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ESTUDO DOS PARAMETROS OPERACIONAIS DE UM SERVO ATUADOR
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Lucas Claudinos

Resumo: Um servo atuador hidraulico € um equipamento utilizado para controles
precisos no deslocamento devido possuir um numero infinito de posi¢cdes da valvula
direcional, com uma retroalimentacdo puramente mecanica. No estudo proposto o
mesmo é responsavel pelo controle de abertura das valvulas que admitem o fluxo de
vapor em uma turbina para geragéo termoelétrica a carvao, isto é, através do comando
de conversor eletro hidraulico, o mesmo transforma a energia hidraulica em
movimento linear. O controle de vaz&o através de orificio de area fixa € amplamente
utilizado por razdées econbmicas e facilidade de manutencdo e montagem. Para um
orificio de tubo curto, o seu coeficiente de descarga € dependente de sua geometria
e do numero de Reynolds. Para o estudo da influéncia desses paramentos sobre o
equipamento, analisou-se através de uma bancada de teste hidraulicos, qual
aproximou-se as mesmas caracteristicas de funcionamento do equipamento em
campo. Para validacédo dos resultados obtidos na bancada de testes, realizou-se a
modelagem do servo atuador através do software AMESIim STUDENT VERSION.
Verificou-se que a utilizagdo do orificio com didmetro de 1 mm o equipamento
apresenta um maior rendimento volumétrico, porém uma resposta mais lenta, os
demais orificios mesmo com um rendimento volumétrico menor, proporcionou
melhores resultados, se destacando o orificio de 2mm, no qual origina uma vazao 2
vezes menor em relacéo ao orificio de 3 mm, obteve resultados praticamente idénticos
em rendimento, resposta e linearidade.

Palavras-chave: Servo Atuador Hidraulico. Controle de Vazao. Orificios de Area Fixa.

Turboalternador.
1 INTRODUCAO
Um turbo gerador encontra-se em estado normal de operacdo quando se

mantem constantes a sua rotacdo, geragao ativa e consequentemente a frequéncia

de geracédo. O equipamento somente opera neste estado, quando as condi¢des de
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vapor estiveis sdo atendidas por meio do controle da vazdo de vapor admitida na
maquina. Esta funcdo é executada automaticamente pelas valvulas de controle de
vapor (parcializadoras), no qual sdo comandadas por um sistema de controle,
denominado governador, onde realiza uma agao de controle relacionado ao desvio da
referéncia desejada.

Nos turbo geradores mais antigos, este controle era realizado por sistemas
essencialmente mecéanicos, como o regulador centrifugo de velocidade (regulador de
Watt), conhecido como governadores. Hoje no controle de velocidade de turbinas mais
modernas utiliza-se gerenciadores eletronicos, por exemplo o Atlas Il da empresa
Woodward que foi utilizado no retrofit da turbina 4 do CTJL — Complexo Termelétrico
Jorge Lacerda — UTLA, com poténcia instalada de 66 MW, local onde foi realizado
este estudo.

No projeto original de automacéo se estaria aproveitando o relé hidraulico
original da maquina denominado S1, contudo nos testes operacionais realizados
anteriormente a automacao, notou-se uma falta da retroalimentagcdo mecanica que era
proporcionada pelo antigo regulador de Watt, implicando em uma instabilidade, falta
de comando e de precisdo no controle.

Por esta razéo foi desenvolvido e confeccionado na oficina mecénica do
CTJL um servo atuador hidraulico com base no servo atuador das valvulas
parcializadoras das turbinas fabricadas pela empresa AEG do Complexo
Termoelétrico Charqueadas - UTCH. Este servo atuador hidraulico, como demonstra
a Fig. 1, contém internamente uma retroalimentacéo hidraulica de posicéo. De acordo
com a Fig. 2, seu comando € indireto, ou seja, o controlador eletro-hidraulico de
regulagem de pressao CPC (Current Pressure Control) utiliza um sensor de pressao
interno muito preciso e um controlador PID (Proporcional Integral Derivativo), que
serve para controlar o movimento do émbolo de comando, que por sua vez posiciona
o émbolo de forca e que efetivamente movera a alavanca de comando do cilindro
hidraulico principal das valvulas parcializadoras.

