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1) INTRODUCAO

O trabalho de pesquisa quer demonstrar a utilidade de programas de elementos
finitos no projeto de rotores e impelidoras radiais.

A inddstria de ventiladores de grande porte tem caracteristicas peculiares de
produgdo, de modo que deva ser individual para cada ventilador e sem possibilidade
de produgdo seriada e automatizada. Nessa drea € o dominio da tecnologia do produto
e de um processo de producdo dgil, versitil, de qualidade e de baixo custo que
determina a competitividade da empresa.

Esse trabalho visa suprir parte da necessidade na tecnologia de impelidores de
grande porte colocando a disposi¢do do mercado uma introdugdo da andlise dinfmica

de ventiladores centrifugos com o uso de softwares de elementos finitos.




2) OBJETIVOS

O trabalho de graduagio desenvolvido aborda a dindmica vibratéria de um
rotor de ventilador de exaustio de um forno de aciaria. A finalidade da pesquisa foi
estudar o fendmeno conhecido como velocidade critica de disco em impelidores
centrifugos com a utilizagdo de software de elementos finitos para avaliagdo da

confiabilidade estrutural 3 vibragdo quando comparado com resultados obtidos

experimentalmente.




3)CARACTERISTICAS DO PROJETO

Para um projeto de rotor devemos nos deter Na sua estabilidade,
funcionalidade, dentre Outras caracteristicas; de forma 2 torna-lo seguro e adequado
a0 sistema, porque, no caso do rotor apresentar falhas, isso implicard em despesas e

horas de Servigo desperdigadas,

elaborando um estudo completo de estabilidade e funcionalidade no sistema onde o
rotor € utilizado, nem tampouco de todos os fatores que influenciam 0 estudo de

rotores de méquinas rotativas.



4) DESCRICAO DO PRODUTO

O rotor é composto por um disco interno com didmetro interno de 570mm e
externo de 2270mm, com dez dentes e pés de geometria em forma de arco com placas
de desgaste, e dois discos externos com diémetros internos de 1189mm e externos de
2259mm. O rotor tem cerca de 2 toneladas. O modelo sélido do rotor em quatro
vistas pode ser visto na FIGURA-4.1,

O rotor é feito de chapas de ago usiminas SAR 80 CT, trabalha a uma
temperatura de 70° C, e gira a 1770 rpm (29.5 hz).

Suas pegas sdo soldadas e apresentam furos de fixagdo numa flange do disco
interno nos raios de 315mm( 16 furos), 390mm (16 furos), 477.5mm ( 24 furos).

Os dentes e as pds do ventilador possuem perfil de arcos de circunferéncia, o
normal s3o pés retas para esse tipo de rotor, com raio de 2404.5mm e larguras entre

116 e 211.5mm.

FIGURA 4.1 - QUATRO VISTAS DO MODELO SOLIDO DO ROTOR ELABORADO NO
I-DEAS MASTER SERIES
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5) FUNDAMENTOS TEORICOS

Desde o trabalho pioneiro de CAMPBELL (1924), contatou-s€ a importdncia
do problema do controle das caracteristicas dindmicas de impelidores e do
conhecimento das velocidades criticas de disco no projeto de rodas de turbinas a vapor
¢ compressores seguros © confidveis. A busca de maiores desempenhos dos
ventiladores industriais também torna esse aspecto critico para o projeto desses.
Aumentar o desempenho de ventiladores significa ampliar o uso dos mesmos para
regides de maior pressdo. Isso implica construirmos ventiladores que trabalhem em

rotagdes mais elevadas e com didmetros maiores.

5.1) VIBRAGOES DE RODAS E PAS DE TURBINAS

Foi estudando vibragdes de rodas € pas de turbinas que CAMPBELL
desenvolveu seu trabalho que também pode ser aplicado para ventiladores,
considerando suas diferencas geométricas e de condigdes de trabalho.

