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RESUMO

A analise de tensdes em impelidores de ventiladores centrifugos pelo método dos
elementos finitos revela que seus componentes sédo altamente solicitados e sujeitos
a campos de tensGes complexos. Tradicionalmente, o projeto estrutural de
impelidores centrifugos é realizado a partir do célculo das tensbes estaticas
provenientes da forca centrifuga, e o comportamento dindmico do impelidor é
frequentemente verificado atravées de estudos de vibragbes livres frente ao
conhecimento das fontes de excitacdo. Por tal abordagem néo € realizada qualquer
avaliacdo quanto aos niveis de tensfes dindmicas nos componentes do impelidor.
Neste trabalho, contudo, a determinacdo das tensfes dinamicas € apresentada
como uma importante ferramenta para avaliar a integridade estrutural de um
impelidor centrifugo durante a sua operacdo. Para tanto, calculos de resposta sao
realizados no rotor e, isoladamente, no impelidor de um ventilador centrifugo,
conduzindo a uma nova metodologia para a analise estrutural destes equipamentos

através do método dos elementos finitos.

Palavras-chave: Ventiladores centrifugos. Impelidor. Tensbes estaticas. Tensbes

dindmicas. Método dos elementos finitos.



ABSTRACT

Stress analysis of centrifugal fan impellers through the finite element method reveals
that its components are highly stressed and subjected to complex stress fields.
Traditionally, the mechanical design of centrifugal impellers is performed from the
study of the static stress levels due to the centrifugal force. The impeller dynamic
behavior is evaluated through free vibration analysis and also with the knowledge of
the main excitation sources. This approach does not consider any assessment on the
dynamic response of the impeller components. In this work, however, the dynamic
stress determination is presented as an important tool in order to evaluate the
structural integrity of centrifugal fan impellers during its operation. For this purpose,
frequency response analysis is performed on the rotor and, separately, on the
centrifugal fan impeller, leading to a new methodology for structural analysis of these
equipment through the finite element method.

Keywords: Centrifugal fans. Impeller. Static stresses. Dynamic stresses. Finite

element method.
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1 INTRODUCAO E OBJETIVOS

Ventiladores sdo maquinas rotativas que fornecem energia continuamente
para um gés. Esse processo de transferéncia de energia é utilizado para vencer a
resisténcia ao escoamento inerente a instalacdo, de modo a promover o escoamento
e 0 aumento da pressado do gas. De acordo com a dire¢cdo do escoamento através
de um impelidor - elemento rotativo que transfere energia ao fluido, também
denominado roda - os ventiladores podem ser classificados em duas categorias:
axiais ou centrifugos; embora ainda existam tipos hibridos com caracteristicas
mistas. O presente trabalho tem como objetivo estudar exclusivamente os
ventiladores centrifugos.

Como o préprio nome indica, ventiladores centrifugos utilizam o principio da
forca centrifuga para movimentar um volume de ar ou gas: o fluido entra no
impelidor na direcdo axial e sai na direcao radial, a medida em que a pressédo €&
desenvolvida. A carcaca do ventilador € utilizada para conduzir o fluido da periferia
do impelidor - cujos diametros variam entre 200 mm a mais de 5 m - até a direcéo
desejada. Como uma parcela consideravel da pressao desenvolvida no rotor esta na
forma de energia cinética, a carcaca também converte parte desta pressao dinamica
em presséo estatica. Um motor elétrico é comumente utilizado para acionar o rotor".
A Figura 1.1 apresenta os principais componentes de um ventilador centrifugo.

As palhetas (ou pas) constituem a principal superficie de trabalho da roda,
arrastando o ar em um movimento circular, enquanto as forcas centrifugas aceleram
radialmente o volume de ar. As palhetas sédo suportadas por um disco lateral e por
um disco traseiro — no caso de ventiladores de simples-entrada — ou um disco
central, para ventiladores de dupla-entrada. Existe uma grande variedade de
impelidores de ventiladores centrifugos, cada qual com suas vantagens e
desvantagens especificas em termos de eficiéncia e resisténcia, 0 que o0s torna

adequados para diferentes aplicacdes.

! Embora os termos impelidor, roda e rotor sejam empregados com frequéncia como sinénimos, o
presente estudo considerard o termo rotor como o conjunto formado pelo impelidor e o eixo do
ventilador.
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Motor Elétrico

.

, Mancal
hidrodinimico
Rotor

Manecal
hidrodinamico

Figura 1.1 - Ventilador centrifugo com roda montada entre mancais (Disponivel em:
<http://mww.howden.com>)

Em geral, ventiladores centrifugos apresentam palhetas nas configuracdes
radiais (pas retas), curvadas para frente, curvadas para tras ou aerofélio, sendo que
as duas ultimas configuracdes conduzem a eficiéncias mais elevadas. A Figura 1.2
mostra o rotor de um ventilador centrifugo, com a identificacdo de seus principais

componentes.

Disco Central

Disco Lateral

Disco Lateral

Palheta

Figura 1.2 - Rotor de um ventilador centrifugo de dupla-entrada (Disponivel em:
<http://www.howden.com>)
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Comumente, o impelidor é conectado ao eixo do ventilador através de um
cubo, onde o disco traseiro ou central da roda é soldado. O rotor é apoiado em um
mancal livre e em um mancal de escora (capaz de suportar cargas radiais e axiais),
gue podem ser hidrodindmicos ou de rolamento. Dependendo da configuracéo, a
roda pode ser posicionada entre mancais ou em balango no eixo. O acionamento por
motor elétrico pode ser direto, através de polias e correias ou através de um
acoplamento. Em geral, ventiladores menores apresentam uma estrutura de suporte
metalica para 0 motor e 0s mancais, sendo esta parafusada a fundacdo. Em
ventiladores mais robustos, com diametros maiores de 2 metros, sdo empregados
pedestais metalicos na fundagéo.

Ventiladores centrifugos estdo presentes em uma infinidade de industrias
primarias, tais como as de geracdo de energia, siderurgia, mineracdo, cimento,
processos petroquimicos, dentre outras. Estima-se, por exemplo, que, no Reino
Unido, os ventiladores utilizam cerca de 28500 GWh/ano, representando um custo
anual de £ 72 bilhdes. O potencial para a economia de energia € de 20 a 25% -
equivalente a £ 14.4 a 18 bilhdes/ano. Dois tercos destas economias potenciais sao
provenientes de melhorias nos sistemas e um terco € proveniente dos ventiladores
propriamente ditos (RADGEN, 2002). Verifica-se que em inumeras plantas, o0s
ventiladores de processo de aplicacdo pesada - denominados heavy duty centrifugal
fans - assumem papéis essenciais na producdo. A parada de um ventilador de
processo em plantas de pelotizacdo ou sinterizacéo, por exemplo, implica em perdas
incalculaveis associadas nao somente aos prejuizos inerentes a parada da
producdo, mas também a danificagdo de componentes do sistema que dependem
do funcionamento continuo dos ventiladores. A importancia econémica desta
tecnologia também fica evidenciada pelos inUmeros sistemas de monitoramento e
controle dos ventiladores, bem como pela aquisicdo de rotores e componentes
sobressalentes, que garantem seu funcionamento continuo ou que minimizam os
tempos de parada.

Neste contexto, o projeto do ventilador deve considerar ndo somente 0s
aspectos aerodinamicos - no sentido de aumentar a eficiéncia dos ventiladores e dos
sistemas visando a reducdo dos custos de energia - mas também o0s aspectos
estruturais, de modo a garantir a integridade de seus componentes. A falha em
algum componente do ventilador em operagcdo, como a de uma palheta, pode

provocar acidentes gravissimos. O seu dimensionamento deve passar
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obrigatoriamente pela avaliagdo das tensbes e das caracteristicas dindmicas do
ventilador quando em operacgdo. A busca por maiores desempenhos implica na
construcao de ventiladores com rotagao e diametros mais elevados, aumentando os
esforcos centrifugos (JORGENSEN, 1999). O compromisso entre estas duas frentes
- aerodinamica e estrutural - apesar de muitas vezes conflitantes, deve ser

estabelecido no projeto de um ventilador.

1.1 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Um impelidor em rotagdo armazena uma quantidade de energia cinética
significativa que é liberada de forma explosiva no caso da falha de algum de seus
componentes. O projeto mecéanico de ventiladores centrifugos deve garantir niveis
aceitaveis para as tensdes provenientes da forca centrifuga. Aspectos relacionados
a dinamica vibratéria dos rotores e impelidores também devem ser avaliados
detalhadamente a fim de garantir a sua integridade estrutural.

Neste contexto, a revisdo bibliografica que sera apresentada a seguir busca
discutir as diversas abordagens presentes na literatura no que diz respeito ao
céalculo estrutural de maquinas rotativas e, a partir delas, identificar as necessidades

especificas do projeto de ventiladores centrifugos.

1.1.1 Tensoes Estaticas

Por tensbes estaticas pode-se entender as tensdes produzidas em
decorréncia de carregamentos constantes que atuam em um componente;
ressaltando-se aqui que também os carregamentos externos podem contribuir para
essas tensfes. A pressdo de um ventilador produz tensGes estaticas no rotor e na
carcaca. Um rotor de ventilador centrifugo que opera em velocidade constante esta
sujeito a tensdes estéticas decorrentes da forca centrifuga.

Segundo Jorgensen (1999), tensdes estaticas podem ser obtidas por

medi¢bes com auxilio de strain-gages e outras técnicas experimentais. Também
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para este fim podem ser utilizados métodos de calculo analiticos ou técnicas de
elementos finitos, apresentadas por Bathe (1996), Cook (1995), entre outros.
Jorgensen (1999) pondera que a andlise através do Método dos Elementos Finitos
(MEF) propicia muitas informag¢des, mas elas podem n&o ser suficientes para
garantir a integridade estrutural de cada ventilador. Frequentemente, tanto o método
experimental quanto o método dos elementos finitos revelam as &areas com
problemas no projeto do ventilador. Caso um método de anélise menos rigoroso seja
utilizado, muitos destes problemas podem passar despercebidos. Apesar de o
método experimental ser interessante, ele se torna impraticavel, na medida em que
a analise exige que o procedimento se realize para cada ventilador fabricado.

Inimeros fabricantes desenvolveram regras de projeto para o calculo
estrutural de seus produtos e a verificagdo das tensdes em cada um dos
componentes dos ventiladores pode ser realizada a partir de formulacbes
relativamente simples. Em muitos casos, o emprego de analises mais rigorosas nao
€ conveniente, uma vez que os modelos desenvolvidos empregam calculos
analiticos que, aliados a experiéncia dos fabricantes, sdo suficientes para permitir a
avaliacdo segura da integridade estrutural do ventilador. Entretanto, ventiladores de
processo podem apresentar geometrias mais complexas ou estar submetidos a
aplicacbes mais severas, como a operacao continua em altas temperaturas, ciclos
de liga/desliga frequentes, movimentacdo de gases com particulados aderentes,
dentre outras. Ademais, em alguns casos, é possivel que o ventilador projetado
esteja fora da experiéncia do fabricante. E interessante notar que o processo de
producéo de ventiladores de grande porte € caracterizado pela producéo individual,
evidenciando a importancia do dominio da tecnologia do produto (PONGE-
FERREIRA, 1994). Nestas situacdes, os fabricantes frequentemente recorrem a
analise por meio do MEF.

A distribuicio de tensdes em um ventilador centrifugo pode ser obtida
aproximadamente através de calculos analiticos simples. As palhetas, por exemplo,
sdo modeladas como vigas engastadas em ambas as extremidades (disco lateral e
disco central ou traseiro) e sujeitas a um carregamento uniforme. Neste caso, 0s
momentos fletores e as correspondentes tensdes sao facilmente determinadas. Tal
analise sugere que as tensdes maximas ocorrem em ambas as extremidades, o que
geralmente é verdade (JORGENSEN, 1999).
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Hearn (1997) e Young e Budynas (2002) apresentam o equacionamento da
distribuicdo de tensBes em discos, anéis e cilindros submetidos a um movimento
rotativo. A analise de um disco rotativo com um furo central e de espessura
constante conduz a distribuicdo das tensdes radial e tangencial. Os valores maximos
das tensdes e sua localizacdo também sdo facilmente determinados. Tal analise
constitui um modelo valido para avaliar as tensdes nos discos de um ventilador
centrifugo. Entretanto, certamente existe interacdo entre as palhetas e os discos
lateral e central ou traseiro, de modo que modelos mais complexos devem ser
empregados na busca de resultados mais precisos.

Bohl (1983, 1988) apresenta o estudo mais valioso encontrado na literatura no
gue se refere ao calculo analitico de tensGes em ventiladores. O autor realiza a
deducao das expressdes para o calculo das tensdes radiais e tangenciais em discos
rotativos - de espessura constante e variavel - com um furo central, analisando seu
comportamento atraves de graficos. Calcula os deslocamentos radiais para um disco
submetido a trés condi¢bes: pressao interna no furo central, disco em rotacdo sem
esforcos externos e disco submetido a esfor¢cos externos na sua periferia. Também
desenvolve o equacionamento para o calculo dos momentos e tensées nas palhetas
dos ventiladores segundo dois modelos distintos: palhetas engastadas em ambas as
extremidades e palhetas apoiadas em suas extremidades através de articulacdes. O
equacionamento para os dois modelos € comparado e discutido.

Segundo Bell e Benham (1978), apesar das tensées no ventilador serem
provocadas pela temperatura, pelas forcas aerodinamicas e pela rotacdo, o efeito
dessa ultima € muito mais relevante que os demais fatores do ponto de vista da
analise de tensbGes. Os autores utilizam o MEF para determinar a distribuicdo de
tensdes em um impelidor centrifugo a partir da modelagem de um quarto da
estrutura completa, devido a sua propriedade de simetria. Para a elaboracéo de tal
modelo, elementos de cascas triangulares com seis graus de liberdade em cada né
sdo empregados. Os resultados sdo comparados com medi¢cdes experimentais
através de strain-gages e brittle coating. Analises semelhantes séo realizadas por
Ramamurti e Balasubramnian (1987) e por Nabi e Ganeshan (1993), cuja avaliacao
das tensdes assume que a estrutura geometricamente periodica pode ser dividida
em setores posicionados simetricamente com relacdo ao eixo de rotacdo, de modo

que as forcas, deslocamentos e tensdes sdo considerados idénticos para cada setor.
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Abordagens semelhantes séo realizadas por Glessner (1967), Deutsch (1962) e
Haerle (1918).