Por motivo dessa alteracdo no projeto inicial, no qual utilizaria o relé original
do equipamento e cronograma de manutencdo exiguo, ndo houve tempo hébil para
obter os parametros operacionais desse servo atuador hidraulico, consequentemente,
o funcionamento inadequado deste equipamento pode implicar na falta de controle do

turbo gerador e na confiabilidade da unidade geradora de energia elétrica.
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Figura 1: Instalacdo Servo Atuador Hidraulico
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Fonte: Do Autor (2016)

Figura 2: Circuito Hidraulico Regulador de Velocidade Turbina 4 — UTLA
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Este estudo tem como objetivo elaborar as curvas operacionais do servo
atuador hidraulico SItnome denominado no sistema hidraulico do turbo gerador)
através de uma bancada de testes hidraulicos e assim compreender a influéncia da:
pressao, vazao e carga sobre seu movimento linear do servo atuador hidraulico, onde
se demonstrara a melhor configuracdo para os determinados valores citados,
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permitindo operagdo e controle da turbina com maior confiabilidade, precisao e

estabilidade, no controle da geracao termoelétrica.

2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Esse capitulo tem a finalidade de apresentar de forma sucinta as
informacdes relevantes para responder os resultados e para realizacdo dos ensaios.
Os topicos abordados incluem o servo atuador hidraulico, seu funcionamento, vazao

e orificios de &rea fixa tipo tubo curto.

2.1 CONTROLE DE VAZAO

Conforme Fialho (2007), define-se vazdo o volume de um fluido
descarregado pela bomba por unidade de tempo, ou ainda o produto entre a velocidade
com que o fluido se desloca em uma tubulacédo e a secéo transversal desta, onde a
mesma pode ser controlada, variando a secéo transversal em um ponto da tubulagéo
gue o alimenta, como apresenta a Fig.3.

Principio desenvolvido por Daniel Bernoulli (Fig. 3) que, segundo Ferronato
(2011), apud Fox e McDonald (1995), consolida a tese de que um fluido ideal tem sua
energia conservada ao longo de todo o seu percurso quando escoa no interior de um
conduto fechado. Esta conservacdo de energia € representada pela Eq. (1), tendo
como restricdes de modelagem as condi¢des de fluido incompressivel, auséncia de
atrito, escoamento ao longo de uma linha de corrente e escoamento em regime

permanente.

Figura 3: Escoamento em orificio
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Fonte: Linsingen (2013)
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92 p
?+g.z+5= constante [J /Kg] (1)

Onde:

9232 [JIkg] = densidade de energia cinética
g-z [J/kg] = densidade de energia potencial

p/p [J/kg] = densidade de energia de pressao

Linsingen (2013) deduz que se tratando de fluidos reais (viscosos), o atrito
faz com que o jato seja levemente inferior a estabelecida pela equacao de Bernoulli e
com a combinacdo dos coeficientes de contragéo e velocidade conduz ao chamado
coeficiente de descarga Cd. Dessa forma, a equacdo da vazdo, estabelece a
dependéncia da vazdo em funcdo da area do orificio e da queda de pressao, dada
pela Eq. (2).

2Ap

Q = Cq4.4o (2)

Onde:

Q [m3/s] = Vazao

Cd [adm.] = Coeficiente de descarga A0 [m?] = Area da restricdo

Ap [MPa] = Diferencial de pressao entre antes e depois do orificio p [kg/m?®] = Massa

especifica do fluido

2.2 ESCOAMENTO DE ORIFICIO DE TUBO CURTO

Conforme Merrit (1968), os orificios afiados sdo desejaveis para suas
caracteristicas previsiveis e insensibilidade as mudancas de temperatura. Por razbes
econbmicas, os orificios de tubos curtos sdo amplamente utilizados, especialmente
como restritores fixos nas passagens de fluxo. Como o fluido escoa através de um
tubo curto, o mesmo € submetido a perdas de friccdo, na entrada e na saida, com isso

sdo dependentes da viscosidade. O coeficiente de descarga de um orificio de tubo
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curto depende do numero Reynolds e da geometria do orificio. Os coeficientes de
descarga para os orificios longos afiados obedecem a relacédo entre o comprimento
do orificio e seu diametro, onde os mesmos devem apresentar a relacdo do

comprimento relativo 2 <1/d < 10, relacdo do didmetro do orificio ao do tubo, ser menor

que 0,3 e o numero de Reynolds local compreendido ente 10 e 104, conforme
apresenta Linsingen (2013) apud Miller (1978). O coeficiente de descarga (Cd) é
dependente do numero Reynolds (Re), conforme Eq. (3) e Fig.4, sdo baseados na

velocidade média no orificio.