Na construgdo de rotores e rodas de péds de turbinas podemos distiguir dois
tipos principais, que sdo designados por tipo disco € tipo tambor. No tipo disco o
rotor consiste num eixo no qual 5o colocados vérios discos. O didmetro desses discos
¢ cerca de quatro vezes maior que o eixo, ¢ as pds sdo colocadas A periferia dos
discos. Com o tipo tambor, o rotor consiste num cilindro forjado e perfurado de
didmetro igual ao externo dos discos do tipo anterior, € as pas sao fixadas diretamente
a superficie externa desse tambor.

Em ambos os tipos ocorrem falhas por fadiga nas pds. Enquanto no tipo de
tambor as falhas ficam restritas as ps em si, no tipo disco as rachaduras estendem-se

até as partes sélidas do disco.
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5.1.1) MODOS NATURAIS DE VIBRAR

Considere um disco parado sem rotagdo. O centro ¢ fixado ao eixo ¢ a
periferia com as pas em liberdade para vibrar. Em tal sistema, hd um nimero infinito
de modos naturais de movimento, dos quais apenas uns poucos sao importantes para
esse problema. Os modos de vibrar que usualmente provocam falhas sdo aqueles que a
periferia flete numa onda senoidal com 4, 6, 8 ou 10 nds, designados por modos de
flexdo de n=2, 3, 4 e 5 respectivamente.

Para obtencdio das frequéncias naturais experimentais, o disco ¢ mantido num
plano horizontal e coberto com areia uniformemente. A vibragdo & excitada e, na
ressonéncia, a areia se afasta das partes do disco em vibragio e acumula-se nas linhas
nodais. A FIGURA 5.1.1 retrata uma roda de turbina com trés didmetros nodais numa
andlise experimental utilizando areia. Note que a circunferéncia do disco divide-se em
trés pares de partes iguais que alternam ¢ movimento para cima ¢ para baixo. Nos
nés, naturalmente, ndo ocorre gualquer movimento. E possivel fazer analogia com
duas ondas senoidais se propagando com mesma freqiiéncia mas em sentidos opostos;
assim aparecem locais que nao possuem variacio de amplitude, os nds, € locais que
tém sempre sua amplitude variando de um lado para o outro. Vejaa FIGURA 5.1.2.

Apés determinarmos e descrevermos uma dada fregiiéncia e modo de vibrar
experimentalmente, no caso, com O disco parado, surge uma questdo, ou seja, como
ser4 esse comportamento com o disco em alta rotagdo? A freqiiéncia de um dado tipo
de vibragdo é determinada por dois fatores, a saber, a rigidez ¢ a massa do corpo que
vibra, Um corpo mais rigido vibra com freqliéncias mais elevadas, enquanto um
corpo com maior massa possui uma fregiiéncia de vibragdo menor. As forgas
centrifugas ndo interferem na massa do impelidor, mas tém uma poderosa influéncia

na rigidez do sistema.
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As forgas centrifugas que aparecem devido A rotagfio atuam radialmente 20
longo da aresta externa do impelidor criando um efeito de rididez e, assim, elevam a
freqiiéncia de vibracdo e alteram também 2 forma do modo de vibrar. O dltimo efeito
¢ de pequena importéncia e nao serd considerado.
A ressondncia ocorre quando a freqiiéncia de uma forca excitadora (fe) € a
freqiiéncia natural () apresentam a sequinte relagao:
fe=fk1 1 kfrs

onde f. é a freqiiéncia de rotagao do disco, k denota o nimero de didmetros nodais e 1
o niimero de circulos nodais de seus modos. Fica claro, entdo, que uma vibragio pode
ser excitada no disco rotativo por uma forga contanie parada no espago, devido ao fato
da forca poder atuar na mesma direco do deslocamento das partes moveis, que
vibram no rotor, e promover sempre trabalho positivo. Nesse caso, substituindo fe=0
temos :

freric= kK-

A freqiiéncia natural altera-se com a freqiiéncia de rotacdo através de uma

curva de relagdo hiperbélica que foi aproximada pela férmula de Southwell:
=1kl | n=0 +AKPFr,

onde f)j|n=0 ¢ a freqiiéncia patural para o caso de ndo rotagdo € Akl é o fator de
rigidez decorrente do efeito centrifugo. Veja na FIGURA 5.1.3 as curvas de
freqiiéncia excitadora em fungéo da freqiiéncia de rotagdo do disco € fregiiéncia critica
em funciio da freqiiéncia de rotacéo.
Se o disco tem diferengas de simetria, cada freqiiéncia natural fkl € dividida em dois
valores fiq@ e fjq@, ambos relacionados ao mesmo modo de vibrar, que diferem-se
em 90°/k na rotagio dos didmetros nodais.

