o torque relacionado ao motor elétrico
assincrono foi introduzido no modelo. Esse forcamento foi pensado como um valor constante consi-
derando uma condicao de regime permanente do motor. E possivel pensar que somente um modelo
diferente para o torque do motor, no qual ele ndo se mantém constante ao longo do tempo, seja capaz
de equilibrar o torque dos cilindros de modo a produzir uma velocidade de rotacdo constante que se
mantenha assim ao longo do tempo. Desse modo, passa a ser considerada a possibilidade de introduzir
o torque do motor como uma func¢do da velocidade de rotacao constante desejada para o virabrequim.



CAPITULO 5

CONSIDERACOES FINAIS

5.1 CONCLUSOES

Foi apresentado um modelo de vibracoes torcionais para um sistema representativo de um eixo
rotativo de compressor alternativo. Para o desenvolvimento desse modelo, o sistema rotativo foi di-
vidido em diferentes elementos de inércia, associando cada um deles a uma coordenada independente
diferente. Uma vez escolhidos os valores dos momentos de inércia relacionados a cada um desses com-
ponentes e adotados coeficientes de rigidez relacionados as unidades do sistema, foi possivel encontrar
frequéncias naturais. A determinagdo dessas frequéncias possibilitou a construcdo de diagramas de
Campbell que se mostraram tteis no sentido de avaliar faixas de operacdo seguras para 0 compressor.
Vale ressaltar que como os valores de inércia e rigidez adotados nao sao reais, a analise conduzida
forneceu resultados qualitativos.

J& na andlise dindmica do sistema, foram introduzidos forgcamentos de cardter excitatério e re-
sistivo em alguns de seus elementos de inércia. Enquanto o torque de entrada que fornece energia ao
sistema, e que esté relacionado ao motor elétrico assincrono foi introduzido como um valor constante,
os torques resistivos relacionados aos cilindros de compressao foram introduzidos por meio de séries
de Fourier que simulam o comportamento oscilatorio e peridédico desse tipo de forgamento. O cédigo
implementado foi capaz de fornecer resultados de deslocamento e velocidade angulares ao longo do
tempo para as coordenadas do sistema. Nesse sentido, os resultados obtidos ndo foram condizentes
com o comportamento esperado para o sistema, visto que era imaginado que a velocidade angular
das coordenadas atingisse um valor constante em regime permanente e a mesma ficou variando com
tendéncia de crescimento. Dessa forma, foi desenvolvido um cédigo operacional que gerou resultados
satisfatorios. Contudo, foi obtido um resultado que nao ¢é visualizado na realidade, que é o resultado
relacionado & velocidade angular do sistema. Acredita-se que este comportamento tenha sido obtido
pela consideracao de um torque de entrada constante do motor elétrico. Possivelmente, é necessaria a
consideracao de um torque que dependa do valor de velocidade de operacao desejada.

Por fim, é possivel dizer que com excessao da dindmica do motor elétrico, os demais elementos
foram bem representados pelo modelo. A implementacdo computacional foi realizada com sucesso e
o programa desenvolvido serd utilizado como base para trabalhos futuros com as modificacbes que
forem necessarias para melhor representar o sistema real.
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ANEXOS

A.1 CODIGOS MATLAB
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%PROGRAVA PARA O CALCULO DAS VI BRACOES TORCI ONAI S DE VI RABREQUI NS
clear all; close all; clc

%Especi ficacao dos dados do notor

%vassas al ternativas [kg]

m = 2.378;

% Conprinento da biela [ m]

L = 207;

%Curso do pistao [nm

s = 137,

%0 ametro do pistao [ mMm]

d = 105;

%Sequenci a de ignicao (entre col chetes, separado por espacos)

ord_ign=[15 36 2 4];

%Rot acao nmninma a ser considerada [rpn:
rpm_m n=1000;

%Rot acao nmaxi ma a ser considerada [rpn:
rpm max=2850

% ntervalo entre rotacoes [rpm:

i nt_rpme50;

%Sub-estrutura pressao de conbustao
(Curvas_Pressao_Combustao_612 260cv)

Step=(rpm.max-rpmmn)/int_rpmtl;

i ndex_r ot acao=1;

%Curva 1

rpm.inicial =rpmnmn;

rpmfinal =1100;

p=[0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ...