Bhope e Padole (2004) apresentam uma andlise teorica e experimental das
tensBes em um ventilador centrifugo de péas inclinadas para tras, mostrando que o
impelidor € um componente do ventilador altamente solicitado e sujeito a um campo
de tensBes complexo. Através do MEF, os autores investigam a influéncia de anéis
de refor¢co nas palhetas da roda, mostrando que a sua presenca pode auxiliar na
reducdo das tensdes no impelidor. A andlise da roda foi realizada somente para as
tensBes devidas a forca centrifuga, uma vez que as forcas aerodindmicas séo de
menor magnitude. Para tanto, apenas uma secdo do ventilador foi discretizada —
correspondente a uma palheta — devido a simetria da roda. Segundo os autores, 0s
melhores resultados foram obtidos em softwares comerciais e com a discretizacao
dos componentes a partir de elementos de placa triangulares (TRIA3) e
guadrilateros (QUADA4). Tais elementos sdo baseados na Teoria de Placas de
Mindlin que leva em consideragcdo o efeito da deformacdo transversal em
cisalhamento, em contraste com o emprego de elementos de cascas triangulares
com 6 graus de liberdade por nd. Estes ultimos se baseiam na Teoria de Placas
Classica de Kirchhoff, em que a convergéncia e o0s resultados sao

comparativamente menos satisfatorios.

1.1.2 Dinamica de ventiladores centrifugos

VibracGes de ventiladores e dos sistemas estruturais que 0S suportam
constituem um problema comum na industria, uma vez que a seguranca e a vida em
servico destes equipamentos estdo diretamente relacionadas ao seu comportamento
dindmico. Por essa razdo, as maquinas rotativas requerem uma modelagem
detalhada para o seu projeto mecanico e para as manutencdes preventivas.
Consequentemente, o estudo da disciplina dindmica de rotores assume relevancia,
na medida em que avalia as respostas livres e forcadas de sistemas estruturais —
turbinas a gas e a vapor, bombas, compressores, ventiladores centrifugos e axiais —
gque compdem as maquinas rotativas. Analises de vibracdo lateral e torcional sédo

realizadas para avaliar o comportamento dindmico de maquinas rotativas. O
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presente trabalho tem como foco de estudo apenas as vibragOes laterais. O
movimento lateral € definido como perpendicular ao eixo de rotacdo e tipicamente
inclui componentes de pequenas amplitudes de translacdo e de rotagdo em relagao
a duas direcOes perpendiculares (NELSON; TALBERT, 2003).

Todo sistema rotor-mancais possui um nuamero de frequéncias naturais de
vibracdo lateral que podem ser excitadas por diversas fontes, sendo o
desbalanceamento a principal delas. Quando uma das frequéncias naturais €
excitada pelo desbalanceamento, a velocidade angular do eixo que coincide com a
frequéncia natural é denominada velocidade critica (VANCE, 1988). Uma vez que é
impossivel balancear perfeitamente um ventilador, sempre havera uma forca de
excitacdo com uma frequéncia correspondente a velocidade de operacéo. Portanto,
se uma das frequéncias naturais do sistema coincidir com a frequéncia de rotacao, o
resultado sera a ressonancia.

Em ventiladores centrifugos, a primeira frequéncia natural normalmente esta
acima da maxima velocidade de operagcdo. Para controlar a resposta ao
desbalanceamento, normalmente € especificada uma margem entre o modo lateral
de menor frequéncia e a velocidade de operacdo. As normas AMCA 801-01 e API
619 apresentam recomendacdes para o projeto dinamico de ventiladores.

As velocidades criticas ndo sao apenas propriedades do rotor. Os mancais,
suportes e pedestais, a fundacdo e o solo também contribuem para as propriedades
elasticas do sistema (JORGENSEN, 1999). Modelos para a avaliacdo da resposta
em frequéncia ao desbalanceamento estatico sdo apresentados por Rao (1983) e
Vance (1988). Entretanto, cabe lembrar a diversidade de ventiladores existentes. E o
caso de alguns ventiladores de simples entrada, que possuem arranjos que nao sao
simétricos. Nesse caso particular, a andlise de rotores com impelidores em balanco
deve considerar o efeito giroscépico no aumento da primeira frequéncia natural do
eixo (IRONS, 1996). Outros ventiladores sdo apoiados em mancais hidrodinamicos e
as propriedades de rigidez e amortecimento constituem elementos essenciais na
avaliacdo da resposta ao desbalanceamento. Essa variedade de ventiladores
centrifugos justifica o emprego também diversificado de modelos nas suas analises
dindmicas. Citem-se os modelos mais simples, como o de Jeffcott-Laval, até os mais
elaborados - que incluem na sua formulacdo os efeitos giroscopicos e as

propriedades de rigidez e amortecimento dos mancais como funcdo da velocidade



27

angular do rotor. Estudos da vibragéo lateral de rotores também s&o explorados por
Traexler (1977), Lalanne e Ferraris (1990), Genta (1993), entre outros.

Combescure e Lazarus (2008) discutem técnicas de modelagem para a
analise de vibracbes em maquinas rotativas de grande porte através do método dos
elementos finitos. O autor apresenta simulagfes de rotores para diversos niveis de
modelagem, desde o modelo classico de elementos de viga para o eixo e discos
considerados rigidos, até modelos com elementos tridimensionais para avaliar
possiveis intera¢des entre os modos do disco flexivel e do eixo.

E importante observar que o impelidor de um ventilador é composto por
placas e vigas, e cada uma dessas possui uma frequéncia natural. Bohl (1988) e
Jorgensen (1999) apresentam expressfes analiticas para estimar as menores
frequéncias naturais de certos componentes de um ventilador, tais como palhetas e
anéis, assumindo que sejam uniformes. Calculos mais complexos devem ser
realizados para outras formas.

Sayer (1999) apresenta uma discussdo acerca das frequéncias naturais e
modos de vibrar caracteristicos de rotores de ventiladores centrifugos e seus
sistemas estruturais (pedestais, estruturas metalicas e fundacdes). Descreve as
caracteristicas dos modos de vibrar de impelidores de ventiladores centrifugos e
discute as possiveis fontes de excitacdo para cada um dos modos. O autor mostra
gue sistemas mecanicos contendo ventiladores centrifugos podem estar sujeitos a
inimeras forcas dindmicas que constituem fontes de excitacdo, sejam elas de
origem mecanica ou aerodindmica. Algumas destas forcas dinamicas séo inerentes
ao projeto do ventilador, tais como o desbalanceamento, a pressdo de pulsacao
devido a passagem das palhetas, as forcas provenientes do acionamento por polias
e correias; enquanto que outras podem estar presentes devido a um projeto
mecanico ou aerodinamico inadequado, como por exemplo, a operacdo na condi¢cao
de stall.

Ponge-Ferreira (1994) aborda a dindmica vibratéria de ventiladores
centrifugos excitados por acdo aerodinamica. De acordo com o autor, o estudo da
dindmica estrutural torna-se importante para ventiladores de grande porte, pois a
propensdo para a ocorréncia de falhas aumenta com o raio do impelidor e a
velocidade periférica, embora também tenham sido verificadas falhas em
impelidores pequenos. O autor utiliza o MEF para avaliar as caracteristicas

dindmicas de um impelidor e avalia sua confiabilidade estrutural a vibracéo, também
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determinando experimentalmente as frequéncias naturais e modos de vibrar de um
disco. Finalmente, conclui que a modelagem por elementos finitos apresenta boa
concordéancia com os resultados experimentais.

E importante notar que as frequéncias naturais de um rotor de ventilador
aumentam devido ao efeito denominado enrijecimento centrifugo. Em outras
palavras, as frequéncias naturais do rotor em operacdo sdo diferentes daquelas
obtidas a partir de um teste de impacto com o ventilador parado (SAYER, 1999).
Ventiladores centrifugos sdo constantemente submetidos a variacdes de velocidade
de operacao para atender aos requisitos aerodinamicos de uma instalagcéo. Devido
ao efeito de enrijecimento centrifugo, as frequéncias naturais do impelidor serédo
distintas para cada rotacdo de operacao. Trata-se de uma consideracao importante
na avaliacdo do comportamento dinamico destes equipamentos.

Uma vasta quantidade de estudos relacionados ao enrijecimento centrifugo é
apresentada na literatura para o estudo dos modos e frequéncias naturais de
palhetas de turbinas. E o caso de Den Hartog (1956) e Irretier (1988), que utilizam o
Teorema de Southwell aplicado a uma viga rotativa. Den Hartog (1956) afirma que
uma boa aproximacdo da frequéncia natural de uma palheta rotativa pode ser
determinada a partir da frequéncia natural da palheta ndo rotativa (condicéo estatica)
e de um fator de forca centrifuga que considera o efeito de enrijecimento devido a
rotacdo, cujo valor é diferente para cada modo de vibrar da viga. Gans e Anderson
(1991) utilizam este conceito para propor otimizacbes em palhetas de turbina e
apresentam a possibilidade de reducdo de seu peso caso o enrijecimento centrifugo
seja considerado no projeto mecanico. Simulacdes foram realizadas no software MD
Nastran a partir de um modelo de elementos finitos constituido de elementos de
casca de quatro nos. Os autores apresentam a formulagéo utilizada pelo software, a
gual consiste na inclusdo de uma matriz de rigidez diferencial devido ao
carregamento estatico — forca centrifuga — que € incorporada a matriz de rigidez dos
elementos do impelidor. Os resultados indicam que o efeito de enrijecimento
centrifugo € mais pronunciado para os primeiros modos de vibrar da palheta, o que
pode ser observado a partir da Figura 1.3.

Irretier (1988) destaca a importancia de se considerar o0 enrijecimento
centrifugo na analise de vibracbes forcadas em palhetas de turbinas. Esta
consideracao também é realizada por Xiong et al. (2010) a partir da comparacéo da

resposta no dominio do tempo de uma palheta de turbina edlica, com e sem o efeito
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do enrijecimento centrifugo, conforme ilustrado na Figura 1.4. Abordagens
semelhantes sé&o apresentadas por Hitchings (1992), Ramamurti; Subramani e
Sridhara (1995) e Rao; Yu e Shiau (1999). Andlises voltadas a resposta em

frequéncia de impelidores centrifugos ndo foram encontradas na literatura.

"
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Figura 1.3 — Diagrama de Campbell para uma palheta de turbina. As linhas retas indicam as
frequéncias de excitacdo, e as hipérboles as frequéncias naturais da palheta (IRRETIER, 1988)
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Figura 1.4 — Efeito do enrijecimento centrifugo nos deslocamentos das extremidades das palhetas de
uma turbina edlica (XIONG et al., 2010)

A aplicacdo do Teorema de Southwell para considerar o efeito do
enrijecimento centrifugo também €& discutida por Irons (1996) com o objetivo de
incluir a flexibilidade do impelidor nos modelos de dinamica de rotores - resposta ao
desbalanceamento do rotor apoiado em mancais e suportes. Vance (1988) afirma
gue testes experimentais mostraram ser benéfica a inclusdo da flexibilidade da

conexdo entre os discos e 0 eixo para a determinacdo das frequéncias naturais.
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Trata-se de um refinamento para melhorar a exatiddo das frequéncias naturais
calculadas. O autor pondera que a abordagem usualmente utilizada € a de que a
conexao entre os discos e o eixo é rigida, de modo que os discos permanecem em
posicdes normais ao eixo em todos os modos. Entretanto, sobretudo nos primeiros
modos, existe a possibilidade de haver interagcdes entre o disco e o eixo.

Vale dizer que o presente trabalho se isenta de desenvolver um modelo de
dindmica de rotores que inclua o efeito da flexibilidade dos discos. Deste modo, os
modelos de dindmica de rotores utilizados consideram uma conexao rigida entre o
impelidor e o eixo. O efeito do enrijecimento centrifugo é considerado apenas na
analise de resposta em frequéncia do impelidor. Tal abordagem néo traz prejuizos a
metodologia proposta para o célculo estrutural de ventiladores centrifugos, como

sera evidenciado nas proximas secoes.

1.1.3 Respostadinamica a imposicdo de movimentos genéricos

A fabricacdo de qualquer maquina rotativa € inerente um grau de
desbalanceamento. Ventiladores centrifugos em geral sdo fabricados com um grau
de balanceamento G 2.5 ou G 6.3 segundo a norma ISO 1940-1. Em inUmeras
aplicacdes, os ventiladores movimentam gases que contém materiais aderentes ou
particulados abrasivos, o0s quais aumentam o0 desbalanceamento destes
equipamentos ao longo da sua vida atil. Em plantas de cimento, por exemplo, um
ventilador centrifugo certamente esta sujeito a particulados que aderem a superficie
da palheta uniformemente. O desprendimento de uma quantidade de material de
uma dessas palhetas implica na elevacdo do desbalanceamento da maquina e,
consequentemente, no aumento dos niveis de vibracdo; o que, em muitos casos,
exige a parada imediata do equipamento. As recomendacdes para 0s niveis de
vibracdo admissiveis para ventiladores sdo previstas nas normas AMCA 204-01 e
ISO 14694.