Os impelidores que possuem dentes ou l4minas modificando a prépria simetria,

como € o caso desse que estamos estudando, sdo, portanto, estruturas de espectro de

12



freqiiéncia com valores duplos de freqiiéncia natural. Embora teoricamente esse efeito

seja importante, na prética ele geralmente € desprezado. Além disso, € dificil detecta

FIGURA 5.1.1: ENSAIO EXPERIMENTAL NUMA RODA DE TURBINA COM
TRES DIAMETROS NODAIS.
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FIGURA 5.1.2: COMPOSICAO DE DUAS ONDAS IGUAIS SE PROPAGANDO
EM DIRECOES OPOSTAS PARA PRODUZIR UMA VIBRACAO VERTICAL.
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FIGURA 5.1.3: CURVA1 :FREQ. DE EXCITACAO X FREQ. DE ROTACAO
CURVAZ2:FREQ. CRITICA X FREQ. DE ROTACAO

Se o disco tem diferencas de simetria, cada freqiiéncia natural fkl € dividida
em dois valores fiq® e fiq@, ambos relacionados ac mesmo modo de vibrar, que
diferem-se em 90°/k na rotaciio dos didmetros nodais.

Os impelidores que possuem dentes ou laminas modificando a prépria simetria,
como & o caso desse que estamos estudando, sdo, portanto, estruturas de espectro de
freqiiéncia com valores duplos de freqiéncia natural. Embora teoricamente esse efeito
seja importante, na prdtica ele geralmente € desprezado. Além disso, € dificil detectar
o efeito da separacdo da freqiiéncia em testes experimentais em ventiladores radiais. A

FIGURA 5.1.4 mostra o mesmo rotor com trés didmetros nodais ¢ duas formas

distintas de vibrar causadas pela existéncia de assimetria dos furos da roda.

FIGURA 5.1.4: EFEITO DA DIVISAQ DO ESPECTRO DE FREQUENCIA
CAUSADO POR ASSIMETRIA DO ROTOR.
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5.2) MODELAMENTO EM ELEMENTOS FINITOS

A engenharia lanca mdo de Modelos, representacdes simplificadas da
realidade, para elaborar os projetos € prever, mais ou menos precisamente, o
comportamento da materiatizagdo do projeto apds sua construgao.

A andlise em engenharia requer a idealizagio de sistemas na forma que
possibilite seu estudo, a formulacio das equagdes de equilibrio que o governa, a
solucio das equagdes, e a interpretacao dos resultados.

Na anglise de sistemas discretos, a resposta real do sistema pode ser
diretamente descrita pela solugdo de um nimero finito de varidveis estdticas. No caso
de sistemas continuos, a formulagdo das equacdes de equilibrio advém de uma andlise
de equagdes diferenciais que regem a resposta do sistema. A solugdo exata dessas
equacdes, satisfazendo todas as condi¢des de contorno, s6 é conseguida em sistemas
simples, e, para sistemas complexos, utiliza-se procedimentos numéricos para predizer
as respostas dos modelos. Esses procedimentos, em suma, reduzem sistemas continuos
para modelos discretos que podem ser analisados como sistemas fisicos discretos.

Na prética é uma decisdo preliminar importante a ser realizada pelo analista, se
o modelo serd tratado discreta ou continuamente.