0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ..
0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ..
0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ..
0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ..
0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ..
0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ..
0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.5,0.7, ..

0.7,1,1,1.2,1.2,1.5,1.7,1.9,2.2,2.2,2.4,2.7,2.9,3.4,3.6,4.1,4.6, ...
5.1,5.8,6.1,6.5,7.7,8.5,9.2,10.2,11.1,12.6,13.8,15.5,17.2,19.1, . ..

21.6,24.2,26.9,30.1,33.2,36.8,40.7,44.4,47.8,50.7,53.3,55.5,58.7, ..
63.8,72.2,70.8,64,59.1,58.7,57.5,52.4,45.1,40,37.1,34.4,30.8,27.1, ...

24,21.8,20.1,18.2,16.5,14.5,13.1,11.9,10.9,9.9,9.2,8,7.5,6.8,6. 3, ..




5.8, 5.
1.5 1.
0.7,0.
0.7,0.
0.7,0.
0.7,0.
0.7,0.

0.7,0.

3, 4.
2, 1.
7, 0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.

7, 0.

8, 4.
5, 1.
7, 0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.

7, 0.

4, 4.
2, 1.
7, 0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.

7, 0.

1, 3.
2,0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.
7, 0.

7, 0.

9,3.4,3.1,3.1,2.7,2.4,2.2,2.2,1.7,1.9,1.5,...
7,1,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ...
7,0.70.70.7,0.70.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,...
7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ...
7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ...
7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ...
7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ...

7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ...

0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7,0.7, ...
0.7,0.7,0.7,0.7,0.7];

for rotacao=rpm.inicial:int_rpmrpmfinal
%Cal cul o_Tor que_Exci tacao
%Serie_de Fourier_Cilindros
%Cal cul o_Vi bracoes_Torci onai s
i ndex_r ot acao=i ndex_r ot acao+1;

clc

Step=Step-1

end

%Sub-estrutura para calculo do torque resultante
(Cal cul o_Torque_Exci t acao)
clear Menmp M

ALFA=0;

for w=l:1ength(p)
BETA=asi n(((s/2)/L)*sin(ALFA));
Fg=9. 8*p(w) *1. 0197* ((pi *(d/ 10)"2)/4);
Ft g=Fg*si n( ALFA+BETA) / cos( BETA) ;
Fi =ma* (s/ 2000) * ( 2* pi *r ot acao/ 60) *2* (cos( ALFA) +((s/ 2)/
L) *cos(2*ALFA) +. ..
(1/4)*((s/2)/L)"3*cos(4*ALFA) +(9/ 128)*((s/ 2)/
L) ~5*cos(6*ALFA));
Ft i =Fi *si n( ALFA+BETA) / cos( BETA) ;
M emp(w) =(Ft g-Fti)*s/2000;
ALFA=ALFA+( 720/ | engt h(p)) *pi / 180;

end

Cn=1/1ength(Menmp)*fft(Menmp);
ALFA=0: (720/ 1 engt h(p))*(pi/180):4*pi-(720/1 ength(p))*(pi/180);
M =zeros(l engt h(ord_i gn), | engt h(ALFA)) ;

i ndex_t or que=1;
i=sqgrt(-1);

for GAMA=0: (720/1 ength(ord_ign))*(pi/180):4*pi-(720/
Il engt h(p))*(pi/ 180);
for w=2:25




for j=1:1ength(ALFA)
M (i ndex_torque,j)=M(index_torque,j)+...
abs(Cn(w)) *exp(i*((w1)/2)*(ALFA(])- GAMA) ) ;