Re =—— (3)

Onde:
p [kg/m?] = Massa especifica do fluido D [m] = Didametro do orificio
9 [m/s] = Velocidade do fluido

M [Pa.s] = Viscosidade dinamica.

Como descreve Merrit (1968), um coeficiente de descarga médio para tais
orificios de tubo curto pode ser obtido conforme a Eq. (4) e gerando um grafico como

demonstra a Fig. (4).

1

z L :
_| ’_ 4)
cd 1,5+ 13,74 D Re
Onde:

L [m] = Comprimento do orificio D [m] = Diametro do orificio=

Re [adm.] = Numero de Reynolds.
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Figura 4: Coeficiente de descarga para orificio tipo tubo curto

1.0 T T EE R 1
i 1 1 !

0,8 ; ; ;

0.6
Ca

0.4 /

| N I W T T
1 10 102 10 R.dse 19

Fonte: Linsingem (2013)
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2.3 ESCOAMENTO EM CARRETEL DESLIZANTE

Conforme a configuracdo do servo atuador a ser estudado, o controle de
vazao da camara do cilindro de for¢a se da através de um carretel deslizante, no qual

podemos considerar como uma valvula de duas vias, como demonstra a Fig. 5.

Figura 5: Representacdo Simplificada de uma Valvula de duas vias
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Fonte: Ferronato (2011)
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Figura 6: Detalhe Orificio de Controle Servo Atuador Hidraulico
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Fonte: Do Autor (2016).

Conforme Ferronato (2011) ha dois estados possiveis com relacdo a
interacdo entre camisa e carretel no que tange a regido do orificio de controle. As
regides sem sobreposicao entre a camisa e o carretel originam-se os orificios de canto
vivo, ja as regides onde os mesmos trabalham recobertos apresenta um orificio de
forma anular.

Para efeito matematico da area, a variacdo da geometria dos orificios altera
diretamente o calculo do coeficiente de descarga (Cd), mas conforme Rabie (2009),
considerar o carretel de canto vivo como restritor afiado, utilizar coeficiente de
descarga com valor 0,611 é totalmente aceitavel.

Como demonstra as Fig. 5, a &rea de restricdo ao escoamento em P para A
€ a superficie radial, onde “x” é o deslocamento do carretel em relacdo a camisa, como

demonstra a Eq. (5).

Ao = (. d). x %)

Onde:
A0 [m?] = Area de restricdo ao escoamento
d [m] = Didmetro carretel

x [m] = Distancia de abertura do carretel
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2.4 COEFICIENTE DE RIGIDEZ MOLA HELICOIDAL

Pode-se definir mola com sendo um unico elemento ou uma associacao de
elementos capaz de assumir notaveis deformacgdes elasticas quando submetida a
forcas ou momentos, em condi¢cdes de armazenar energia potencial elastica, Fig. 7.
Na construcdo de maquinas empregam-se, principalmente, molas helicoidais de
arame de aco. Estas, em geral, sdo de baixo preco, de dimensionamento e montagem

faceis e podem ser aplicadas em forcas de tracdo e compressao (ARCANJO, 2008).

Figura 7: Mola Helicoidal de Compresséao carregada axialmente

Fonte: Shigley (1984)

Uma mola é dita linear quando as deformacfes sofridas sdo diretamente
proporcionais a forca ou carga a que ela é submetida, neste caso ela obedece a Lei

de Hooke, pela Eg. (6), (Aranha, 2016).

Fe=—k. Ax (6)

Onde:
Fel [N] = Forca elastica da mola k [N/m] = Coeficiente de rigidez

Ax [m] = Variacao do comprimento.

2.5 SERVO ATUADORES HIDRAULICOS

Servo atuadores hidraulicos (HSA — Hidraulic Servo Actuators) sdo usados para

controlar com precisdo o deslocamento em uma ampla gama de equipamentos.
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Geralmente, um servo atuador hidraulico, consiste em um atuador hidraulico
controlado por uma valvula de controle direcional de um namero infinito de posicdes
e equipado com um dispositivo de realimentacédo, (Rabie, 2009).