Além disso, na andlise continua deve-se decidir como o sistema é melhor
reduzido para um modelo numérico apropriado. E nesse ponto que o procedimento de
elementos finitos tém muita valia porque a técnica de elementos finitos em conjunto
com computadores tém capacidade de discretizagiio e de solucionar sistemas continuos
de uma maneira sistemdtica, e possibilita a extensdo pratica de procedimentos

cldssicos para sistemas complexos.
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5.2.1) NOCOES DA TEORIA DE PLACAS

O nome "placa” identifica um modelo criado para simplificar a realidade, mais
precisamente, uma famflia de modelos.

A teoria de placas visa tratar 0 comportamento de estruturas e entes fisicos
onde duas de suas dimensbes sio maiores que a terceira, bem como o comportamento
de chapas em flexao.

Nas estruturas reais, uma chapa poderd ser curva ou plana, tendo certa regido
em regime eldstico e outra em regime pldstico. As cargas podem ser de ordem
estiticas ou dindmicas, sendo ortogonais a superficie da unidade (cargas laterais,
contituidas de pesos, pressdo uniforme ou hidroestdtica etc) ou tangenciais ( resultante
de tensdes atuantes sobre o contorno da unidade). Suas deflexdes méximas poderdo
ser bem menores ou no, que a prépria espessura.

As simplificagdes a que se recorre nessa teoria , sdo quatro, a saber:
1° Hipétese: O material permanece eldstico;
2° Hipétese: O plano de meia espessura nao se deforma pela flexéo,
3° Hip6tese: Na seguinte expressdo do raio de curvatura, pode-se despresar a

contribuigdo da derivada primeira.

1/Rn= -(Bzwlanz)/[1+(6w13n)2]%=‘_- -(0*w/on?), (5.2.2.1)

onde Rn é o valor do raio de curvatura, w é o deslocamento da chapa devido a0
carregamento e n € a dire¢do em que se mede 0 deslocamento da placa;

4° Nas deformacdes de flexdo podem ser desprezadas as contribui¢des de oz, 1XZ € T

yX.
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5.2.2) TECNICAS DE SOLUCOES APROXIMADAS

E evidente pela a natureza de um problema dinamico que o volume de cdlculo
para se obter uma resposta dindmica deve ser significativamente maior do que numa
andlise estitica. Considerando uma anélise de superposi¢éo de modos, o principal
esforco computacional & gasto nos célculos de fregliéncia e modos de vibrar que
também requer maior esfor¢o que uma andlise estdtica.

O problema a ser solucionado, resume-se basicamente na relacdo:

K¢ = Ad, (5.2.2.1)

onde K é a matriz de rigidez de um unico elemento finito ou de um conjunto dos
mesmos, ¢ € um autovetor com componentes independentes no tempo e A 0 autovalor
correspondente ao autovetor.

Existem n autovalores e autovetores correspondentes que satisfazem a equagao
(5.2.2.1). O enésimo par de autovalores € autovetores é indicado como (An,$n), onde

os autovalores sdo ordenados de acordo com suas magnitudes:

0<AIA2<.. . <An-1<An.  (5.2.2.2)

A solugiio para m pares de autovalores e autovetores pode ser escrita:

K® = ®A, (5.2.2.3)

onde @ & uma matriz n X m com suas coluna iguais aos m autovetores A € uma

matriz diagonal n x n listando os correspondentes autovalores.
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Um outro problema freqiientemente encontrado ¢ aquele para ser resolvido
com andlise de superposicdo de modos de vibrar. Nesse caso consideramos a seguinte

relacdo:

K¢ = AMé¢, (5.2.2.4)

onde M é a matriz de massa do conjunto de elementos finitos. Os autovalores €
autovetores sio o quadrado da freqiiéncia de vibragdo , oi?, e o0s vetores
correspondentes aos respectivos modos de vibrar.

Analogamente com a solucdo para m autovalores € autovetores

correspondentes, podemos escrever:

K® = M®A. (5.2.2.5)

Note que a expressao (5.2.2.4) pode ser simplificada para a (5.2.2.1) caso a
matriz M seja a matriz identidade. Em outras palavras, os autovetores € autovalores
da equacdo (5.2.2.3) podem representar o quadrado da freqiiéncia e os modos de
vibrar de um sistema quando uma massa unitdria € especificada para cada grau de
liberdade. Considerando os possiveis autovalores da solucdo de (5.2.2.1), o problema
gerado em (5.2.2.4) tem autovalores maiores ou iguais a zero, onde O numero de
zeros & sempre igual ao mimero de corpos rigidos do sistema.