end
end
i ndex_t or que=i ndex_t or que+1;
end
M =M +Cn(1);
M=M";
angul o=ALFA* 180/ pi ;
subplot(2,1,1);plot(angulo,M(:,1),"'-",angulo,M(:,2),"-",...
angulo,M(:,4),"-k",angulo,M (:,6), -r")
title(' CURVAS DE TORQUE DOS Cl LI NDROS')
x|l abel (" Tempo (s)') % ei xo horizontal

yl abel (" Torque dos cilindros (N.m")
legend('M1',"M2","M3 ,"M4")

subplot(2,1,2);plot(p," -nd")

title(' CURVA EXPERI MENTAL DE PRESSAQ )
x|l abel (" Tenmpo (s)') % ei xo horizontal
yl abel (' Presséo (bar)")

Step =

37

Step =

36

Step =
35

Warni ng: | maginary parts of conplex X and/or Y argunents ignored
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clc

clear all
close all
t=0:4:4100;

£f1=(1/60) .*t;
£2=(1/30) .*t;
£3=(1/20) .*t;
£f4=(1/15) .*t;
£5=(1/12) .*t;
£6=(1/10) .*t;
£7=(7/60) .*t;
£8=(2/15) .*t;
£9=(3/20) .*t;

£10=(1/6) .*t;
f11=(11/60) .*t;
£12=(1/5) . *t;
y = [4.24 5.02 7.08 2.08 2.84 2.08 2.84 4.24 5.02 7.08 7.08 5.02
4.24...
2.84 2.08 7.08 5.02 4.24 2.84 2.08 7.08 5.02 4.24 2.84 2.08
4.24
2.84 2.08 2.08 2.84 2.84 2.08 2.08 1.03 1.03 1.03 1.03 1.03
1.03
1.03 1.03 1.03 1.03 1.03 1.03 1.031;
x = [23.13 27.4 38.62 11.345 15.5 10.4 14.2 21.2 25.1 35.4 42.48
30.12...
25.44 17.04 12.48 47.2 33.46 28.26 18.93 13.86 53.1 37.65 31.8
21.3...
15.6 36.34 24.34 17.82 20.8 28.4 34.08 24.96 31.2 30.9 20.6
30.9 ...
20.6 15.45 12.36 10.3 8.83 7.725 6.86 6.18 5.62 5.15];

=

figure (1)

plot (t, fl, 'color', "#05B7E6"', "1linewidth',1.2);
hold on

plot (t, £2, 'color', "#E30066"', "linewidth',1.2); %ok
hold on

plot (t, £3, 'color', "#00E35B', "linewidth',1.2); %ok
hold on

plot (t, £f4, 'color', "#3400E3"', "linewidth',1.2); %ok
hold on

plot (t, £5, 'color', "#00E339"', "linewidth',1.2); %ok
hold on

plot (t, £6, 'color', "#FF6A2A', "linewidth',1.2); %ok
hold on

plot(t, £f7, 'color', "#FF1313"', "linewidth',1.2); %ok
hold on

plot (t, £8, 'color', "#FFA800', "linewidth',1.2); %ok
hold on

plot (t, £9, 'color', "#E30014"', "linewidth',1.2);
hold on

plot (t, £10, 'color', "#00E3D6"', "1linewidth',1.2); %ok
hold on

plot (t, £f11, 'color', "#C300E3"', "linewidth',1.2);




hold on
plot (t,f12, 'color', "#AFE300"', '"1linewidth',1.2); %ok

hold on

plot(x,y, "kh'");

yline(1.03,'--', 'LabelHorizontalAlignment', 'left', 'linewidth', ...
0.8,'color',"[0 0.0 0.31");

yline(2.08,'--', 'LabelHorizontalAlignment', 'left', 'linewidth', ...
0.8,'color',"[0 0.0 0.31");

yline(2.84,'--', 'LabelHorizontalAlignment', 'left', 'linewidth', ...
0.8,'color',"[0 0.0 0.31");

yline(4.24,'--"', 'LabelHorizontalAlignment', 'left', 'linewidth', ...
0.8, 'color',"[0 0.0 0.31");

yline(5.02, '--', 'LabelHorizontalAlignment', 'left', 'linewidth', ...
0.8, 'color',"[0 0.0 0.31");

yline(7.08,'--', 'LabelHorizontalAlignment', 'left', 'linewidth', ...
0.8, 'color',"[0 0.0 0.31");

xline(27.65, '--"', 'LabelVerticalAlignment', "top', 'linewidth', ...