Conforme Merritt (1967), os servos hidromecéanicos, como o nome indica, ndo
possuem elementos eletrbnicos no circuito. Estes servos sdo usados quase
exclusivamente para controle de posicdo. Uma servo valvula do tipo carretel aciona o
fluido para um pistdo ou eixo de rotacdo cujo movimento € reenviado através de algum

arranjo mecanico para acionar a servo valvula e fechar o circuito.

Figura 8: Servo atuador hidraulico
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Fonte: Do Autor (2016)

De uma maneira resumida, pode-se descrever o funcionamento do sistema
da Fig. 8 da seguinte forma: uma bomba hidraulica fornece o fluido a uma presséo de
suprimento Pf e vazdo Q1, onde escoa através do orificio de area fixa e quando o
carretel da valvula € movimentado através do émbolo de comando, no qual é
movimentado por uma presséo piloto Pp proveniente do conversor eletro hidraulico.
Ao movimentar o carretel (valor “x”, Fig.6), o mesmo restringe escoamento de 6leo Q2,
consequentemente o aumento de pressdo na camara do cilindro de forca. Com o
aumento da forca hidraulica maior do que a oposta (forca elastica da mola) conforme
demonstra a Eq. (7), o mesmo se desloca até reencontrar com o carretel e retornado
ter a vazdo de escoamento Q2 e permanecendo em equilibrio a forca hidraulica com
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a forca damola.

k.x= Pf Apr] (7)

Onde:

k [N/m] = Coeficiente de rigidez
x [m] = Deslocamento do émbolo de Forca Pf [bar] = Presséo de forca

Ap [m?] = Area do émbolo de forga n [%] = rendimento do atuador

Segundo Rabie (2009), a Fig. 5 representa o cilindrico hidraulico controlado por
uma valvula (nesse caso 2 vias) e com a unido das equacdes Eq. (2) e Eq. (5), obtém-
se a taxa de fluxo através das restricbes do carretel conforme a Eq. (8).

Q =cCd.(m.d).x @ (8)
Onde:
Q [m3/s] = Vazao
Cd [adm.] = Coeficiente de descarga d [m] = Diametro carretel
x [m] = Distancia de abertura do carretel Ps [bar] = Pressé@o de Suprimento
Pat [bar] = Pressédo atmosférica

p [kg/m3] = Massa especifica do fluido

3 PROCEDIMENTO METODOLOGICO

Nesta secdo, serdo abordados os materiais envolvidos nos experimentos
bem como uma descri¢cdo dos equipamentos utilizados e procedimentos adotados. Os
ensaios hidraulicos, foram realizados no container de ensaios hidraulicos da Equipe
de Manutencéo de Turbinas do Complexo Jorge Lacerda (CTJL -MAN-M-TUR), onde
0 mesmo contém uma bancada de testes e acessorios.

Através do diametro do émbolo de forca e rigidez da mola, calculou-se os
valores de presséo de inicio e curso maximo de abertura e simulado no software

AMESIim Student Version esses valores em um atuador de caracteristicas
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semelhantes.

3.1 BANCADA DE ENSAIOS

Para maior confiabilidade nos resultados configurou-se o sistema
hidraulico, no qual repete-se a configuracdo do equipamento montado em campo,

como apresentado nas Fig. 9 e 10 além da Tab. 1.

Figura 9: Esquema Hidraulico do Ensaio
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Tabela 1: Componentes do Ensaio

Item Descricao Modelo Fabricante
1 Bancada de testes Hidraulicos 1001001001 Tecdraulica
2 Medidor de vazao ultrassonico UFM170 UFM
3 Transmissor de pressao ST-18 Acros
4 Orificio area fixa - -

5 Conversor de corrente para CPC-II Woodward
presséo

6 Fonte de corrente Fluke

7 LVDT LVDTAMLIEI+100 |Applied Measurements

8 Oscilégrafo 8861-50 Hioki

9 Massa 50 kg - -

10 Servo Atuador hidraulico - -

Figura 10: (a), (b), (c) e (d) Componentes do Circuito Hidraulico
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Como os turboalternadores mais antigos o sistema hidraulico de comando e
lubrificacdo obtém-se da mesma origem, isso quer dizer, em partida do equipamento
utiliza-se de uma bomba elétrica (denominada no sistema como bomba auxiliar), e
com o turbo alternador em rotacdo nominal (3600 RPM), assume a bomba principal,
a mesma montada na ponta rotor da turbina. Com essas particularidades ha uma
diferenca de vazdo entre os dois estagios de partida do turbo alternador,
consequentemente apresenta uma varia¢ao de pressao no sistema hidraulico.