Niveis de vibracdo elevados estdo associados a grandes deslocamentos na
regido dos mancais e do impelidor, o que é traduzido pelo aumento dos esforgos,
isto é, dos niveis de tensdao dindmica nos componentes do impelidor. Portanto, os

deslocamentos de translagao e rotacao na regido da conexéo entre o impelidor e o



31

eixo podem ser considerados como excitacbes de natureza dindmica no impelidor.
Um exemplo analogo é o dos movimentos de translagcdo ou rotacdo das fundacbes
de um edificio durante um terremoto.

O estudo do célculo da resposta dindmica de estruturas sujeitas a
movimentos genéricos através do MEF € realizado por Zachariadis (1986), que
verifica a resposta dindmica de uma linha de eixos; o0 que permite estudar os niveis
de tensao a partir da imposi¢cado de movimentos de translagédo dos mancais.

As formulacdes necessérias para as analises de vibracfes lineares de rotores
simples biapoiados através do MEF séo apresentadas por Miller e Schiehlen (1985),
Meirovitch (1986), Genta (1993), entre outros. E importante ressaltar que, no caso
de um ventilador centrifugo, o0 modelo para uma analise da resposta em frequéncia
ao desbalanceamento deve incluir os efeitos giroscopicos e considerar as
propriedades de rigidez e amortecimento dos mancais hidrodinamicos. A
metodologia e as ferramentas para a resposta dinamica de rotores empregadas pelo
presente trabalho séo descritas por Zachariadis (2000, 2006).

Neste ponto, € importante ressaltar que o projeto mecéanico de um ventilador
centrifugo tradicionalmente é dividido em duas frentes: a analise estatica do
impelidor, na qual as tensGes estaticas devido ao carregamento centrifugo séo
calculadas; e a analise dinamica do rotor e do impelidor, com a determinacdo das
velocidades criticas do eixo e com a avaliacdo dos modos de vibrar e frequéncias
naturais do impelidor. Em alguns casos, as tensdes dinamicas sdo obtidas em
campo a partir de strain-gages; em especial na investigacdo de alguma falha do
ventilador, como, por exemplo, a presenca de trincas no impelidor. Entretanto, ndo
foram encontrados registros na literatura de métodos para o calculo das tensbes
dindmicas dos componentes de um ventilador centrifugo.

Neste contexto, mostra-se interessante o0 desenvolvimento de uma
metodologia de célculo das tensbes dinamicas através do MEF. Adicionalmente, a
determinacdo das tensfes estéticas e dindmicas em uma dada velocidade do
ventilador sugere o desenvolvimento de uma metodologia que permita realizar a
composicdo das mesmas, de tal modo que se possa avaliar o nivel total de tensdes
no impelidor. Timoshenko (1955), Meirovitch (1986), entre outros, descrevem a
formulacdo matematica do chamado Principio da Superposicdo e as condices
segundo as quais ele é valido. Segundo este principio, as respostas para um dado

namero de excitagbes distintas realizadas em sistemas lineares podem ser obtidas
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separadamente, e entdo combinadas para obter a resposta considerando-se 0s
efeitos agregados. O emprego deste principio se mostra como uma interessante
ferramenta para a composicado das tensfes estaticas e dinamicas do impelidor e na
avaliacdo da sua integridade estrutural - o que serd discutido em detalhe nas

proximas secoes.

1.1.4 Analise de fadiga de estruturas soldadas

Muitas das falhas apresentadas por impelidores centrifugos estédo
relacionadas a danos por fadiga, o que se traduz pela reducdo da vida util dos
ventiladores. Os processos industriais exigem que estes equipamentos sejam
submetidos a variacdes de velocidade, sendo este o método preferencial para o
controle da vazdo dos gases. Também se verifica que os ventiladores centrifugos
sdo ligados e desligados com relativa frequéncia, em especial em periodos de
manutencdo. E essencial que tais condicbes de operacdo sejam consideradas
através de analises quanto a vida em fadiga dos impelidores, ainda na fase de
projeto mecanico.

Neste ponto, busca-se identificar na literatura recomendacbes e
procedimentos para andlises de fadiga que possam ser aplicadas no estudo dos
ventiladores centrifugos, de modo a ressaltar a relevancia desta analise como uma
das etapas no projeto mecanico destes equipamentos. Nao é o objetivo da presente
dissertacao discutir em detalhes os conceitos e os critérios de projeto envolvidos nas
analises de fadiga, mas sim fornecer elementos para que estudos mais detalhados
sejam realizados a partir da metodologia apresentada neste trabalho para a analise
estatica e dinamica de ventiladores centrifugos. Os conceitos e teorias utilizadas
para modelar as falhas por fadiga sdo apresentados por Juvinall (1967), Norton
(1998), entre outros.

Ventiladores estdo sujeitos a carregamentos centrifugos que introduzem
elevados niveis de tensdo estaticas em seus componentes. Estes niveis de tensao
frequentemente sdo maiores que o limite de fadiga das soldas do impelidor, de modo
gue as variacoes na velocidade do ventilador, ou ciclos de liga e desliga, conduzem

a reducdo da vida em fadiga do ventilador. Portanto, raramente os impelidores
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centrifugos apresentam vida em fadiga infinita e atencéo especial é dada a analise
das soldas no impelidor. A analise de fadiga em estruturas soldadas volta-se para o
estudo da propagacédo das trincas inerentes as soldas a cada ciclo de tensdes a que
estas estruturas séo submetidas.

Os critérios de projeto voltados para analises de fadiga em estruturas
soldadas sdo discutidos por Maddox (2000). O autor ressalta que a fadiga € a
principal causa de falha em estruturas soldadas, o que justifica o emprego de
procedimentos que permitam avaliar a fadiga destes componentes ainda na fase de
projeto. Acrescente-se que a maioria das normas e critérios de projeto apresenta
séries de curvas S-N para detalhes particulares de juncdes soldadas, onde S é a
amplitude da tensdo nominal adjacente a solda e N é o nimero de ciclos. Maddox
(2000) ainda destaca o emprego da norma BS 7608, que apresenta curvas S-N
obtidas experimentalmente e define classes (ou categorias) de solda associadas a
geometria da juncdo e a direcdo do carregamento, como ilustra a Figura 1.5,
apresentada por Macdonald e Maddox (2003).
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Figura 1.5 — Curvas S-N segundo a classificagdo da norma BS 7608 para algumas configuracdes de
juncdes soldadas (MACDONALD e MADDOX, 2003)

E interessante notar que a resisténcia a fadiga de uma juncéo soldada n&o é

modificada com o emprego de materiais de resisténcia mecanica mais elevada,
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conforme discusséo realizada por Maddox (2000), que ressalta que a taxa de
propagacdo das trincas em juncdes soldadas é insensivel a elevagdo da resisténcia
mecanica do material considerado nos elementos da estrutura. A influéncia das
tensdes residuais e da espessura dos componentes na analise de fadiga também é
discutida pelo autor. E importante ressaltar que a resisténcia em fadiga de uma
juncéo soldada diminui com 0 aumento da espessura das chapas, o que justifica o
emprego de fatores de reducdo da vida em fadiga por algumas normas, como a
Eurocode 3 e BS 7608, cujo uso € recorrente na industria de ventiladores
centrifugos.

O estudo da fadiga € frequentemente dividido entre os regimes de fadiga de
baixo ciclo e fadiga de alto ciclo, cuja distingdo se baseia no numero de ciclos de
tensdo que uma estrutura € submetida durante a sua vida util. Juvinall (1967) sugere
10° ciclos como o limiar entre os dois regimes. Nicholas (2006) define a fadiga de
alto ciclo como a condi¢cdo de fadiga em que o numero de ciclos entre possiveis
inspecdes é muito grande, dificultando a tomada de providéncias. O autor discute
gue o diagrama mais empregado nas analises de fadiga de baixo ciclo sdo as curvas
S-N, o qual relaciona a maxima tensdo como uma funcdo do namero de ciclos para
a falha. Ja para a fadiga de alto ciclo, énfase é dada ao valor da tens&o no limite de
fadiga e as analises sdo realizadas em um diagrama comumente denominado
diagrama de Goodman ou diagrama de Haigh. De modo geral, a fadiga de baixo
ciclo envolve altas amplitudes de tensédo e baixas frequéncias, de modo que uma
fracdo consideravel da vida em fadiga ocorre durante a propagacao da trinca. Por
outro lado, a fadiga de alto ciclo envolve baixas amplitudes e altas frequéncias, e a
maior parcela desta vida em fadiga diz respeito a iniciacao das trincas (NICHOLAS,
1999).

Tradicionalmente, o projeto mecanico de ventiladores centrifugos volta-se ao
estudo da fadiga proveniente dos ciclos de partida e parada do equipamento, e das
grandes variacbes de velocidade. Estas analises ndo levam em consideracdo a
possibilidade do desenvolvimento das trincas ser influenciada pelas tensdes
dindmicas de alto ciclo e baixa amplitude. A Figura 1.6 ilustra as diferencas entre os
regimes de baixo ciclo (alta amplitude de tensfes estaticas) e de alto ciclo (baixa

amplitude de tensdes dinamicas) na operacao de um ventilador centrifugo.
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Figura 1.6 — Regimes de fadiga de baixo ciclo e alto ciclo durante a operagéo do ventilador

No que se refere ao projeto mecanico de impelidores centrifugos, nota-se que
a analise de fadiga de baixo ciclo € bem estabelecida. Por outro lado, o estudo da
fadiga de alto ciclo é ausente na fase de projeto, devido a dificuldade em se prever
as tensbes dinamicas durante a operacao do ventilador. Ressalte-se que a
magnitude das tensdes dinamicas esta relacionada aos efeitos aerodinamicos e as
frequéncias naturais do rotor e do impelidor, entre outros fatores. A auséncia de
analises detalhadas dos niveis de tensdes dinamicas € contornada, na pratica,
evitando-se a operacao destes equipamentos na proximidade das suas frequéncias
naturais. Este trabalho tem como um de seus objetivos propor uma metodologia para
o calculo das tensdes dinamicas de impelidores centrifugos, contribuindo para que
estudos futuros relacionados a andlise de fadiga de alto ciclo em impelidores

centrifugos sejam realizados.

1.2 OBJETIVOS E ESTRUTURA DO TRABALHO

Tendo em vista os resultados da pesquisa bibliogréfica, verifica-se a auséncia
de estudos que explorem de forma sistematica os diversos aspectos envolvidos na
avaliacdo da integridade estrutural de ventiladores centrifugos. Evidentemente, o0s
métodos analiticos para a avaliacdo das tensdes estaticas em um impelidor tém sido
gradualmente preteridos pelo MEF. Entretanto, embora seja consenso o valor e a

eficacia da utilizacdo do MEF enquanto ferramenta para a avaliacdo da integridade
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estrutural dos ventiladores centrifugos, ndo ha como negar que, ainda assim,
inlmeros equipamentos que operam com sucesso foram submetidos apenas aos
métodos de célculo analiticos. Isso pode revelar a necessidade de uma discusséo
acerca das particularidades de ambos os métodos, suas vantagens e suas
desvantagens. Esta pesquisa redne a um s6 tempo a apresentacdo da metodologia
para o calculo das tensbes estaticas de ventiladores centrifugos pelo método
analitico, uma discussdo das suas limitacdes em relacdo ao MEF e, finalmente,
propde no caso deste ultimo, uma metodologia para a modelagem de impelidores e
para a avaliacao dos resultados obtidos.

A demanda crescente por ventiladores de maiores diametros e rotacdes torna
0 projeto estrutural destes equipamentos um desafio ndo somente com relacdo aos
niveis de tensdes estaticas, mas também no que se refere ao comportamento
dindmico em campo. Neste contexto, uma analise detalhada da dinamica vibratoria
do rotor e do impelidor passa a ser, cada vez mais, um item obrigatério durante o
dimensionamento de ventiladores centrifugos. O emprego de analises de resposta
dindmica é explorado especialmente no projeto mecanico de turbinas, mas ainda
pouco difundido quando se trata da andlise de ventiladores. Nao foram encontradas
referéncias com procedimentos ou orientagcdes para a avaliacdo das tensdes
dindmicas em ventiladores, mostrando-se esta uma atividade ainda essencialmente
experimental. Destaque-se, assim, a crescente necessidade de avaliagbes mais
rigorosas, que permitam, ainda na fase de projeto, prever o comportamento
dindmico dos ventiladores, especialmente em condicbes extremas — como, por
exemplo, a operacao proxima a uma das velocidades criticas ou na condicdo de
falha de algum componente.

Neste contexto, propfe-se a realizacdo um estudo tedrico que preencha, em
diversos aspectos, as lacunas apontadas acima. Os objetivos especificos do
presente trabalho séo:

= Apresentar os métodos analiticos disponiveis para o calculo das tensdes
estaticas em impelidores de ventiladores centrifugos e desenvolver uma
metodologia para a sua determinacdo através do método dos elementos
finitos, discutindo as limitac6es do primeiro método face ao segundo.

» Identificar os conhecimentos relativos a analise dindmica de rotores e
impelidores, discutindo os critérios tradicionalmente utilizados no projeto

mecanico de ventiladores.
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= Desenvolver uma metodologia para a avaliagdo das tensdes dinamicas em
impelidores de ventiladores centrifugos através do estudo da resposta em
frequéncia de rotores e impelidores.

Durante a realizacdo da pesquisa, 0 autor participou ativamente do calculo
estrutural de ventiladores centrifugos de grande porte e inUmeras particularidades
referentes ao projeto destes equipamentos foram identificadas. Algumas referéncias
relativas a esta experiéncia sdo mencionadas ao longo do texto, e contribuem para
evidenciar a relevancia do assunto estudado.