1.2,"'color',"[0 0.0 0.31");

axis ([0 40 0 81);
title('Diagrama de Campbell', 'fontsize',14);
ylabel ('Frequéncia Natural (Hz)', 'FontWeight', 'bold', 'fontsize',12);
xlabel ('Velocidade de Operacéo
(rpm) ', '"FontWeight', 'bold', 'fontsize',12);
legend('1lx', '2x"','3x"', "4x"',"'5x"'",'6x"',"7x"',"8x"','9x"',"10x", "11x","12x"
'Location', 'NorthEastOutside', 'Orientation', 'vertical')
campbell=figure (1) ;
saveas (campbell, 'campbell2.png', 'png')
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%$clear all; close all; clc

%$Baseado no trabalho de Alexandre Schalch Mendes:

$Inércias:

I11=0.0350; $Inércia da polia; —---- MOTOR

I2=0.0140; $Inércia do trem de engrenagens; —-—-—-- ACOPLAMENTO
I13=1.699; $Inércia do volante;

I14=0.0468; $Inércia do lo cilindro;

15=0.0468; $Inércia do 20 cilindro;

16=0.0468; $Inércia do 30 cilindro;

I17=0.0468; $Inércia do 4o cilindro;

%$Coeficientes de rigidez:

K1=10.64; %Rigidez entre polia e trem de engrenagens;
K2=15.1; %Rigidez entre trem de engrenagens e lo cilindro;
K3=20.89; %Rigidez entre volante e o lo cilindro;
K4=12.54; %Rigidez entre lo e 20 cilindros;

K5=12.54; %Rigidez entre 20 e 30 cilindros;

K6=12.54; %Rigidez entre 30 e 40 cilindros;

$Amortecimento (Aqui foi usado o valor do amortecimento absoluto
dos ...
%$cilindros dado por (MENDES, 2005) :

Cl=6;

global N M K C £_0 cont forcamento invM A
t A0 Al Bl A2 B2 A3 B3 A4 B4 A5
B5 A6 B6 A7 B7 A8 B8 W_1 nn

=4
N

i

I"h
(@]

= 100; $Motor Elétrico
I1,0,0,0,0,0,0;0,12,0,0,0,0,0;0,0,13,0,0,0,0;0,0,0,14,0,0,0;0,0, ...
0,0,15,0,0;0,0,0,0,0,16,0;0,0,0,0,0,0,1I7];
K=[K1,-K1,0,0,0,0,0;-K1,K1+K2,-K2,0,0,0,0;0,-K2,K2+K3, -
kK3,0,0,0;0,0,...
-K3,K3+K4,-K4,0,0;0,0,0,-K4,K4+K5,-K5,0;0,0,0,0, -K5,K5+K6, —
K6;0, ...
0,0,0,0,-K6,K61;
c=0.1.*[C1,-C1,0,0,0,0,0;-C1,Cl4C2,-C2,0,0,0,0;0,-C2,C2+C3,-C3,0,0, ...
0;0,0,-C3,C3+C4,-C4,0,0;0,0,0,-C4,C4+C5,-C5,0;0,0,0,0, -
C5,C5+C6, ...
-C6;0,0,0,0,0,-C6,C61;

=
Il

invM=inv (M) ;




A=zeros (2*N, 2*N) ;
A(l:N,N+1:2*N)=eye (N,N);
A(N+1:2*N,1:N)=-invM*K;
A(N+1:2*N,N+1:2*N)=-invM*C;

%$Segunda Curva (Cilindro 3):