Técnicas de solucdo apropriadas foram desenvolvidas para calcular os menores
autovalores e autovetores correspondentes de (5.2.2.4), quando a ordem do sistema €
grande. A maioria dos programas utilizados usa técnicas de solugdo exata na andlise

de sistemas de pequena ordem.
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5.2.3) METODO DE LANCZOS

O método de Lanczos foi inicialmente proposto para a tridiagonalizagdo de
matrizes. Uma vez que a matriz de coeficientes de um problema genérico seja
tridiagonal, os autovalores € vetores podem ser calculados efetivamente utilizando o
METODO DE INTERACAO DE VETORES,

Seja x um vetor inical arbitrdrio; normalizando-o com relagdo a matriz M para

obter x1:

X1 =Xy y=(xtMx)*%

Também, seja B1 = 0. No algoritmo de Lanczos calcula-se os vetores x2, ..., Xq

usando a sequinte equagio parai =2, ..., q
Kxj = Mxj.1 (5.2.3.1)
aj-1 = x4Mxjq (5.2.3.2)
£ = Xj - 0§-1%i1 - Pi-1%i-2 (5.2.3.3)
Bi = (xiMx;)% (5.2.3.4)
x; = Xi/Bi (5.2.3.5)

Teoricamente, as sentengas de vetores x4, i = 1, ..., q, geralmente usando as
relagdes acima sdo M-ortogonal e a matrix X = [ X1, ..., Xq] satisfazem a sequinte
equagao:

Xt(MKM)X = Tgq (5.2.3.6)
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onde Tgq € tridiagonal e de ordem q

"o, B =
B, a: B

(5.2.3.7)

O B,

L B a.

Usando (5.2.3.6) pode-se relacionar os autovalores e autovetores de Tq

quando q=n com os autovalores da equac¢do (5.2.2.4), que pode ser escrita como:

1/AM¢ = MK'M¢ (3.2.3.3)

Isto €, usando a transformagdo

¢ = X (5.2.3.9

€ (5.2.3.6) obtem-se (5.2.3.8)

Tpé= 1/Ad (3.2.3.10)

Consequentemente, os autovalores de Ty, sdo reciprocos dos autovalores de
(5.2.2.4) e os autovetores dos dois problemas sdo relacionados como fixado em
(5.2.3.9).

O algoritmo de Lanczos, na pritica, devido aos erros de arredondamento,
destroi a ortogonalidade da matriz Ty ; levando o método a convergir para
autovetores repetidos.

Assim, verifica-se que solugdes de grandes sistemas de vetores xi nio serdo

adequadamente M-ortogonais para os modos correspondentes aos autovetores mais

20



elevados. Por essas e outras razdes, maiores pesquisas estdo sendo gastas no método
de Lanczos basico.

O uso pritico do algoritmo de Lanczos indica que se q € significativamente
menor que n, os autovalores de Ty sdo uma boa aproximagdo para os menores

autovalores de (5.2.2.4).

5.2.4) METODO DE INTERACAO DE VETORES

Na solugdo de um autovetor ou de um autovalor necessita-se utilizar de uma
interagdo. Nesse método a relagdo basica considerada € igual a expressdo (5.2.2.4).
O objetivo & satisfazer essa expressdo. Assume-se um vetor para ¢, dito x1, €

assume-se um valor para A , A =1. Pode-se calcular:

Ri=(HMxp (5.2.4.1)

Desde que xj seja um vetor arbitrdrio, em geral, ndo ¢ vilido a relagio
Kx1=Rj. Se essa relagdo ¢ vélida, entfio xj pode ser um autovetor. Caso contrdrio

encontrar-se outra relagio, a saber:
Kxp=R;  x9#x1(5.2.4.2)
onde %3 é solugio de deslocamento correspondente para a forca aplicada Ry. Nesse

caso se substitui o valor de xq por x3 e reinicia o ciclo. E pela repeticio desse ciclo

que obtemos as melhores aproximagdes para os valores dos autovetores.
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6) METODOLOGIA DO PROJETO

Ap6s obter os desenhos do rotor, cedidos pela Kepler Weber, uma empresa de
comtrole ambiental, inicializou-se a elaboragfio do modelo sélido do rotor (FIGURA
4.1) através do software I-DEAS MASTER SERIES desenvoivido pela SDRC.