O desenvolvimento do tema nos capitulos seguintes da dissertacao € iniciado
com a apresentacao dos métodos analiticos disponiveis na literatura para o célculo
das tensdes estaticas nos discos e palhetas de ventiladores centrifugos. Exemplos
numericos permitem observar a validade destes métodos e discutir os casos em que
o MEF representa a escolha mais adequada. Critérios para a avaliacdo dos
resultados e para a aceitacdo dos mesmos sao discutidos. O Capitulo 3 apresenta
um estudo teorico dos conhecimentos relativos a andlise dinamica de maquinas
rotativas e propde uma metodologia para a determinacao de tensfes dinamicas em
impelidores centrifugos, discutindo através de exemplos a possibilidade de
superposicdo das tensdes estaticas e dinamicas obtidas pelo MEF. A analise
estatica e dinamica de um ventilador centrifugo de dupla-entrada € detalhada no
Capitulo 4, e seus resultados mostram a importancia de se considerar analises mais
rigorosas na avaliacdo do comportamento dinamico destes equipamentos. Um
resumo dos principais resultados, seguido de conclusfes e recomendacdes de

trabalhos futuros, encerra o trabalho no Capitulo 5.
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2 CALCULO DE TENSOES EM VENTILADORES CENTRIFUGOS

Inicialmente, serdo apresentados os métodos analiticos para o calculo das
tensbes estaticas em discos e palhetas de impelidores centrifugos. Na sequéncia,
apresenta-se o procedimento para o calculo de tensdes através do MEF, abordando
a construcdo do modelo e a interpretacdo dos resultados. A partir de exemplos
numeéricos aplicados a um ventilador de simples-entrada sdo discutidas as
vantagens e desvantagens de ambos os métodos. Por fim, sdo expostas
formulacdes que permitem avaliar a vida em fadiga destes equipamentos a partir das

tensdes estaticas no impelidor.

2.1 EMPREGO DE METODOS ANALITICOS

2.1.1 Discos Rotativos de espessura constante

O equacionamento para o calculo de tensdes em discos rotativos de
espessura constante pode ser encontrado em inumeras referéncias, porém sao
deduzidas detalhadamente por Bohl (1988). Considera-se um disco de espessura b
e velocidade angular @ - indicado na Figura 2.1. Parte-se do pressuposto que néo
existem tensbes na direcdo axial, de modo que as tensbes estudadas estdo

presentes no plano do disco.
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Figura 2.1- Disco sob o efeito da forca centrifuga (BOHL, 1988)

A determinacdo da distribuicdo das tensfes radiais e tangenciais no disco
assume duas condic¢des: equilibrio de forcas em um elemento de disco de massa dm
- como indicado na Figura 2.1 e as deformacdes elasticas do elemento devido as

tensdes. A forca centrifuga no elemento considerado pode ser escrita na forma:

dFp =dm-r-w?= p-r?> - w?-b-da-dr (2.1)

Onde:

dFy é a forca centrifuga no elemento de disco; dm € a massa do elemento de disco;
r € o raio interno do elemento de disco; dr € o raio diferencial do elemento de disco;
w € a velocidade angular; p € a densidade; b é espessura do disco; da é o angulo

diferencial do elemento de disco;

As forcas radiais e tangenciais presentes no disco podem ser escritas em

termos das tensdes radiais e tangenciais atuantes, respectivamente:

dFg, = (0, +do,)(r+d,)da-b—o, r-da-b (2.2)

dFR,t = _O-t ' dT‘ ' b ' d(l (2.3)
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Assumindo o equilibrio das for¢cas centrifugas, radiais e tangenciais:
dFe + dFg, +dFp, =0 (2.4)
Substituindo as equacdes (2.1), (2.2) e (2.3) na equacdao (2.4), obtém-se:
Ur+r%—at+p-w2-r2=0 (2.5)

Uma equacéao adicional que relaciona as tensdes radiais e tangenciais pode
ser obtida através da andlise das deformacdes no elemento de disco esquematizado
na Figura 2.2. A deformacéao radial € dada por:

_ (u+du)-u du

. - = (2.6)
Figura 2.2 - Deformacéo do elemento do disco em estudo (BOHL, 1988)
A deformacéao tangencial pode ser escrita ha forma:
_ (r+wda-rda _ u
Eg = —— = (2.7)

Manipulando algebricamente a equacédo (2.7) e de posse da equacéao (2.6),
obtém-se:

det

E — & +71
t T dr

=0 (2.8)
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Da Lei de Hook é possivel obter as relagfes entre as deformacgdes radiais e

tangenciais com as respectivas tensoes:
& = % (o, —v-0p) (2.9)
& = % (o, —v-0,) (2.10)
Substituindo as equacoes (2.9) e (2.10) na equacao (2.8), tem-se:

(1+v)(at—ar)+r(%—v-%)=0 (2.11)

A solucdo da equacdo diferencial (2.11) conduz a determinacdo das
expressbes para o calculo das tensbes radiais e tangenciais para o disco

apresentado na Figura 2.3.

Figura 2.3 - Representacdo do disco rotativo e esquematizacéo da distribuicdo das tensdes radiais e
tangenciais devido a forca centrifuga (BOHL, 1988)

A distribuicdo das tensdes radiais é dada por:
prw?(3+v) rrd
oy =T(ri2 + 72 —r—z—rz) (2.12)

Portanto, a expresséo final para as tensfes tangenciais fica:

o2 2.2
g, = 22210 (3+v) (riz +r24ile —1+3vr2) (2.13)

8 r2 3+v
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A partir da Figura 2.3 é possivel observar a distribuicdo das tensdes radiais e
tangenciais ao longo do raio do disco. Existem casos em que o disco de espessura
constante é submetido a esfor¢os no furo central ou na sua periferia, como indica a
Figura 2.4. Nestas situacdes, € possivel modificar as expressdes (2.12) e (2.13) de
modo que o efeito destes esfor¢os seja considerado.

|
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Figura 2.4 - Disco rotativo submetido a esfor¢cos no furo central e na sua periferia (BOHL, 1988)

Nestas condi¢cdes, € possivel demonstrar que a expressao para o calculo das
tensOes radiais é da forma:

K, priw?(3+v)

o =K +—; . (2.14)
Os valores de K; e K, sédo dados por:
a’ az_ i iz 3+
Ky =~ rraz_f zr T TU prw? (R + 1) (2.15)

2,
Ky = ~(0, = p) 155 =0 prw? it o (2.16)
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Finalmente, a expressao obtida para a tenséo tangencial é:

o =K —=2——-p-w? r? (2.17)

E importante notar que anulando os termos referentes aos esfor¢os na
periferia e no centro do disco, as equacgbes (2.14) e (2.17) ficam idénticas as
equacgoes (2.12) e (2.13).

2.1.2 Palhetas

Ventiladores centrifugos apresentam geometrias complexas compostas por
discos, anéis e palhetas. O calculo das tensbes em cada componente envolve
formulagbes complexas, sendo de dificil obtencdo até mesmo quando métodos
numéricos — como o MEF — séo utilizados (BOHL, 1983). Passa-se entdo ao estudo
das tensdes nas palhetas de ventiladores centrifugos.

A formulacdo das tensbes parte da analise de um elemento de palheta
conforme indicado na Figura 2.5. A forca centrifuga presente neste elemento de

massa dm pode ser expressa na forma:

dF =dm-r-w?=p-b-s-dl-r-w? (2.18)

Onde:

dF € a forca centrifuga no elemento de palheta;, dm é a massa associada ao
elemento de palheta; r € o raio do elemento de palheta; w € a velocidade angular; p
€ a densidade; b é a largura da palheta; s € a espessura da palheta; dl € o

comprimento diferencial do elemento de palheta; r € o raio do elemento de palheta.



dF

7

e

_.’_M

44

Figura 2.5 - Andlise das forcas em um elemento de palheta de ventilador centrifugo (BOHL, 1983)

E possivel modelar as palhetas dos ventiladores de dois modos distintos no

gue diz respeito a sua unido com os discos dos ventiladores. O primeiro modelo

considera a palheta como uma viga engastada em suas extremidades, de modo que

0 momento de flexdo maximo ocorre na uniao da palheta com os discos. O segundo

modelo admite que a palheta seja presa aos discos através de articulagdes fixas e

gue o maior momento de flexdo é encontrado no meio do vdo. A comparacao entre

estes dois modelos é apresentada na Figura 2.6.
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Figura 2.6 - Dois possiveis modelos para o célculo de tensdes em palhetas de ventiladores
centrifugos (BOHL, 1983)
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Inicialmente, considera-se o modelo no qual as palhetas estdo engastadas

aos discos. O maximo momento de flexao é dado por:

dF-cosf'b
Mbméx - 12

(2.19)
Onde:

Bé o angulo formado pelo vetor normal ao elemento de palheta e o vetor
correspondente a forca centrifuga neste elemento.

2.d1 .
2 e a velocidade

O médulo da secdo transversal da palheta € W, =
tangencial do elemento é v=w-r. A maxima tensdo na palheta € dada por

Mpms . . ~ Ly . P A
Opmax = 2% que, através de manipulacGes algébricas e considerando o diametro
Wh

D, na saida da palheta, pode ser expressa na forma:

p by”
Opmax = 5 ° v,2 TZLS cos B, (2.20)

Considerando-se que a maxima velocidade periférica admissivel corresponda

a situacdo em que a tensao € maxima, € possivel escrever:

_ . Pbmax r2-S
V2aam = \/2 p by2-cos By (2.21)

Procedendo de forma analoga ao outro modelo apresentado na Figura 2.6 -
palhetas conectadas aos discos através de articulacdes fixas - € possivel deduzir a

expressao para a maxima tensao:

3 by?
Oomare =5+ 022 - 2= cos (2.22)

A maxima velocidade periférica admissivel para este caso é dada por:

Voagm = Ji-“bméx- ra:s (2.23)

3 p bzz-cos B2
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E importante notar que, na realidade, a conexdo das palhetas com os discos
ndo é nem completamente rigida como sugere o modelo com engastamentos, nem
livre de momentos nas extremidades, como assumido para o segundo modelo

estudado. Desta forma, é esperado que as velocidades periféricas admissiveis
estejam entre os valores encontrados a partir das equacgoes (2.21) e (2.23).

2.2  ANALISE ESTATICA ATRAVES DO METODO DOS ELEMENTOS FINITOS

2.2.1 Construcao do modelo

Uma pratica comum em analises estaticas lineares de ventiladores
centrifugos é fazer uso de suas propriedades de simetria, isto é, considerar apenas
o setor correspondente a uma palheta na modelagem do impelidor. Portanto, a titulo
de exemplo, caso o impelidor analisado possua 12 palhetas, o0 modelo pode ser
construido a partir de um setor correspondente a 30° do impelidor completo. Este
procedimento resulta em tempos de processamento mais reduzidos e também é
preferido devido a maior facilidade na verificacdo erros de modelagem e dos
resultados obtidos.

Com relacéo ao tipo de elemento utilizado para a construcédo das malhas, em
geral sao preferidos elementos de casca de quatro nés. A geometria de uma casca é
definida pela sua espessura e pela sua superficie média. O presente trabalho
utilizara elementos de casca no modelo do impelidor, também apresentado por
Bhope e Padole (2004) na analise tedrica e experimental de um ventilador centrifugo
de pas curvadas.

Deste modo, as chapas que constituem o impelidor - os discos laterais ou
central, os anéis, as palhetas e os cones de protecdo - sdo modelados a partir da
sua superficie média, como mostrado na Figura 2.7. A preferéncia pelo emprego de
elementos de casca a elementos tridimensionais muitas vezes esta associada a
facilidade do primeiro em permitir estudar o efeito da modificacdo das espessuras
dos componentes de um ventilador nos resultados de tensbes estaticas. Isto é

realizado nos softwares comerciais através da simples alteragdo das propriedades
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informadas para cada componente, ao passo que alteracbes de espessura em
modelos tridimensionais exigem um tempo maior para a constru¢cdo de uma nova
geometria. E importante ressaltar que n&o € o intuito do presente trabalho discutir os
detalhes relacionados a formulacdo dos elementos empregados, bem como outros
aspectos relacionados as técnicas de modelagem e a convergéncia dos resultados.

Figura 2.7 - Modelo do impelidor de um ventilador centrifugo de dupla-entrada para a analise de
tensdes estaticas através do MEF

Impelidores de ventiladores centrifugos em geral possuem um disco central
ou um disco traseiro soldado a um cubo no eixo. Como condicdo de contorno, 0s
seis graus de liberdade dos elementos presentes no furo do disco central - ou
traseiro - sdo restringidos. Em geral, o cubo ndo é incluido na andlise porque nao
influencia significativamente nos resultados de tensao estatica. Os modelos também
devem incorporar a simetria rotacional do impelidor, informacdo facilmente
especificada nos softwares comerciais. O presente trabalho faz uso do software MD
Nastran e a simetria rotacional é obtida através de elementos denominados multi-
point constrain equations (MPC’s), que realizam a correspondéncia entre os seis
graus de liberdade dos elementos pertencentes as arestas equivalentes. Os
elementos de casca de quatro nés sdo denominados QUADA4.

Conforme apresentado por Cook (1995), nenhum elemento de casca esta

livre de tensGes provenientes de momentos fletores. Estas tensdes, em geral, sao
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verificadas em reforgos, mudancas de curvatura, suportes e transicdes presentes
nas mais diversas estruturas. O impelidor de um ventilador centrifugo, em particular,
€ composto por inumeras palhetas soldadas aos discos laterais e central, de modo
gque a regido das soldas representa uma descontinuidade geométrica e
consequentemente apresenta tensdes de momento fletor mais elevadas, muitas
vezes consideradas nao realistas. As normas PD 5500 e ASME VIl fornecem
orientacbes para a avaliacdo dos resultados, como serd discutido nas proximas
secdes. Devido a presenca de tensées de momentos fletores proximas as
singularidades geométricas — como a unido de uma palheta com os seus discos,
Cook (1995) sugere o emprego de ao menos dois elementos de casca nestas
regides para garantir a convergéncia dos resultados. Fora destas regides, 0s
deslocamentos e tensdes possuem gradientes menores, de modo que elementos de
casca maiores podem ser empregados.