Com essas caracteristicas definiu-se realizar os ensaios em bancada de
testes com trés variagdes de pressao hidraulica de suprimento com seguintes valores:

¢ 5 bar — Definir que um valor minimo de pressao o servo atuador se mostra
funcional;

e 10 bar — Valor de pressdo em uma partida do turbo alternador;

e 15 bar — Valor aproximado de presséo hidraulica com o turbo alternador em
rotacdo nominal.

3.2 MEDICAO DE VAZAO DOS ORIFICIOS E COEFICIENTE DE DESCARGA

Como definido nas referéncias, definiu-se o controle de vazdo de através
de orificios. Conforme a Eq. (2), verificou-se com diametros maiores que 4 mm,
apresenta vaz0es muito alta com as pressdes definidas anteriormente, com isso, esse
alto consumo poderia prejudicar o sistema hidraulico da turbina, consequentemente
queda na pressdo no sistema. Com essa limitacdo, determinou-se os seguintes
didametros de orificio, nos quais se apresentam de 1, 2 e 3 mm, comprimento de 4,65

mm, Conforme Fig.11.

Figura 11: (a) Orificios Utilizados (b) Representacéo Orificio
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orificio, utiliza-se por meio experimental, no qual mediu-se as vazdes em cada orificio
com as pressdes de suprimento pré-determinadas, como demonstra a Tab. 2.

A medicdo de vazao utilizou-se pelo método volumétrico, onde a vazao é
definida quantidade em volume de fluido que atravessa uma dada secdo do

escoamento por unidade de tempo (Ignacio 2009), dada por Eqg. (9).

~ | =

©)

Onde:

Q [m3/s] = Vazao V [m3] = Volume t [s] = Tempo.

Com isso utilizou-se uma proveta graduada de 2000 ml e um cronémetro,
com um tempo predeterminado (60 segundos), efetuou-se trés leituras na escala

graduada da proveta (Fig. 11), no qual obteve-se as vazdes experimentais.

Figura 12: Proveta graduada 2000 ml|
s Tea =

Para obtencdo dos valores simulados utilizou-se a configuracdo de
medi¢cdo de vazdo e coeficiente de descarga, existente na biblioteca do software
AMESIim como detalha a Fig. 13 e utilizando as configuracdes de orificios descritos
na Fig. 11.

A representacado analitica do modelo fisico apresenta um valor de presséo
de entrada em bar, convertido em pascal (Pa), calculado com a equacao de orificio de

tubo curto, apresentando uma saida e m3/s, no qual converte em litros por minuto
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(LPM).

Figura 13: Esquema Hidraulico para Simulagéo de Vazéo
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Para facilitar a compressédo da quantidade de fluido no ensaio utilizara a

Cd =

escala delitros por minuto (LPM).

3.3 ENSAIO DE MOBILIDADE DO SERVO ATUADOR

O servo atuador é composto de dois émbolos: émbolo de comando, no qual
a alimentacéo hidraulica do ensaio apresenta uma taxa de 0,208 bar/s numa faixa de
pressédo entre 1,00 a 5,00 bar, por onde é aplicada através de um conversor eletro
hidraulico (CPC — Current Pressure Control) e o émbolo de for¢ca, onde sua
alimentacao sera através do orificio de area fixa determinada, conforme Fig. 9, onde
ambos séo de simples acdo com retorno por mola.

Utilizando-se do circuito hidraulico descrito na Fig.9, realizaram-se 0s
ensaios com as seguintes configuracdes de pressao e orificio, como demonstra a Tab.
3.
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Tabela 3: Configuragcbes dos Ensaios

' Diametro Presséo de
Ensaio orificios [mm] Suprimento [Bar]
1 1,00 5,00
2 1,00 10,00
3 1,00 15,00
4 2,00 5,00
5 2,00 10,00
6 2,00 15,00
7 3,00 5,00
8 3,00 10,00
9 3,00 15,00

Para a validacao dos resultados experimentais realizou-se a simulagao do
servo atuador através do software AMESim Student Version, conforme a modelagem

circuito hidraulico demonstrado na Fig. 14.