Para a elaboragdo da malha foram utilizados elementos de placa , devido as
caracteristicas do projeto do rotor. Foi desconsiderado o aumento da espessura nos
pontos de solda. A malha foi feita de forma mapeada indicando o nimero de nés em
cada aresta do modelo. Na FIGURA 6.1 mostra-se a janela indicando elementos de
quatro nés de casca e a indicagio de malha mapeada.

O modelo utilizado para se criar a malha foi um modelo de 1/20 do real com
superficies médias. Veja na FIGURA 6.2 o modelo com superficies médias.
Inicialmente foi feita a malha desse modelo, depois foi feito a reflexdo no plano da
chapa central e finalmente rotacionou-se toda essa parte dez vezes, tendo como ponto
central de rotagdo o centro do impelidor.

Na FIGURA 6.3 temos a foto em quatro vistas da malha e na FIGURA 6.4
temos a malha sombreada.

A malha teve suas arestas livre verificadas pelo software para visualizacdo dos
contornos dos elementos. Veja na FIGURA 6.5 a representacdo das arestas livres.

Foram simulados vérias condigdes de contorno, a primeira engastando apenas
o raio interno do rotor, FIGURA 6.6, outra com o raio da dltima camada de furos de
fixagdo engastados, FIGURA 6.7, e por fim uma com 16 nds de restri¢io na altura
do dltimo raio de furos de fixa¢io e o raio da furacdo intermedidria engastado,
FIGURA 6.8. Foram restringidos todos os movimentos apesar de poder se
desconsiderar a rotagdo no plano z(axial), além de outras. Note-se que sdo descartados
os elementos internos ao didmetro de engastamento; indica-se assim apenas o ltimo

raio de engastamento.
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Foi criado um material préprio para os elementos, ACO1, veja FIGURA 6.9,
onde o valor do médulo de elasticidade do ago padrio foi mudado para 1.9x1(¢

mN/mm?2, porque o rotor, como se sabe, trabalha a 70°C.

Define Mesh

FIGURA 6.1: TABELA DE ELEMENTOS DE CASCA COM QUATRO NOS E
INDICACAO DE MALHA MAPEADA
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FIGURA 6.2: VISTA DE 1/20 DO MODELO COM SUPERFICIES MEDIAS
PARA ELABORACAO DA MALHA DE ELEMENTOS FINITOS.

FIGURA 6.3: QUATRO VISTAS DA MALHA.
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FIGURA 6.5: VERIFICACAO DAS ARESTAS LIVRES DO MODELO EM

ELEMENTOS FINITOS REFERENTE AO ROTOR
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FIGURA 6.6: VISTA DA MALHA COM RESTRICOES DE ENGASTE NO
DIAMETRO INTERNO DA PLACA CENTRAL.

FIGURA 6.7: VISTA DA MALHA COM RESTRICOES DE ENGASTE NO
ULTIMO RAIO DE FIXACAO
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FIGURA 6.8: VISTA DA MALHA COM 16 RESTRICOES NO ULTIMO RAIO DE
FIXACAO E COM O RAIO INTERMEDIARIO ENGASTADO.

FIGURA 6.9: TABELA DO MATERIAL ACO1 CRIADO PARA O ROTOR.
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Ap6s essa etapa, elaborou-se a andlise dinamica pelo método de Lanczos, onde

obtivemos os resultados descritos e demonsirados no préximo tépico.