Na determinacgdo das tensdes estaticas em um ventilador centrifugo, o unico
carregamento considerado € a forca centrifuga. Esta € especificada através de um
carregamento inercial no MD Nastran, a partir da especificacdo da velocidade do
ventilador e do seu eixo de rotacdo. E importante ressaltar a necessidade de se
considerar no modelo de elementos finitos as propriedades adequadas relativas ao
material utilizado para a fabricacdo do impelidor, em especial o0 mddulo de
elasticidade. Sabendo-se que ventiladores centrifugos podem operar em
temperaturas elevadas e considerando-se que o médulo de elasticidade de um aco
decresce com a temperatura, 0 uso incorreto desta propriedade implica em

resultados pouco realistas das deformacdes no impelidor.

2.3 CRITERIOS DE PROJETO

2.3.1 Tensdes admissiveis

Os termos fator de seguranca ou fator de servico sdo frequentemente
utilizados como sinbnimos para indicar a relacdo entre a resisténcia do material

estimada e a tensao calculada. Quanto mais precisa for a estimativa da resisténcia
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do material e da tensdo, tanto menores podem ser os fatores de seguranca
empregados (JUVINALL, 1967). Em alguns casos, as tensdes - frequentemente
denominadas “tensdes nominais” (NORTON, 1998), sdo calculadas a partir de
expressfes analiticas aplicadas a uma geometria uniforme, sem levar em
consideracao possiveis variagdes de carregamento ou concentradores de tensao.

A partir deste conceito, a pratica comum no projeto mecéanico de ventiladores
consiste na comparacédo das tensoes estaticas calculadas — seja através de métodos
analiticos, seja através do método dos elementos finitos — com uma tensao
admissivel definida pela razdo entre o limite de escoamento do material (nha

temperatura de projeto) e um fator de servico, como apresentado na equagéao (2.24).

Ondm = 2 (2.24)

FS

Os valores para fatores de servico usualmente utilizados no projeto mecéanico
de ventiladores centrifugos, em geral, encontram-se entre 1.3 e 2. A definicdo dos
valores admissiveis € definida pelos fabricantes em funcdo dos materiais
empregados na fabricacdo - considerando as incertezas nos valores de limites de
escoamento - e também em funcdo do componente analisado frente as incertezas
provenientes dos métodos analiticos. E importante ressaltar que, em inimeras
situacOes, as tensdes obtidas através do calculo pelo método dos elementos finitos
sd0 maiores que as tensdes admissiveis consolidadas para os métodos de calculo
analiticos. Nestes casos, a abordagem utilizada é a da analise de tensdes

localizadas, assunto que sera discutido na préxima secao.

2.3.2 Andlise de tensdes localizadas

O emprego do MEF na analise estatica de impelidores centrifugos
frequentemente revela a presenca de areas cujos niveis de tensédo sdo maiores que
os valores admissiveis estabelecidos pelos fabricantes. Uma analise mais
conservadora conduziria a mudancas no projeto mecanico impelidor, como, por

exemplo, a modificacdo das espessuras de seus componentes ou a utilizacdo de
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materiais mais resistentes. Entretanto, algumas normas tradicionalmente utilizadas
no dimensionamento de vasos de pressdo constituem uma ferramenta
complementar aos critérios de projeto usualmente utilizados. Assim, as normas
ASME VIl e PD 5500 fornecem elementos para uma avaliacdo mais rigorosa dos
pontos de alta tensdo no impelidor, o que, em alguns casos, conduz a aceitacdo do
projeto mecénico cuja analise, segundo o0s critérios convencionais, indica a
necessidade de redimensionamento dos componentes do impelidor.

O procedimento proposto por estas normas consiste na decomposicao do
campo de tensdes estaticas e na sua categorizacdo em ‘familias' definidas com base
na localizacdo das tensdes na estrutura e nos mecanismos de falha envolvidos. As
tensdes sdo classificadas em tensdes de membrana geral ou local, bem como
tensbes primarias ou secundarias de flexdo. A cada uma destas categorias de
tensdo sdo associados valores admissiveis especificos, utlizados para avaliar a
integridade estrutural do componente analisado. Ndo € o objetivo do presente
trabalho apresentar os detalhes envolvidos na categorizacdo de tensdes. Ressalta-
se, contudo, que o emprego destes critérios € de grande interesse para 0S
fabricantes, uma vez que o redimensionamento destes equipamentos pode, em
muitos casos, ser evitado através de analises detalhadas dos pontos de alta tenséo
do impelidor.

Areas proximas a concentradores de tens&o, por exemplo, podem apresentar
tensdes muito elevadas, em alguns casos superiores a tensao de escoamento do
material. O emprego desta abordagem permite, em muitos casos, concluir que as
tensdes na regido em estudo ndo representam risco a integridade estrutural do
componente, de modo que valores de tensdo admissiveis mais elevados podem ser
considerados para estas dareas. Assim, o projeto mecanico de um impelidor
centrifugo pode ser aprovado, mesmo quando sao verificadas tensfes acima do
limite admissivel - previsto pelo critério de projeto convencional - dependendo da
classificacao utilizada para a area em estudo. Nesta Otica, mesmo que ocorra
alguma deformacéo plastica nestas regifes, admite-se que a estrutura permanecera
integra, uma vez que a pequena regidao de deformacdo plastica é restringida por
uma regido em regime elastico de tensdes. A Figura 2.8 ilustra 0 campo de tensdes
estaticas em um impelidor, com a indicacdo de uma area que comumente apresenta

tensdes elevadas.
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Figura 2.8 - Indicacdo das regifes de alta tenséo no disco lateral de um impelidor centrifugo, nas
imediacdes das palhetas tipo aerofélio

A categorizacdo dos componentes do impelidor frequentemente revela que
estas tensdes podem ser consideradas aceitaveis, sem que isto represente um risco
a operacao do equipamento. Deve-se ressaltar, entretanto, que este critério deve ser
utilizado com cautela, uma vez que a categorizacdo das tensdes € de certo modo
subjetiva e pode conduzir a aceitacdo de projetos mecanicos inadequados. A
experiéncia dos fabricantes, ja discutida em outras secfes deste trabalho, volta a ser
um fator de suma importancia na avaliacdo dos projetos mecanicos, mesmo quando
o MEF é utilizado.

2.3.3 Andlise da vida em fadiga

Ressalta-se neste ponto a necessidade de se considerar, ainda na fase de
projeto, o potencial de falha por fadiga das unides soldadas de ventiladores
centrifugos. As palhetas sdo soldadas aos discos em suas extremidades, onde

frequentemente sdo verificados 0s maiores niveis de tensdo estatica nos
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impelidores. As partidas e paradas destes equipamentos, bem como as variacdes de
velocidade, implicam em grandes amplitudes de tensdo nestas regides e contribuem
para a diminuicdo da vida em fadiga dos impelidores. Conforme discutido por
Maddox (2000), atencéao especial deve ser dada ao projeto mecéanico de estruturas
soldadas, devido ao seu comportamento em fadiga. A Figura 2.9 compara a
resisténcia em fadiga das unibes soldadas com outras configuracbes sem a

presenca de soldas.

Stress range, MPa

R=0
Steel to BS 4360
Grade S0B
| | | |
10° 10 10 10
Cyclas

Figura 2.9 - Efeito das soldas na resisténcia a fadiga (MADDOX, 2000).

A base da analise de fadiga consiste em obter a melhor estimativa das
tensdes na regido das soldas, considerando-se as incertezas envolvidas, e utilizar
curvas S-N derivadas a partir de dados experimentais e apresentadas por normas
como a Eurocode 3 e BS 7608. Estas normas categorizam as diferentes
configuracbes de unido soldada a partir da geometria da unido, da direcdo do
carregamento e da localizacédo das trincas. Cada classe de unido possui uma curva
S-N correspondente, de modo que a relacdo entre a amplitude de tensédo aplicada

S, e o numero de ciclos N para falha, € dada pela equacéao (2.25) abaixo:

SN =C, (2.25)

Onde:
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m e Cy4 sdo constantes correspondentes as classes de unido soldada e suas
respectivas curvas S-N?, que s&o construidas com auxilio de métodos estatisticos; e

N é o nUmero de ciclos.

Considerando que os ventiladores centrifugos sdo submetidos a muitos ciclos
de variacdes de velocidade ou de partida e parada ao longo de sua vida util, a
avaliacdo da vida em fadiga é frequentemente realizada através da regra do dano
acumulado ou regra de Miner. Juvinall (1967) descreve que esta regra assume que a
vida total de uma estrutura (neste caso as unides soldadas) pode ser estimada
adicionando-se uma porcentagem da vida consumida para cada ciclo de tensdo. A
regra de Miner € apresentada na equacao (2.26), onde ni, ny,..., Nk representam o
numero de ciclos que a estrutura € submetida a uma amplitude de tenséo S, S,...,
Sk, € N1, Na, ..., Nx representam a vida (em ciclos) correspondentes a estes niveis

de tensao, obtidas a partir das curvas S-N.

Mgy Moyl ';;J - (2.26)

Embora a regra de Miner seja tradicionalmente utilizada na avaliagdo da vida
em fadiga de estruturas soldadas, Zhang e Maddox (2009) mostram que testes
experimentais indicam que o valor de ) (n/N) é fortemente dependente da
sequéncia com que 0s carregamentos sdo aplicados. Entretanto, como ndo é
objetivo do presente trabalho apresentar detalhes sobre o calculo de fadiga ou
discutir a validade dos métodos tradicionalmente utilizados em estruturas soldadas,
recomenda-se ao leitor a consulta de estudos de caso mais detalhados na literatura

apresentada.

2 No caso da BS 7608, as curvas S-N representam a condicdo em que a probabilidade de falha,
baseada em uma distribuicdo normal e dois desvios-padrdes, € de 2.3 %.
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2.4 EXEMPLOS DE APLICACAO

Nessa secdo sao apresentados alguns exemplos com a comparacdo dos
valores de tensdo estatica calculadas pelos métodos analiticos - descritos na se¢éo
2.1 - e pelo MEF, com o objetivo de ilustrar a aplicacdo de ambos os métodos e
discutir as limitagBes envolvidas na utilizagdo dos meétodos analiticos no calculo
estrutural de ventiladores centrifugos.

Os exemplos consideram o caso de um ventilador centrifugo de simples
entrada. As principais dimensdes do ventilador e as condi¢cdes de operagdo sao
apresentadas na Tabela 2.1. Para as simulagdes em elementos finitos, os softwares
MD Patran 2010 (pré e pos-processador) e MD Nastran (solver) foram utilizados.

Tabela 2.1 - Dados construtivos do ventilador estudado

Dimensdes do ventilador Raio interno Raio externo Espessuras Angulo de saida
(mm) (mm) (mm) (graus)

Palhetas 477.0 880.5 6.35 54°

Disco lateral 457.5 887.5 12.7 -

Disco traseiro 92.5 887.5 12.7 -

Largura das palhetas 144 mm

Numero de palhetas 12 (curvadas para tras)

Condigbes de operacao

Rotacao (rpm) 1780
Temperatura de projeto

mecanico (°C) 25
Propriedades do material

Denominacéo ASTM A242

Limite de escoamento

(N/mmz) 350

Limite de resisténcia a

tracao (N/mm?) 500

Médulo de elasticidade 210000

(N/mm?)

Coeficiente de Poisson 0.33
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Exemplo 1

Neste exemplo, as tensdes radiais e tangenciais de um disco rotativo,
calculadas pelos métodos analiticos, sdo comparadas com 0s respectivos valores
obtidos na simulagdo por elementos finitos. O estudo considerou a geometria do
disco lateral e a rotacdo de operacéo do ventilador apresentado na Tabela 2.1.

Para o célculo analitico das tensdes radiais e tangenciais foram consideradas
as equacodes (2.12) e (2.13). Na simulacdo em elementos finitos, apenas 1/4 do
disco foi modelado. O modelo utiliza elementos de casca de quatro nds. As Figuras
2.10 e 2.11 mostram os valores obtidos para os casos estudados. A distribuicdo de
tensGes obtidas no calculo por elementos finitos € apresentada nas Figuras 2.12 e
2.13.

25

TN
N\

10 \

Tensd&o radial (N/mm?2)

450 500 550 600 650 700 750 800 850 900

Raio do disco (mm)

Tensdo Radial - Método Analitico = == Tens3do Radial - MEF

Figura 2.10 — Comparacao entre as tensdes radiais obtidas através de calculos analiticos e do MEF
para um disco rotativo
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Figura 2.11 — Comparagao entre as tensdes tangenciais obtidas através de calculos analiticos e do

MEF para um disco rotativo

Fringe: Default, A1:Static Subcase, Stress Tensor, . Y Component, At Z1

Figura 2.12 — Tensdes radiais obtidas através do célculo pelo MEF

2.08+001
1.95+001
1.82+001
1.69+001
1.56+001
1.43+001
1.31+001
1.18+001
1.06+001
9.18+000)
7.88+000)
6.569+000)
5.30+000)
4.01+000)

2.71+000)
1.42+000]

default_Fringe :
Max 2.08+001 @Nd 654
Min 1.42+000 @Nd 1611
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1.88+002
1.81+002
1.74+002
1.67+002
1.60+002
1.53+002
1.46+002
1.39+002
1.32+002
1.25+002
1.18+002
1.11+002
1.04+002
9.74+001

9.04+001
8.34+001

default_Fringe :
Max 1.88+002 @Nd 9
Min 8.34+001 @Nd 1611

Fringe: Default, A2:Static Subcase, Stress Tensor, . X Component, At 21

Figura 2.13 — Tensbes tangenciais obtidas através do céalculo pelo MEF

Verifica-se que as maximas tensdes radiais e tangenciais para o disco rotativo
sdo 20.86 N/mm’e 187.21 N/mm?, respectivamente. Da simulacdo em elementos
finitos, os valores encontrados s&o 20.8 N/mm? e 188 N/mm? Conclui-se que o0s
resultados decorrentes do método analitico correspondem exatamente aos obtidos
na simulagcéao por elementos finitos, o que ja era esperado, visto que a solucéo para
este tipo de problema € exata, ndo incluindo nenhum esforco proveniente das

palhetas.