AQ = 22.7;
Al = -56.87;
Bl = 37.97;
A2 = 69.82;
B2 = -57.35;
A3 = -27.9;
B3 = 51.4;
A4 = 19.65;
B4 = -84.11;
A5 = 20.74;
B5 = 65.99;
A6 = -32.4;
B6 = -51.89;
A7 = 37.46;
B7 = 23.83;
A8 = -32.69;
B8 = -13.43;
W_1= 0.01159;

%Autovalores e autovetores:

%A raiz quadrada dos valores da diagonal principal da matriz de
autovalores

$fornece as frequéncias naturais do sistema:

[autovetor, autovalor]=eig (K, M) ;
$Tempo final igual a 0.1 segundo:

ti=0;

h=.001;

duracao=0.1;
tf=ti+duracao;
tempo=[ti:h:tf];
[ncol,nlin]=size (tempo) ;
np=duracao/h;

cont=1;

T=zeros (nlin,1);
forcamento=zeros (nlin, 5);
Y=zeros (nlin, 14);

dim=14;

t=ti;

yout=[0 0 0 0O O 0O OO O OOOOO01"';
i=1;




tic
for jp=1l:nlin
y = yout;
T(i)=t;
Y(i,:)=y(l:dim);
[yout]l=rk4 (nn,y,t,h, 'eg2_GDL'");
t=t+h;
i=i+1;
end
toc

figure (2)

plot (forcamento(:,1), forcamento(:,2), '"color',[0.9 0 0], '"linewidth', 2)

hold on

plot (forcamento(:,1), forcamento(:,3), 'color', [0.9 0.5
0.71, 'linewidth', 2)

hold on

plot (forcamento(:,1), forcamento(:,4), 'color', [0.5 0.9
0.71, 'linewidth', 2)

hold on

plot (forcamento(:,1), forcamento(:,5), 'color', [0.3 O
0.7]1, 'linewidth', 2)

$Titulo do gréafico:

title ('Torque dos Cilindros')

%$Legenda

legend('Cilindro 1','Cilindro 2','Cilindro 3','Cilindro
4','Location', ...

'NorthEastOutside', 'Orientation', 'vertical')
xlabel ('Tempo (s) ")
ylabel ('Torque (N.m) ")

figure (1)

subplot (2,1,1);plot(T,Y¥(:,7),'b', "linewidth', 2)
$Titulo do gréafico:

title ('Theta (rad)"')

xlabel ('Tempo (s) ")

ylabel ('Theta(t) (rad)")

hold on

subplot (2,1,2);plot(T,Y¥(:,14),"'-b', "linewidth',2)
$Titulo do gréafico:

title('Velocidade Angular (rad/s)"')

xlabel ('Tempo (s) ")

ylabel ('Velocidade Angular (rad/s)')

hold on

figure (3)

plot(Y(:,7),Y(:,14), 'color',[0.2 0.85 0.8],'"linewidth',2)
title('Espago de Fases')

xlabel ('Deslocamento Angular (rad)')

ylabel ('Velocidade Angular (rad/s)')




Umn=figure(1l);
Dois=figure(2);
Tres=figure (3);

saveas (Um, 'Figura_Desloc.png', 'png');
saveas (Dois, 'Figura Vel.png', 'png');
saveas (Tres, 'Figura_ Esp.png', 'png');




function [Yp] = eq2_GDL(T,Y)

global NMK Cf_Ocont forcamento invMAt A0 Al BL A2 B2 A3 B3 A4
B4. ..
A5 B5 A6 B6 A7 B7 A8 B8 W1

te=T;
t au=135;

f _1=A0+AL*cos( T*W 1) +B1*si n( T*W 1) +A2* cos( 2* T*W 1) +B2*si n(2* T*W 1) +. . .

A3*cos(3* T*W 1) +B3*si n( 3* T*W 1) +Ad* cos( 4* T*W 1) +B4*si n(4* T*W 1) +. . .