Figura 14: Sistema Hidraulico Modelado no Software AMESim Student Version
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As condicbes operacionais serao conforme a Tab. 3, sendo que
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modelagem segue 0s seguintes parametros: massa movimentada pelo atuador: m =
50 kg, diametros de émbolo de forca: @e = 76 mm, haste: @h = 28 mm, resultando em
uma area 3,92E-3 m? e um curso maximo do atuador: x = 47 mm, constantes elasticas
equivalentes da mola de compressédo: K = 9417 N/m e uma pré carga de 291,5 N,
carretel com uma area maxima de drenagem de 8,48E-5 m2. Diametros de émbolo de
comando: @e = 40 mm, haste: @h = 11 mm, resultando em uma area 1,16E-3 m? e
um curso maximo do atuador: X = 47 mm, constantes elasticas equivalentes da mola

de compressédo: K = 7775 N/m e uma pré carga de 150N, considerando um Cd de

0,611 para orificio variavel do carretel. Para todas as simulacées, considerou-se o
reservatorio despressurizado. Também foi considerado um fluido com as seguintes
propriedades: massa especifica: p = 876 kg/m3, viscosidade dinamica: y = 0,066 Pa.s
e médulo de compressibilidade: e = 17.000 bar.

E o gerador de sinal ir4 variar a pressao de comando entre 1 a 5 bar em

um ciclo de 40 segundos.
3.3.1 Linearidade

Em cada configuracdo serdo efetuados cinco ciclos completos de
movimento do servo atuador, no qual pretende-se verificar sua linearidade,
considerando um atuador sem vazamentos internos, um fluido incompressivel e a

referéncia das equacgdes descritas anteriormente, conforme Eq. (10).

an
dat

(10)

ox
M +k'5_ Ay

Com os valores experimentais coletados e a simulacdo da modelagem do
circuito hidraulico, plotou-se em uma planilha do EXCEL e comparando-os com o
coeficiente de determinacéo (R?) de quéo lineares se apresentaréo os valores.

3.3.2 Rendimento Volumétrico

Serao realizados o comando para quatro posi¢cdes pré-definidas no curso

servo atuador, onde em cada posi¢do serdo anotadas a leitura de vazéo através do
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medidor de vazao ultrassonico, confrontando com Eqg. (11) e a simulagao Fig. 14, no
qual o atuador ndo apresentara vazfes de fuga interna no seu émbolo e com isso se

definird o rendimento volumétrico do servo atuador (nv), conforme Linsingen (2013).

””=1_(g_i) (1)

Onde:
nv [%] = Rendimento volumeétrico do atuador Qf [m3/s] = Vazdes de fugas do cilindro

Qc [m?3¥/s] = Vazéo de suprimento.
3.3.3 Estabilidade a VariagcGes de Pressédo no Sistema

Com o servo atuador em uma posicdo definida, verificou-se o seu
comportamento em relagéo a variacao de pressao de suprimento, para verificacdo do
comportamento na estabilidade de posicao do servo atuador em relacéo a variacao de
pressao do fluido de suprimento no qual ira variar de 5 a 15 bar e verificara a influéncia
do didmetro dos orificios de &rea fixa sobre o servo atuador. Confrontando os valores

com a simulacéo conforme sistema da Fig.14.
4 RESULTADOS E ANALISES

Neste capitulo além das analises serdo apresentados os valores obtidos
nos ensaios experimentais e os célculos das equacfes citadas nos procedimentos

metodoldgicos deste Trabalho de Concluséo de Curso.

4.1 DETERMINACAO DO COEFICIENTE DE DESCARGA

Com base nos valores simulados e experimentais obteve-se seguintes
vazbes, demostrada na Tabela 4. Percebe-se que as diferencas entre as vazdes
calculadas e experimentais, provavelmente sao erros na cronometragem do tempo
durante o ensaio que foi realizada manualmente.

A diferenca de vazao entres os orificios, mesmo que, variando milimetros

no didmetro do orificio, apresentam uma diferenca aproximada de 4 vezes entre 0s
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diametros de 1 e 2 mm e maior ainda em relacdo ao diametro de 3mm no qual a
diferenca aproximada é de 10 vezes.
Conforme as vazdes experimentais obtidas, inseriu-se na Eq. (4), resultando

nos seguintes coeficientes de descarga Fig. 15 e Tabela 5.