Exemplo 2

Neste exemplo € ilustrada a determinacdo das tensfes nos componentes do
impelidor através do método dos elementos finitos. Apenas 1/12 do impelidor foi
considerado, isto é, o modelo foi realizado a partir de um setor de 30°, como

mostrado na Figura 2.14:
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Figura 2.14 — Ventilador de simples entrada modelado para o Exemplo 2

O ventilador € modelado a partir das superficies médias das chapas que
constituem cada um de seus componentes. S8o considerados elementos de casca
de 4 nos para a elaboracédo da malha. O software MD Nastran identifica como Z1 e
Z2 as superficies externas dos componentes modelados com elementos de casca,
de acordo com a Figura 2.15. Portanto, a distancia entre as superficies Z1 e Z2 e a
superficie média é igual a metade da espessura do componente. Deste modo, para
cada componente do ventilador analisado, sdo determinados os niveis de tenséo

estéatica nos planos Z1 e Z2.

SUPERFICIE 71

Figura 2.15 — Superficies Z1 e Z2 consideradas pelo MD Nastran
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As Figuras 2.16 a 2.26 mostram as tensdes de von Mises em cada um dos
componentes do ventilador. A maior tenséo € verificada na palheta (superficie Z1),
na borda de saida da mesma. A Tabela 2.2 apresenta o resumo dos resultados.

2.40+002
Fringe: Default, A2:Static Subcase, Stress Tensor, . von Mises, At 21 2 98+002)
2 16+002)
2.04+002
1.92+002
1.80+002
1.68+002
1 56+002
1. 44+002
1.32+002
1.20+002
1.08+002
9 65+001
2.45+001

£ 681861
default_Fringe :
Max 2.40+002 @EIm 7697.1

Min 6.06+001 @Elm 73063

Figura 2.16 — Tensbes de von Mises no disco lateral (N/mmz) - superficie Z1

.
Fringe: Default, A2:Static Subcase, Stress Tensor, . von Mises, At Z2 Séiggg
1.92+002
1.82+002)
1.71+002)
1.61+002
1.51+002)
1.41+002)
1.30+002
1.20+002
1.10+002)
9.96+001
8.93+001
T7.90+001

B85 1881
default_Fringe :
Max 2.13+002 @EIm 78471

Min 5.85+001 @Elm 7820.1

5 56+001

Figura 2.17 — Tensdes de von Mises no disco lateral (N/mm?) - superficie Z2
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Figura 2.18 — Tensbes de von Mises no disco traseiro (N/mmz) - superficie Z1

i
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default_Fringe

Max 1.27+002 @Elm 643.1
Min 1.99+007 @Elm 7821

Figura 2.19 — Tensdes de von Mises no disco traseiro (N/mm?) - superficie Z2
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Figura 2.20 — Tensdes de von Mises ha palheta (N/mmz) - superficie Z1
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Figura 2.21 — Tensdes de von Mises na palheta (N/mm?) - superficie Z2
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Figura 2.22 — Tensbes de von Mises no anel de entrada (N/mmz) - superficie Z1
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Figura 2.23 — Tensdes de von Mises no anel de entrada (N/mm?) - superficie Z2
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Figura 2.24 — Tensdes de von Mises no cone de rigidez (N/mmz) - superficie Z1
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Figura 2.25 — Tensdes de von Mises no cone de rigidez (N/mm?) - superficie 22
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Tabela 2.2 — Tens0es estaticas calculadas para o ventilador centrifugo estudado no Exemplo 2

Componente Tenséo de von Mlsej Tensédo de von Mlsef
Superficie Z1 (N/mm?©) Superficie Z2 (N/mm©)
Palhetas 235 229
Disco lateral 240 213
Disco traseiro 169 127
Anel de entrada 201 187
Cone de rigidez 78 68

Com base na discusséo realizada na Sec¢ao 2.3.1, o emprego de um fator de
servico no valor de 1.3 conduz a uma tens&do admissivel de 269 N/mm?. Os valores
de tensdo estatica apresentados na Tabela 2.2 sdo inferiores ao maximo valor
admissivel, de modo que a integridade estrutural do impelidor é verificada, no que

diz respeito as tensdes estaticas.

Exemplo 3

Neste ponto é interessante realizar a comparacao entre as tensdes calculadas
pelos métodos analiticos considerando a presenca das palhetas e as tensdes

obtidas pelo método dos elementos finitos.

" Tensodes nas palhetas

Como discutido na secdo 2.1.2, dois modelos analiticos podem ser
empregados para estimar as tensdes nas palhetas de um ventilador centrifugo. O
primeiro admite que as mesmas estdo engastadas aos discos, enquanto que o
segundo admite que a conexdo se da por meio de articulacdes fixas. As equacodes
(2.20) e (2.22) fornecem estimativas inferiores e superiores, respectivamente, para a

maxima tenséo na palheta. Estas estimativas sdo apresentadas na Tabela 2.3.

Tabela 2.3 — Célculo das tensdes das palhetas do ventilador centrifugo por métodos analiticos

Maxima tenséo Maxima tenséo
Componente Modelo com engastamento Modelo com articulag@es fixas
(N/mm?) (N/mm?)

Palhetas 229 343
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= Tensdes nos discos

O método analitico utilizado no Exemplo 1 para o caso do disco lateral
considerou como carregamento a forca centrifuga devido ao proprio disco.
Entretanto, as tensdes estaticas nos discos certamente sdo dependentes da
interacdo dos mesmos com as palhetas. Ao desconsiderar esta interagdo — que
certamente € complexa de ser modelada — o célculo estara subestimando as
tensBes nos discos. Uma alternativa para contornar esta dificuldade € assumir que
uma parcela do esforco centrifugo exercido pelas palhetas sera transferida as
periferias dos discos, resultando no modelo apresentado na Figura 2.4. Deste
modo, podem ser consideradas as equagoes (2.14) e (2.17).

Este exemplo utilizara a hipotese de que a metade do esfor¢co centrifugo das
palhetas é transferida para cada um dos discos (lateral e central). A tensdo na
periferia dos discos pode, entédo, ser calculada pela relacéo entre a forca centrifuga
devido as palhetas, dividida pela area resistente dos discos, como mostra a equacao
(2.27).

Mpalheta
2 T W " TCG palhetas

5, = (2.27)

T Dgisco * Pdisco

Para o ventilador estudado, as palhetas representam uma massa de
aproximadamente 46 kg. O raio do centro de gravidade das palhetas € 664.5 mm. As
maximas tensdes radiais e tangenciais, calculadas pelas equacbes (2.14) e (2.17),
sdo mostradas na Tabela 2.4. Os calculos consideram o esfor¢co no diametro interno

dos discos como sendo nulos.

Tabela 2.4 — Caélculo das tensdes nos discos do ventilador centrifugo por métodos analiticos

Componente Maxima Tensao Maxima Tensao

P Radial (N/mm?) Tangencial (N/mm?)
Disco lateral 26 208
Disco traseiro 78 193

E importante notar que, caso seja considerado algum valor para os esforcos
no diametro interno dos furos dos discos, as tensdes radiais serdo maiores que as

apresentadas na Tabela 2.4, enquanto que as tangenciais serdo menores.
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Assim, dos resultados obtidos é possivel destacar:

= Na analise da palheta, o0 modelo que considera a conexdo com os discos por
meio de articulagBes fixas conduziu a valores superiores a maxima tensao
admissivel. JA o modelo que considera a conexdo através de um
engastamento forneceu valores inferiores ao critério estabelecido. E
interessante notar que a maxima tensdo obtida na simulacdo por elementos
finitos encontra-se entre os dois valores calculados. Vale destacar que a
proximidade dos resultados com um modelo ou outro esta associada a fatores
como a rigidez da conexdo das palhetas com os discos, que por sua vez é
dependente das soldas e da espessura dos discos. E importante ressaltar que
tais fatores s6 podem ser modelados corretamente através do MEF.

= Tanto as tensdes calculadas pelos métodos analiticos, quanto as calculadas

pelo MEF encontram-se abaixo da maxima tens&o admissivel (269 N/mm?).

2.4.1 Limitacbes dos méetodos analiticos

As geometrias dos impelidores de ventiladores centrifugos podem assumir as
mais variadas formas, o que, em inidmeros casos, torna uma tarefa dificil a previséo
das tensdes estaticas em seus componentes. Ventiladores com palhetas do tipo
aerofodlio, por exemplo, sdo compostos por chapas de geometrias diferentes,
incluindo reforcos internos. Neste caso, a analise por elementos finitos revela um
campo de tensdes complexo, evidenciando a impossibilidade de calculo através de
métodos analiticos. Algumas regras sdo desenvolvidas pelos fabricantes, com
expressdes para a estimativa das tensdes estaticas, mas estas sdo baseadas em
extrapolacfes provenientes de testes experimentais e analises através do MEF.

As dificuldades inerentes ao uso dos métodos analiticos podem ser
estendidas para indmeras geometrias. Frequentemente, os impelidores sao
projetados com recortes nos discos lateral, central ou traseiro, o que lhes reduz o
peso, introduz melhorias no projeto dinamico do rotor e minimiza a area de desgaste
em determinadas aplicacdes. A utilizagdo dos métodos analiticos torna-se dificil, na

medida em que ndo existem expressdes que permitam calcular as tensdes nestas
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geometrias. Tais recortes introduzem pontos de concentracdo de tensao nos discos,
exigindo uma andlise de fadiga detalhada e tornando o calculo por elementos finitos
essencial para o sucesso do projeto mecanico do equipamento.

Assim como foi verificado no exemplo apresentado na secdo 2.4.1, as
tensBes calculadas pelos métodos analiticos podem ser superestimadas em alguns
casos. Quando a tensdo € maior que o limite admissivel, recorre-se ao aumento das
espessuras das chapas. O emprego do método dos elementos finitos pode ser uma
valiosa ferramenta no sentido de otimizar o projeto. A andlise por tensdes
localizadas - discutida na Secao 2.3.2 — frequentemente revela a possibilidade de
manter as espessuras “nao aprovadas” por um método analitico.

Outro aspecto a ser considerado é a demanda crescente por ventiladores que
operam com variadores de velocidade. Isto introduz ao projeto uma atengéo especial
no que diz respeito ao calculo de fadiga das soldas. A seguranca na determinacéo
da vida em fadiga de um ventilador centrifugo esta essencialmente ligada a
confiabilidade do calculo das tensdes estaticas na regido das soldas. Consideracdes
baseadas em experiéncias prévias ou em meétodos de calculo pouco precisos
passam a dar lugar a simulacdes por elementos finitos, cada vez mais justificadas
pela crescente evolugdo dos computadores e das ferramentas de calculo.

Neste ponto, € interessante ressaltar que, embora o MEF constitua uma
ferramenta eficaz para o calculo estrutural de ventiladores centrifugos, ndo dispensa
completamente o emprego dos métodos analiticos. Em muitos casos, o emprego de
analises mais rigorosas nédo é praticavel, além do que o uso dos métodos analiticos,
associado a experiéncia dos fabricantes, mostra-se satisfatério para a operacéo
segura de uma infinidade de equipamentos. O aspecto da experiéncia € um fator
gue ndo deve ser descartado, mesmo nas simulacdes por elementos finitos: na
indastria, sdo frequentes as discussfes que envolvem o desenvolvimento de
modelos que representam de forma eficiente a presenca das soldas, as vantagens e
as desvantagens do emprego de elementos de casca ou tridimensionais, 0s critérios
de projeto tradicionalmente aceitos frente a categorizacdo de tensdes localizadas,
entre muitas outras questfes. Estas discussdes constituem uma busca constante

por modelos que melhor representem o0s casos reais.
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(@) (b)

Figura 2.26 — Exemplos de geometrias complexas em ventiladores centrifugos: (a) impelidor com
palhetas do tipo aerofdlio; (b) impelidor com disco recortado
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3 ANALISE DINAMICA DE VENTILADORES CENTRIFUGOS

Este capitulo se inicia com uma breve apresentacdo dos procedimentos
usualmente utilizados na avaliagdo do comportamento dinamico de ventiladores
centrifugos. Em seguida, é proposta uma metodologia para o calculo de resposta do
rotor e do impelidor, o que conduz a determinacao das tensdes dinamicas. Por fim,
discute-se a superposicdo das tensfes estaticas e dindmicas na avaliacdo da

integridade estrutural de impelidores centrifugos.

3.1 A ABORDAGEM TRADICIONAL: ANALISE DE VIBRACOES LIVRES DE
IMPELIDORES

A dinamica vibratoria de ventiladores centrifugos frequentemente envolve dois
tipos de abordagem. A primeira busca avaliar o comportamento dindmico do rotor
como um todo, isto €, sdo determinadas as velocidades criticas do conjunto formado
pelo impelidor, eixo e suportes (mancais, pedestais e fundacéo). Esta analise admite
gue os impelidores sao rigidos e os eixos flexiveis. Portanto, o dimensionamento de
um ventilador passa, obrigatoriamente, por uma analise dinamica do rotor para
avaliar a margem existente entre a primeira rotacdo critica e a velocidade de
operacdo. Como se sabe, ventiladores centrifugos, em sua maioria, apresentam
suas velocidades criticas acima da maxima velocidade de operacdo. Em alguns
casos, 0s célculos de resposta ao desbalanceamento sdo realizados na fase de
projeto para prever os niveis de vibracdo na regido dos mancais. Uma discussao
sobre a andlise da resposta de rotores sera realizada na Secao 3.2.