A5*cos(5*T*W 1) +B5*si n(5* T*W_ 1) +A6* cos( 6* T*W 1) +B6*si n( 6* T*W 1) +. . .
A7*cos(7*T*W_ 1) +B7*si n( 7*T*W_ 1) +A8*cos(8* T*W 1) +B8*si n(8*T*W 1) ;
f_2=A0+Al*cos((T-tau)*W1) +Bl*si n((T-tau)*W1) +A2*cos(2*(T-
tau)*W1)+. ..
B2*si n(2*(T-tau) *W 1) +A3*cos(3*(T-tau) *W 1) +B3*si n(3*( T-
tau)*W1)+. ..
Ad*cos(4*(T-tau)*W 1) +B4*sin(4*(T-tau) *W 1) +A5*cos(5*(T-
tau)*W1)+. ..
B5*si n(5*(T-tau) *W. 1) +A6*cos(6*(T-tau)*W 1) +B6*si n(6*( T-
tau)*W1)+. ..
A7*cos(7*(T-tau)*W 1) +B7*sin(7*(T-tau)*W 1) +A8*cos(8*(T-
tau)*W1)+. ..
B8*sin(8*(T-tau)*W1);
f_3=A0+Al*cos((T-2*tau)*W 1) +Bl*sin((T-2*tau)*W1)+. ..
A2*cos(2*(T-2*tau) *W 1) +B2*si n(2*(T-2*tau) *W 1) +. ..
A3*cos(3*(T-2*tau) *W 1) +B3*si n(3*(T-2*tau) *W1)+. ..
Ad*cos(4*(T-2*tau) *W 1) +B4*si n(4*(T-2*tau) *W 1) +. ..
A5*cos(5*(T-2*tau) *W 1) +B5*si n(5*(T-2*tau) *W 1) +. ..
AB*cos(6*(T-2*tau)*W 1) +B6*si n(6*(T-2*tau) *W 1) +. ..
A7*cos(7*(T-2*tau) *W 1) +B7*sin(7*(T-2*tau) *W 1) +. ..
A8*cos(8*(T-2*tau)*W 1) +B8*si n(8*(T-2*tau) *W 1);
f_4=A0+Al*cos((T-3*tau)*W1)+Bl*sin((T-3*tau)*W1)+. ..
A2*cos(2*(T-3*tau) *W 1) +B2*si n(2*(T-3*tau) *W 1) +. ..
A3*cos(3*(T-3*tau)*W 1) +B3*si n(3*(T-3*tau) *W1)+. ..
Ad*cos(4*(T-3*tau) *W 1) +B4*sin(4*(T-3*tau) *W1)+. ..
A5*cos(5*(T-3*tau) *W 1) +B5*si n(5*(T-3*tau) *W 1) +. ..
AB*cos(6*(T-3*tau)*W 1) +B6*si n(6*(T-3*tau) *W1)+. ..
A7*cos(7*(T-3*tau) *W 1) +B7*sin(7*(T-3*tau) *W1)+. ..
A8*cos(8*(T-3*tau)*W 1) +B8*sin(8*(T-3*tau)*W1);

forcanmento(cont,:)=[te f_1 f_2 f_3 f_4];
cont =cont +1,;

F=[f_GO0;0;-f_1;-f_2;-f_3;-f_4];

B=zeros(2*N, 1) ;

B( N+1: 2*N) =i nvMF;
Yp = A*Y + B;
Yp=Yp';

end




function [yout]=rk4(nn,y,t,h, derivs)

hh=h*0. 5;

h6=h. /6. 0;

t h=t +hh;

dydt =f eval (derivs,t,y);
yt =y+(hh. *dydt) "' ;
dyt =f eval (derivs,th,yt);
yt =y+hh. *dyt "' ;

dyn+f eval (derivs,th,yt);
yt=y+h. *dymni ;
dym = dymtdyt ;
dyt =f eval (derivs, t+h, yt);
yout =y+h6. * (dydt +dyt +2. 0*dym) ' ;
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