Tabela 4: Valores de Vazao Volumétrica (Q)

Orificio Pressao Vazao (LPM) Diferenca| Erro
(bar) |Experimental| Simulado | (LPM) (%)
5 1,00 0,84 -0,16 -19,05
1 10 1,48 1,30 0,18 -13,85
15 2,00 1,66 -0,34 -20,48
5 4,04 4,45 0,41 9,21
2 10 6,08 6,52 (0,44 6,75
15 7,50 8,12 0,62 7,64
5 9,60 10,71 1,11 10,36
3 10 14,40 15,46 1,06 6,86
15 17,16 19,17 2,01 10,49

Tabela 5: Valores de Coeficiente de Descarga (Cd)

.. |Pressao Vazéao (LPM) Diferenca| Erro
Orificio (bar) |Experimental| Simulado (LPM) (%)
5 0,55 0,55 0,00 0,00

1 10 0,58 0,58 0,00 0,00
15 0,60 0,60 0,00 0,00

5 0,65 0,70 0,05 7,14

2 10 0,67 0,72 0,05 | 6,94
15 0,68 0,73 0,05 6,85

5 0,69 0,74 0,05 6,76

3 10 0,71 0,76 0,05 6,58
15 0,72 0,77 0,05 6,49

Verifica-se que a maior perda de carga (menor o Cd) se dé& ao orificio de
diametro de 1mm e diminuindo gradativamente com o aumento da pressdo de
suprimento (Pf) e didametro, consequentemente o aumento do numero de Reynolds,
como descrito por Miller (1990) e Linsingen (2013) na Fig. 3.

Observa que 0 modelo simulado apresenta um comportamento semelhante
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ao experimental, no qual os desvios podem ser provenientes das aproximacoes
realizadas para o modelamento do servo atuador no software AMESIim, considerando
um fluido incompressivel, quando este estiver da camara de pressdo do atuador,
sendo nulo quanto ao vazamento. Além da desconsideracao dos coeficientes de atrito,
pela perda de presséo nos orificios de area fixa. Apresentam os seguintes resultados
conforme as Fig. 16, Fig. 17 e Fig. 18.

Confirmou-se que o servo atuador operando com o orificio de 1mm, devido
a menor vazao, apresentou lentiddo na abertura maxima em todos 0s cenarios,
apresentando um atraso aproximado no curso maximo de 6 segundos com 5 bar, 3
segundos a 10 bar e 1,5 segundos a 15 bar em comparacéo ao simulado. Percebe-se
também que essa resposta mais lenta se deve principalmente aos vazamentos
internos do servo atuador, onde com o aumento da pressao interna da camara maior
0s vazamentos e percebe-se nitidamente no gréafico, j& que osimulado esse item foi
desconsiderado.

Em relacdo aos orificios de 2 e 3 mm, apresentam oS mesmo 0 mesmo
problema nas pressdes de 5 e 10 bar, correspondendo igualmente ao simulado na
pressdo de 15 bar.

Em relacéo a linearidade, verificou-se a reta da abertura do servo atuador,
onde apresentou uma maior discrepancia em relacdo ao simulado foi o experimental
de 1 mm a5 bar. Porem todos os cenarios se demonstraram lineares, como demonstra
as Fig. 19, Fig. 20 e Fig. 21.

Figura 15: Coeficiente de descarga dos orificios
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Figura 16: Valores obtidos com a Presséao de Suprimento de 5 bar
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Figura 17: Valores obtidos com a Presséo de Suprimento de 10 bar
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Figura 18: Valores obtidos com a Pressédo de Suprimento de 15 bar
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Figura 19: Linearidade na abertura com Pressao de Suprimento 5 bar
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Figura 20: Linearidade na abertura com Presséo de Suprimento de 10 bar
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Figura 21: Linearidade na abertura com Pressao de Suprimento de 15 bar
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4.2 RENDIMENTO VOLUMETRICO

Conforme a Eg. (11) e simulagdo apresentou os seguintes resultados,

como demostram as Fig. 22, Fig. 23 e Fig. 24.