A segunda abordagem remete a analise dinamica dos impelidores
centrifugos, que consiste na determinacdo dos modos e das frequéncias naturais da
roda e na identificacdo das fontes que possam excitar estes modos. Assim, uma vez
identificados os modos de vibracdo do impelidor, sdo investigadas as condicdes

onde a energia é fornecida para os movimentos vibratérios que representem um
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risco a integridade estrutural da maquina. Tradicionalmente, ndo sdo realizadas

analises que avaliem a resposta dos impelidores centrifugos as excitacoes.
3.1.1 Modos de vibragéo no impelidor e fontes de excitagéo

A analise de vibracbes livres de impelidores centrifugos consiste na
determinacdo das suas frequéncias naturais e dos respectivos modos de vibragao.
Esta andlise revela que os impelidores possuem caracteristicas dindmicas bastante
complexas. Assim, a fim de interpretar corretamente os modos de vibracdo do
impelidor, é usual classifica-los em familias cujo comportamento dinamico seja
semelhante. Esta identificagdo é facilitada a partir do conhecimento das
caracteristicas dindmicas apresentadas por placas circulares.

Os modos de vibracéo de placas circulares séo caracterizados pela presenca
de um determinado numero de circulos nodais ou diametros nodais - ou ambos
associados - nos quais as amplitudes modais sdo nulas. Alguns dos modos de
vibracdo de uma placa circular sdo apontados na Figura 3.1, com a indicacdo dos

circulos e dos diametros nodais através de linhas pontilhadas.

n=0;5=1 n=0s=2
n=1;s=1 n=2s5=1 n=1s5=2

Figura 3.1 — Modos de vibracdo de uma placa circular com a periferia engastada: n € o nimero de
didmetros nodais e s € o nimero de circulos nodais (WEAVER; TIMOSHENKO; YOUNG, 1990)
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A andlise das formas dos modos de vibracdo permite avaliar a confiabilidade
estrutural de sistemas vibratérios, bem como analisar a sensibilidade do
comportamento da estrutura as modificacdes estruturais. Também pode se fazer
necessario analisar se uma determinada distribuicdo de esfor¢cos ou um determinado
movimento imposto é capaz de excitar alguma ressonancia (PONGE-FERREIRA,
1994).

Em geral, as menores frequéncias naturais do impelidor sdo apresentadas
pelo modo de uma linha diametral e pelo modo de um circulo nodal. O primeiro
modo diametral, indicado na Figura 3.2, é caracterizado pela flexdo do disco traseiro
ou central, de modo que os deslocamentos axiais da parte superior e inferior do
impelidor se encontram em oposicdo de fase. Este modo pode ser muito sensivel as

forgcas dinamicas provenientes do desbalanceamento.

Figura 3.2 — Primeiro modo diametral nodal

O primeiro modo circular nodal, também caracterizado pelo nome ‘guarda-
chuva' (Figura 3.3), € normalmente excitado por componentes de aceleracao axial
no impelidor provenientes da associacdo do desbalanceamento do rotor com a
diferenca de rigidez da estrutura de suporte. Efeitos aerodinamicos também podem
excitar este modo (IRONS, 1996). Em geral, a magnitude da frequéncia natural
associada ao primeiro modo circular € maior que a verificada para o primeiro modo

diametral. Com excec¢do dos ventiladores de dupla entrada, em que o impelidor &
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posicionado de forma simétrica entre os mancais, nota-se que existe uma interacao
significativa destes modos com o eixo e com as estruturas de suporte.

A andlise dindmica de impelidores também revela o modo de duas linhas
diametrais, indicado na Figura 3.4, caracterizado por quatro pontos de flexdo. Este
modo é sensivel a efeitos aerodindmicos como o stall. Também sado verificados
modos de mais alta frequéncia cuja caracteristica é semelhante ao modo de duas
linhas diametrais, porém apresentando trés ou mais diametros nodais.

E interessante notar que os modos diametrais possuem frequéncias naturais
coincidentes com multiplicidade igual a dois. Uma vez que nenhum impelidor é
perfeitamente axissimétrico, as duas frequéncias naturais sao ligeiramente
diferentes na préatica. Adicionalmente, verifica-se modos diametrais combinados com

modos circulares, como o apresentado na Figura 3.5.

Figura 3.3 — Primeiro modo circular nodal
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Figura 3.4 — Modo de duas linhas diametrais

-
Figura 3.5 — Modo diametral associado ao modo circular

Embora as frequéncias naturais e os modos de vibragcdo sejam, a rigor,
propriedades de toda a estrutura, verifica-se que as energias cinética e potencial sdo
acumuladas de formas diferentes em cada frequéncia natural. Tais modos sé&o

frequentemente classificados como modos locais dos discos ou das palhetas,
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normalmente estdo associados a frequéncias naturais mais elevadas e podem ser
sensiveis as excitagdes de origem aerodinamica, isto €, a interacdo do fluido com a
dindmica do impelidor. Consequentemente, a descontinuidade estrutural presente
nas carcacas de todo ventilador centrifugo, denominada cut-off, contribui para a nao
uniformidade no campo de pressdo na voluta da carcaca. Assim, pode-se verificar
uma distribuicdo de pressdo oscilante no tempo e estacionaria no espaco,
proveniente da passagem das palhetas pelo cut-off. Deste modo, a avaliagdo do
comportamento dinamico dos impelidores centrifugos também compreende a
verificacdo de possiveis coincidéncias entre as suas frequéncias naturais e a
frequéncia de passagem das palhetas, dada pelo produto do nimero de palhetas (n)
e a velocidade de rotacdo do ventilador; como mostra a equacgao (3.1):

BPF = Q-n (3.1)

A titulo de ilustracdo, a Figura 3.6 apresenta um dos modos de ondulacdo do
disco lateral de um impelidor de simples entrada, correspondente ao modo de seis
linhas diametrais do disco. E importante ressaltar que a coincidéncia da frequéncia
de passagem das palhetas com alguma das frequéncias naturais do impelidor ndo é
a Unica condicdo necessaria para excitar o correspondente modo de vibracdo. As
fases dos pulsos de pressdao e do movimento de ondulacdo dos discos e palhetas
devem ser cuidadosamente analisadas de modo a avaliar se ha condicao favoravel
para que estes pulsos fornecam energia para dar inicio ao movimento vibratorio.
Entretanto, o presente trabalho considera exclusivamente as excitacfes
provenientes do desbalanceamento do rotor na andlise dinamica do impelidor, de

modo que as excitacdes aerodinamicas nado serdo abordadas em detalhes.
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Figura 3.6 — Modo de ondulag&o do disco lateral

3.1.2 O efeito de enrijecimento centrifugo

Os efeitos da forca centrifuga nas frequéncias naturais de um sistema rotativo
podem ser melhor compreendidos através da aplicacdo do Teorema de Southwell,
discutido por Den Hartog (1956). Segundo este teorema, se em um sistema
mecanico, a energia potencial total for dada pela soma de duas energias potenciais
parciais, entdo a frequéncia natural o deste sistema poderd ser calculada

aproximadamente a partir da expressao:

w? = W% 4+ w,? (3.2)

Onde:
®; € w; sdo as frequéncias naturais exatas do sistema modificado, no qual um dos

efeitos elasticos esta ausente.

Um caso muito simples e que ilustra este teorema é o0 de uma massa m

conectada a um suporte com duas molas em paralelo de rigidez k; e ko. A frequéncia
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natural deste sistema é w? = (k; + k,)/m, 0 que é exatamente igual a w,? + w,? =

kq
m

k , . . ~ . ~ ~ p
+-Z. A resposta € exata neste caso, pois a configuracdo da vibragéio ndo é

alterada ao omitir uma das molas do sistema.

Den Hartog (1956) e Irretier (1988) aplicam o Teorema de Southwell para
constatar que uma boa aproximacdo das frequéncias naturais de palhetas de
turbinas pode ser obtida a partir da frequéncia natural exata do sistema estacionario,

segundo a equacao (3.3).
w,? = wy?+C- 02 (3.3)

Onde:
o € a frequéncia natural do sistema rotativo; m, é a frequéncia natural do sistema
estacionario; 2 € a velocidade angular de rotacdo; C € a constante associada ao

modo de vibracéo.

Portanto, verifica-se um aumento parabdlico das frequéncias naturais em
funcdo da velocidade angular. Esta constatacdo pode entdo ser estendida ao estudo
de impelidores centrifugos. Ponge-Ferreira (1994) deriva a seguinte expressao para

um disco rotativo:
w, = w, +n-0? (3.4)

Onde:

n = nidmero de didmetros nodais.

Este efeito de deslocamento em frequéncia decorrente do movimento de
rotacdo do impelidor é frequentemente denominado enrijecimento centrifugo. E de
interesse, portanto, que este efeito seja incorporado as formulacdes de elementos
finitos para a analise dinamica de impelidores. Esta formulacdo pode ser ilustrada a
partir do estudo realizado por Rao; Yu e Shiau (1999) da resposta transiente de uma
placa rotativa, indicada na Figura 3.7, considerando o efeito de enrijecimento

centrifugo.
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Figura 3.7 — Configuracdo da palheta estudada por Rao; Yu e Shiau (1999), representada através de
uma placa rotativa

A energia potencial total da placa pode ser escrita em termos das
contribuicdes das tensdes elasticas no material (U,) e do efeito de enrijecimento

devido a rotacdo (Up), indicadas pelas equacgdes (3.5) e (3.6), respectivamente.

[ &Y

| gy |
Up = %ﬂfv {Ox Oy Oy Oy Oy} { zxy } dv = %fffv {0} {e} dV (3.5)
&)

8ZX

1 /2
Up = ff.l-v {00 0,° 0y°} 1/2 w2, pdv
WaWy

1 0y’ Oy’ (Wi
== Wx W, Crdv
2 ffv W W chyo oy° {W,y}

= %fffv {sg}T [00]{89} dv (3.6)

Onde:
0y,..,0,x SA0 as componentes de tensao; &,,.., £, as componentes de deformacao;
[6°] é a matriz de tensGes iniciais devido ao efeito da forca centrifuga na placa

rotativa; w sdo os deslocamentos e {e,} o vetor gradiente.
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Para o problema de vibracdo livre da placa, a equacdao de movimento do
elemento, considerando os deslocamentos armazenados no vetor de coordenadas

generalizadas, é da forma:

[1]¢g} + [G](a} + ([K] + [K,]){a} = 0 (3.7)

Onde:
[Kg € a matriz de rigidez geométrica do elemento devido ao carregamento

centrifugo, obtida por:
[K,] = [If[N]"{c°}[N] av (3.8)

Esta mesma formulacdo € empregada por Genta, Feng e Tonoli (2010) no
estudo do comportamento dinamico de discos rotativos. O autor ressalta que a forca
restauradora devido as tensdes centrifugas é de extrema relevancia, especialmente
guando o disco se comporta como uma membrana, isto é, possui uma baixa rigidez
a flexdo. Esta caracteristica é inerente aos impelidores de ventiladores centrifugos,
justificando a necessidade de considerar o enrijecimento centrifugo na analise
dindmica destes equipamentos. Gans e Anderson (1991) utilizam o MD Nastran -
cuja formulacdo também compreende a equacéo (3.8) - para incorporar o efeito de
enrijecimento centrifugo na andlise de palhetas de turbinas e discutem as

consequéncias deste na otimizacao dos projetos.

3.2 METODOLOGIA PROPOSTA PARA O CALCULO DE TENSOES
DINAMICAS

A andlise dinamica de impelidores centrifugos esta normalmente associada a
comparacao das frequéncias naturais do impelidor e as frequéncias das fontes de
excitacao existentes, como por exemplo, o desbalanceamento. Neste caso, o projeto
mecanico do impelidor é realizado de modo que coincidéncias entre a velocidade de
operacdo do ventilador e as frequéncias naturais do impelidor conduzam a

modificacdo do projeto estrutural do equipamento. Saliente-se aqui que n&o sé&o
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realizadas andlises para prever a resposta dindmica dos impelidores nas condi¢des
de ressonancia.

A partir do exposto, propde-se uma metodologia para o célculo da resposta
dindmica de impelidores centrifugos, traduzida na determinacdo das tensfes
dindmicas nos componentes do impelidor. Em um primeiro momento, o método
consiste em avaliar a resposta em frequéncia do rotor completo, considerando o eixo
flexivel e o impelidor rigido. Os coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais,
bem como o efeito giroscopico sédo considerados neste ponto. A andlise de resposta
do rotor permite determinar as translagdes e rotagdes do eixo na regido dos mancais
e do impelidor.

Em um segundo momento, o método proposto consiste em impor 0s
movimentos de translacdo e rotacao obtidos no calculo de resposta do rotor como
movimentos de base para o calculo de resposta do impelidor, cujos componentes
sdo modelados em um software de elementos finitos. Portanto, esta ultima analise
considera que a flexibilidade dos impelidores e as tensfes dinamicas provenientes
destes movimentos de base podem ser utilizadas para a avaliacdo da integridade
estrutural do ventilador. O efeito do enrijecimento centrifugo, discutido na secao
anterior, também é incorporado ao modelo nesta etapa. Adicionalmente, as tenses
estaticas e dinamicas podem ser sobrepostas para determinar o nivel total de
tensdes no impelidor. As formulacfes utilizadas nesta metodologia sdo discutidas

em detalhe nas proximas secoes.

3.2.1 Andlise de resposta em frequéncia do rotor pelo MEF

Neste ponto, os rotores sdo modelados por eixos flexiveis nos quais estédo
montados rigidamente impelidores indeformaveis. A metodologia e as ferramentas
de célculo de resposta em frequéncia através do MEF utilizadas neste trabalho s&o
apresentadas por Zachariadis (2000, 2006). O modelo de elementos finitos é
constituido por elementos de viga de Timoshenko, compostos por uma barra
prismatica homogénea de secéo circular e cuja formulacéo considera a deformacéo

por cisalhamento e o momento de inércia transversal. Em cada um dos nés do
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elemento de viga sdo considerados quatro graus de liberdade, isto é, duas

translagdes e duas rotagcdes com relagcdo aos eixos Y e Z indicados na Figura 3.8.