Comparou-se por fim os resultados experimentais com os resultados

encontrados na analise.
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7) RESULTADOS ENCONTRADOS

Nos ensaios realizados pelo IPT, utilizando o método de ressonancia pela fase,

o rotor apresentou os seguintes modos e freqiiéncias naturais de vibrar:

N° de didmetros nodais Fregiiéncia natural encontrada [hz]

1 72.5

147.6

196.4

198.8

204.4

208

~J{™ || WD

251

8 224

Através da andlise elaborada pelo I-DEAS, encontramos 0s seguintes

resultados para a malha observada na FIGURA 6.8, no caso do rotor estaciondrio:

Nimero de didmetros Fregiiéncia encontrada FIGURA

nodais [Hz] n°,
1 73.59 7.1
- 107.59 7.2
2 156.75 7.3
- 223.59 7.4
3 228.18 7.5
4 232.00 7.6
- 238.01 7.7
5 238.24 7.8
6 241.25 7.9
i 261.83 7.10
- 273.71 7.11
3 282.52 7.12

obs.1: Como se sabe, as freqiiéncias com diimefros nodais para estruturas ndo totalmente

axisimétricos, no caso nosso rotor, apresentam-se em dobro;
obs.2: As freqiiéncias com difmetros nodais sem designagio ( - ) sho formas de vibrar
peculiares, a saber, como “guarda chuva" dentre ouiros.
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FIGURA 7.3: QUARTA FORMA DE VIBRAR COM DOIS DIAMETROS NODAIS
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Para a FIGURA 6.6, que compreende a malha com restrigdes no didmetro
interno da chapa central, levantamos a primeira forma de vibrar, descrita na FIGURA

7.13, com a fregiiéncia de vibragdo para esse modo valendo 38,00Hz.

Numero de didmetros Freqiiéncia [ Hz ] FIGURA
nodais |
1 38,00 6.13

“disc-ussres< jesn-projeto formaturs”
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FIGURA 7.13: PRIMEIRA FORMA DE VIBRAR COM UM DIAMETRO NODAL
PARA A MALHA E RESTRICOES DESCRITAS NA FIGURA 5.6

No caso da FIGURA 6.7, que possui as restrigdes no tltimo raio de fixagdo,
foi levantada a primeira forma de vibrar, com um didmetro nodal, € encontrada a

fregiiéncia de 76.95 Hz de vibragdo. Veja a FIGURA 7.14.

Nimero de didmetros Freqiiéncia FIGURA
nodais
1 76.95 6.14
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FIGURA 7.14: PRIMEIRA FORMA DE VIBRAR COM UM DIAMETRO NODAL

PARA A MALHA E RESTRICOE DESCRITAS NA FIGURA 5.7

No caso do rotor pudemos levantar as propriedades do modelo sélido criado e
da malha mostrada na FIGURA 6.8. Essas propriedades s8o mostradas nas FIGURAS

7.15 e 7.16 respectivamente.

FIGURA 7.15: PROPRIEDADES DA MALHA
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FIGURA 7.16: PROPRIEDADES DO ROTOR

Das figuras acima podemos verificar os sequintes resultados:

PROPRIEDADES MALHA ROTOR SOLIDO**
VOLUME [ mm? ] 2.042x10° 2.1886x10°
MASSA[Kg ] 1.597x10° 1.502x1¢°

C.G.* -0.766x10°,2.848x10°,-3.33x10” -2.213652,0.539609,-0.01646

*_ para o centro de coordenadas no centro do rotor (0,0,0).

**_ calculado com média acurdcia.
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8) DISCUSSAO

A partir dos resultados encontrados para a malha da FIGURA 6.8 verifica-se

que o eITo em comparagao com 0s resultados experimentais s30:

Nimero de Valor de Valor da freqiiéncia | Erro [%]
didmetros nodais freqiiéncia encontrada
experientais [Hz ]
[Hz]
1 72.5 73.59 1.52
2 147.6 156.75 6.20
3 196.4 228.18 16.18 |
4 198.8 232.00 16.70 |
5 204.4 238.24 16.55
6 208 241.25 15.98
7 221 261.83 18.48
8 224 282.52 26.13