Figura 22: Rendimento Volumétrico Servo Atuador — Pressao de Suprimento 5 bar
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Figura 23: Rendimento Volumétrico Servo Atuador — Pressdo de Suprimento 10 bar
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Figura 24: Rendimento Volumétrico Servo Atuador — Pressao de Suprimento 15 bar
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Como o servo atuador trabalha com o principio de drenagem do fluido
interno para manutencdo da pressdo em seu interior, constatou-se que mesmo
apresenta um baixo rendimento em relacdo a Eq. (11), no qual considerou-se esse
fluido drenado como vazao de fuga.

Conforme o simulado apresenta um maior rendimento € de
aproximadamente de 45% com o orificio de 1mm e 5 bar e o menor valor de
rendimento com 13,25% a uma pressao de 15 bar e orificio de 3mm, no qual se
destaca no quao maior € a vazao de suprimento, maior o valor drenado,
consequentemente menor sera o rendimento volumétrico do equipamento.

A defasagem dos valores de rendimento volumétrico experimentais deve-

se principalmente aos vazamentos internos do equipamento.
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4.3 ESTABILIDADE COM VARIACAO DA PRESSAO DE SUPRIMENTO

Verificou-se a baixa variacdo no deslocamento do Servo Atuador com a
variacdo de 10 bar na presséo de suprimento, demonstrando a uma das fun¢fes da
instalacao do orificio de area fixa no equipamento. Conforme Tabela 6 demonstra o
deslocamento maximo do servo atuador experimental, simulado e o percentual em
relacdo ao deslocamento maximo do equipamento em relacdo a variacdo de pressao

de suprimento.

Tabela 6: Variagéo de Presséo de Suprimento

Deslocamento (mm) ]
Variacao
o Relagdo ao Relagdo ao
Onticio . . de Pressdo
Experimental Curso Simulado Curso
(bar)
Maéaximmo (%) Maximo (%)
1 52 1,11 0.19 0.40 10
2 0,78 1,66 0,73 1,55 10
3 1,51 3,21 1,70 3.62 10

Além da perda de carga dos orificios de area fixa, esses valores estao
também relaciona do com a construcdo do servo atuador, pois com deslocamento do
émbolo de forca com o aumento da pressdo, mesmo minimizado pelo orificio, o
carretel se mantem inerte, com isso, aumentando automaticamente a drenagem
interna.

5 CONCLUSOES

Apesar de antigo, o projeto que serviu de base para a confec¢do dos novos
servos atuadores, se mostrou eficiente nos varios parametros estudados, podendo
citar as suas: linearidade, precisdo nas paradas intermediarias, velocidades
compativeis com a funcdo de controle e ainda rendimento em relacdo a poténcia
hidraulica do turbo alternador a qual o mesmo foi implantado.

Quando utilizado um orificio na entrada de 6leo com diametro de 1 mm

observa-se o maior rendimento testado, aproximando-se dos 45 %, em relacdo a

214

—
| —



c* Revista Vincci - Peridico Cientifico da Faculdade SATC, v. 3, n. 2, p. 189-218 . jul./dez., 2018

outros diametros usados, isso é resultado da grande perda de carga devido ao orificio,
diminuindo consideravelmente sua vazéo do fluido, porém apresentou uma lentidao
ao comando principalmente a pressao hidraulica de 5 bar.

Os resultados obtidos nas simulagfes apresentaram relagdo muito proxima
com os testes reais, os desvios mais acentuados foram em relagdo a vaz&o para
medicdo de rendimento volumétrico do servo atuador estes desvios foram
influenciados pela forma de medicao da vazéo.

Percebe-se da importancia dos orificios de area fixa no controle de vazéo
e na performance do servo atuador, principalmente na variacdo de pressao do fluido
de suprimento, quase anulando o efeito desse sintoma em relagdo a posicdo do
equipamento.

Realizando uma analise global dos resultados o servo atuador com o
orificio de 2 mm para controle de vazado se demonstrou o mais indicado para uso
operacional em funcdo de que este apresenta uma Gtima resposta ao comando do
conversor eletro hidraulico em todas as pressoées, igualmente ao orificio de 3 mm, mas
com a metade da vazao, porém com essa configuracdo apresenta um rendimento
volumétrico baixo, onde ndo afetara o circuito hidraulico do turbo alternador, no qual

0 equipamento se encontra instalado.
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