No caso da primeira fregiiéncia natural, podemos levantar 2 sequinte

comparagdo para as mathas das figuras citadas abaixo:

FIGURA FIGURA FIGURA Rotor real
6.6 6.7 6.8
Primeira 38.00 76.95 73.59 72.5
freqiiéncia
natural [Hz]
Erro [%] -47.6 6.14 1.52 ==
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Pode-se verificar, pela primeira tabela, que a malha da FIGURA 6.8 ou deve
possuir uma massa levemente menor que o modelo real, ou deve estar ligeiramante
mais rfgido. A primeira hipétese deve ser descartada pois o rotor real possui cerca de
duas toneladas, valor esse de acordo com os dados retirados da malha. Assim, como
era de se esperar, O rotor estd mais rigido que o modelo real, lembre-se que quanto
maior a massa menor sua freqiiéncia de vibragdo, € quanto maior a rigidez, menor a
freqiiéncia.

Na segunda tabela nota-se a influéncia da rigidez no resultado. A FIGURA
6.6 possui restri¢des apenas no didmetro interno da chapa central, proporcionando
uma rigidez muito menor que nos casos da FIGURA 6.7 e 6.8, bem como do modelo
real.

De todas as restricoes impostas, a da FIGURA 6.8 é a que mais se aproxima
da real.

O rotor real possui uma flange de fixagio que proporciona maior massa ao
sistema, flange essa desconsiderada nas andlises elaboradas.

Os raios de fixagdo do apoio da flange, conforme dito no tépico DESCRICAO
DO PRODUTO, sio 315mm( 16 furos), 390mm (16 furos), 477.5mm ( 24 furos);
mas as malhas criadas apenas retrataram fixagbes ou no didmetro interno da chapa
(FIGURA 6.6), ou no raio méximo de fixagdo (FIGURA 6.7), ou mesclaram apenas
16 furos no raio maximo de fixagdo e engastaram o raio médio de 390mm (FIGURA
6.8), ndo representando assim o caso real e apresentando erro em seus resultados. A
vinculacdo atua diretamente na rigidez do primeiro modo de vibrar, pois esse modo
proporciona a movimentacdo da parte interna do impelidor e as restrigdes 14 impostas
impedem esse movimento. Para os demais modos, essas vinculagoes influenciam mais
brandamente, pois, o fato de aparecercm mais de um didmetro nodal passando pelo
centro do rotor faz com que seu movimento seja praticamente nulo. Dessa forma essa

diferenca de vinculagdo afeta consideravelmente o valor da fregiiéncia.
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Apesar do erro entre as freqiiéncias naturais enconiradas pelo programa
aumentarem conforme aumentam 0 niimero de didmetros nodais, € © primeiro modo
que possui real importéncia pois possui a freqiiéncia mais préxima da fregiiéncia de
trabalho; pois caso seus valores estejam muito pertos hé problema de auto-excitagdo
que provocaria grandes danos no rotor.

O fato das freqiiéncias, para maiores nimero de didmetros nodais, também
apresentarem-se significativamente maiores que as encontradas experimentalmente é
devido as chapas de desgaste estarem incluidas nas pds do impelidor na malha criada,
impossibilitando a movimentacdo das chapas sobre as pas ¢, consequentemente,

aumentando a rigidez do rotor € as fregiiéncias dos modos de vibrar.
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9) CONCLUSAO

Para um impelidor radial, os testes de fregiiéncia natural e de modos de vibrar
eram realizados experimentalmente e numericamente. O confronto entre os resultados
demonstra que a exatiddo dos resultados numéricos encontrados ndo ¢ tao confidvel
quanto para levantamentos experimentais. Assim € necessério que sejam levados em
consideragio caracterfsticas do modelo real como a forma real de fixagao do rotor,
chapas de desgaste desvinculadas das pds do rotor, dentre outras.

Pelos resultados encontrados concluimos que as condi¢bes de contorno
influenciam significativamente no resultado obtido, fazendo o analista ter de pesquisar

a melhor forma de representar o €aso real.
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