Py

® X

T
i
T

\ (
T

T
:

Figura 3.8 — Elemento de viga de Timoshenko e coordenadas de referéncia

O vetor de deslocamentos nodais, isto €, das coordenadas generalizadas do
elemento, € mostrado na equacéao (3.9):

{q}e = {Yl Bl Zl A1 Y2 BZ ZZ Az}t (39)

A obtencéo das matrizes de rigidez, [K]e, € de inércia, [M]e, deste elemento de
viga, indicadas respectivamente nas equacoes (3.10) e (3.11), é descrita por Genta
(1993). O eixo do ventilador é discretizado a partir da definicdo dos nos nas
variacOes de secao transversal e nas posi¢cdes dos mancais e do impelidor. Os nés
também sao definidos para subdividir os trechos de diametro constante.
Adicionalmente, sdo consideradas as matrizes de inércia e de efeito giroscépico do

impelidor, [M], e [G],, apresentadas nas equagdes (3.12) e (3.13), respectivamente.

12 6l —12 6l
_E 4+ N -6l (2-1)I?
K] = B(1+f) 12 —6l (3.10)
4+ fHI?
Onde:
_ 12Elk 6 (1+v)(1+m?) . .-
f= A k = 1o (LemD)2 1 (204 127)m?" m= b/a, sendo E o médulo de elasticidade,

| o momento de inércia de area, k o fator de cisalhamento, G o médulo de
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cisalhamento, A a area da secao transversal, [ o comprimento do elemento, v 0

moédulo de Poisson, b o raio externo do eixo e a o raio interno do eixo.

[ml lm2 m3 _lm4 ] [m7 lm8 _m7 lmB
(M], = —LA | Pmg Im, —1*mg]| or | Pmg —lmg —1*my,| (3.11)
€ 420 (1+f)2 m; —lm, 301(1+f)2l m, —lmg '
lzms l2m9
Onde:

p é a densidade e m; = 156 + 294f + 140f? ; m, = 22+ 38.5f + 17.5f% ; m; = 54 +
126f +70f% ;m, =13 +31.5f + 17.5f2 ; mg =4+ 7f + 3.5f2 ; mg = 3 + 7f + 3.5f2

[ 0O 0 0 ]
| Je 0 Of
[M], = m, 0] (3.12)
| Jie)
0 0 0 0
0 0 0
6=y o o w(])”’ (3.13)
0 —wj, 0 O

Onde:
m; € a massa do impelidor e J, e Jx sG40 oS momentos polar e transversal do

impelidor, respectivamente.

A formulacao utilizada considera que o ventilador esta apoiado em mancais
hidrodinAmicos, de modo que os seus coeficientes de rigidez e amortecimento
devem ser considerados. Formulacdes e procedimentos para o calculo dos esforcos
hidrodindmicos sao apresentados por Zachariadis (2000), conduzindo a
determinacdo dos 32 coeficientes dinamicos do modelo completo de mancais.
Entretanto, cabe ressaltar que o presente trabalho ndo tem como objetivo o célculo
destes coeficientes, devendo os mesmos ser tratados como dados de entrada para o
célculo de resposta em frequéncia. As matrizes de rigidez [K], e de amortecimento

[C]y dos mancais sao dadas por:
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k k k k
[K], = |7BY “BE "Bz B4 (3.14)

Cgy Cpp Cpz Cpa (3.15)

Tradicionalmente, os fabricantes de mancais de deslizamento determinam
apenas 8 dos 32 coeficientes, de acordo com as translacbes em Y e Z apenas; isto
€, kyy, Kyz, Kzy, Kzz, Cyy, Cyz, Czy € Czz. Neste caso, 0s demais coeficientes sdo admitidos
nulos. Além do amortecimento dos mancais, também ¢é possivel levar em
consideracdo outras formas de amortecimento viscoso, tais como a dissipacédo de
energia por histerese ou o amortecimento introduzido pelo meio circundante. Estes
esforcos de amortecimento podem ser incluidos no equacionamento através da
matriz de amortecimento [D]e para os elementos de viga considerados.

A partir da modelagem do rotor e da definicdo de suas propriedades, as
equacdes resultantes sdo escritas em funcdo das matrizes de rigidez globais [K]g,
[M]lc e [D]c para a rigidez, inércia e amortecimento do eixo, respectivamente.
Adicionalmente, sdo incluidas as matrizes de inércia e efeito giroscopico do
impelidor e as matrizes de rigidez e amortecimento dos mancais. E interessante
observar que no caso em que os coeficientes dindmicos dos mancais ndo estdo
disponiveis, a etapa prévia a analise de vibra¢cdes lineares consiste no calculo das
posicles relativas de equilibrio estatico dos moentes, das quais dependem estes
coeficientes, conforme apresentado por Zachariadis (2000).

Deve-se ressaltar que o modelo empregado nao considera a flexibilidade dos
pedestais e das fundacdes do rotor, 0 que exigiria o desenvolvimento de modelos de
rigidez, inércia e amortecimentos equivalentes que seriam entdo incluidos na analise
de vibracdo do ventilador. Também a flexibilidade da conexdo entre o impelidor e 0
eixo ndo sao considerados no modelo. Estudos realizados por Vance (1988) e Irons
(1996) mostram que a modelagem desta flexibilidade pode conduzir a resultados

mais precisos das rotac¢des criticas do eixo, uma vez que pode haver interacdo entre
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alguns modos do eixo e do impelidor. Embora estes procedimentos sejam aplicaveis,
em hipotese, ao estudo aqui proposto, sua implementacao teria finalidade apenas
ilustrativa, sem alterar a validade dos demais resultados e conclusoes.

A analise de vibracdes lineares apresentadas neste trabalho compreende o
calculo da resposta em regime permanente a excitacées harmonicas. A equacao do

movimento é dada por:

[MI{G} +[D + Gl{g} + [K]{q} =h (3.16)

Onde:

[M] é a matriz de massa do eixo acrescida da matriz de inércia do impelidor, [D] € a
matriz global de amortecimento - e que incorpora o amortecimento dos mancais; G é
a matriz global de efeito giroscopico, [K] € a matriz de rigidez que incorpora a matriz
de rigidez global do eixo [K]c e dos mancais [K]p. O desbalanceamento do impelidor
€ representado pelo vetor h = h(t) de carregamentos harménicos.

Deste modo, a resposta em regime permanente é realizada a partir da

solucéo da equacdao (3.17), descrita por Miller e Schiehlen (1985).

[-w?+iw(D+G)+K]Q=H (3.17)
Onde:

Q =5 (@1 —iQ,)

(3.18)
H == (Hy— iHy)
q = Qqcos wt+ Q, sin wt
{h = H,cos wt + H, sin wt (3.19)

No caso de um ventilador centrifugo, a excitacdo sincrona de maior relevancia

€ proveniente dos desbalanceamentos estatico e dinadmico do impelidor,

representado pelos vetores 173 e I7d, respectivamente, na Figura 3.9. Os
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desbalanceamentos estatico e dindmico séo representados através das expressoes
(3.20) e (3.21)°.

U, = —Muw?(cos ¢, K — sin ¢, ) (3.20)

Uy = —mgrglaw?(cos @] — sin ¢, K) (3.21)

Figura 3.9 — Desbalanceamento estatico ffe e dindmico Ud no impelidor centrifugo

Onde:
u = |(G — 0)| é a excentricidade do centro de massa do impelidor (G) com relacdo

ao seu centro geométrico (O), ¢, = @yuo + Wt € P4 = Puo + Pao + WL .

Os vetores H; e H, sao escritos na forma:

—Mu sing,g —Mu cos@yg
H, = —w? Mgy l]\iICOS((puO + ®ao) CH, = —o? mgrq lg sin('(puo + ®ao) (3.22)
U COS Py —Mu sin @y
M7 La sin(@uo + Pao) — Mg lg cos(Puo + Pao)

% O desbalanceamento dinamico do impelidor ndo sera considerado nas analises.
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O estudo da estabilidade das vibragdes livres do rotor nas vizinhangas das
posicdes de equilibrio estético, que variam em fungédo de sua velocidade angular o,

é realizado a partir da solugdo homogénea da equacéo (3.17):

e o] ()1 o2

4

Onde:
0 é a matriz nula e | é a matriz identidade. Fazendo § = {q ¢} e § = Qe™, chega-
se ao problema de autovalor:

(Z—-A)Q =0 (3.24)
cujos autovalores sao apresentados na equagéo (3.25).
A(w)=p () +ifp(w) (3.25)

Os autovalores sdo agrupados em ordem crescente dos valores das
frequéncias naturais amortecidas f, () do rotor.

Por todo o exposto, verifica-se que, a partir do calculo da resposta ao
desbalanceamento estatico do rotor, sdo determinados os movimentos de translacéo
e de rotacdo na regidao do impelidor, o que é ilustrado na Figura 3.10. Estes
movimentos sdo utilizados como dados de entrada para a analise de resposta em

frequéncia do impelidor, assunto que sera discutido na proxima secao.
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Figura 3.10 — Translacdes e rotacGes na regido do impelidor obtidas a partir do calculo de resposta ao
desbalanceamento estatico no rotor completo

3.2.2 Andlise de resposta em frequéncia do impelidor

A analise de resposta ao desbalanceamento estatico do rotor, descrita na
secao anterior, conduz a determinacdo dos movimentos de translacéo e rotagcdo em
cada uma das secdes do eixo do ventilador centrifugo. Nesta analise, os impelidores
foram considerados rigidos e indeformaveis.

Passa-se, entéo, ao calculo da resposta em frequéncia dos impelidores, agora
admitidos como flexiveis. Os movimentos de translacdo e rotacdo do impelidor,
provenientes do calculo de resposta ao desbalanceamento do rotor - e ilustrados na
Figura 3.10 - podem ser impostos ao cubo do impelidor centrifugo, modelado em um

software de elementos finitos. A Figura 3.11 apresenta a metodologia proposta.
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Figura 3.11 — Imposicdo dos movimentos de base no cubo do impelidor

O problema do céalculo da resposta dindmica de estruturas a excitacao
provocada pela imposicdo de movimentos independentes é abordada por Pestel e
Leckie (1964) e por Clough e Penzien (1975) com o emprego de métodos matriciais.
Um método alternativo para o calculo da resposta dinamica de estruturas a
imposicdo de movimentos genéricos é apresentado por Zachariadis (1986), em que
os deslocamentos sdo aplicados em molas de rigidez suficientemente elevadas,
definindo os carregamentos aplicados nos graus de liberdade associados as molas.
Uma abordagem outrora preferida por alguns softwares comerciais consistia no uso
de grandes massas e forcas para obter o deslocamento desejado nos graus de
liberdade selecionados. Flanigan (1994) discute que esta aproximacdo pode
conduzir a resultados pouco precisos, caso 0s valores de massa adotados sejam
muito grandes ou muito pequenos. Entretanto, os softwares de elementos finitos
atuais permitem considerar nas andlises de resposta a imposicdo direta dos
movimentos de base ao modelo. Neste trabalho, sdo apresentadas apenas as
solucdes que utilizam métodos matriciais, uma vez que esta € a formulacdo
empregada pelas versdes mais recentes do MD Nastran, software utilizado para as
simulagdes.

A equacgdo do movimento para o caso geral da resposta a imposicédo de

movimentos em quaisquer pontos de uma estrutura € indicada na equacéo (3.26):

[Mrm]{un} + [Crm]{un} + [Knn]{un} = {Pn} (326)
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Os n conjuntos de graus de liberdade indicados na equacgao (3.26) sédo
subdivididos entre os graus de liberdade internos da estrutura (indicados pelo indice
i em (3.27)) e os graus de liberdade nos quais os deslocamentos s&o impostos
(indicados pelo indice d). Os deslocamentos nos graus de liberdade internos da
estrutura sdo as incognitas do problema.

u

wd = {1} (3:27)

A equacéo (3.26) pode ser reescrita na forma:

My Mg ]{ul} Ci  Cig “ui} Ki K; ] Ui {Pi}
Mg Maqg | i, Cai Caa lluy, Kai Kaa {ud} P, ( )

Os termos M;, C; e Kj contém os elementos relacionados unicamente aos
graus de liberdade internos da estrutura. Ja os termos Miq, Ciq € Kig contém os
elementos que acoplam os graus de liberdade internos com os graus de liberdade

submetidos a um movimento de base. Desenvolvendo a equacéao (3.28), chega-se a:

[M;; i} + [Cil{u} + [Kil{ud = {P} = (IMjql{iig} + [Cigl{tta} + [Kigl{ua}) (3.29)
{Pa} = [Mgl{ii;} + [Magl{iiag} + [Coi{i;} + [Cagllity} + [Kail{wi} + [Kagal{ug}  (3.30)

A partir da equacéao (3.29), a resposta do sistema € obtida a através do
método da superposicdo modal ou do método da integracdo direta. Uma vez
calculada a resposta, a equacgéao (3.30) pode ser utilizada para determinar as cargas
atuantes nos graus de liberdade onde os deslocamentos foram impostos.

E importante ressaltar que o enrijecimento centrifugo é um relevante fator no
estudo da resposta em frequéncia de impelidores centrifugos. Este efeito é incluido
nas analises de resposta em frequéncia através da modificacdo da matriz de rigidez
da estrutura, segundo as equacdes (3.7) e (3.8), discutidas na secdo 3.1.2. A matriz

de rigidez assume a forma:

[K]rm = [K]" +[K (w)]g (3.31)
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Onde:

[K]" é a matriz de rigidez global do impelidor parado e [K (m)]g € a matriz que introduz
o efeito de enrijecimento, devido as tensfes estaticas no impelidor na velocidade
angular considerada.

O desenvolvimento das expressdes para o calculo de resposta ocorre de
forma analoga a apresentada, devendo-se considerar a matriz de rigidez indicada na
equacédo (3.31). No MD Nastran, o efeito do enrijecimento centrifugo é computado
através do comando STATSUB com referéncia ao carregamento inercial
correspondente a velocidade de operacdo do impelidor.

3.2.3 Modelo para analise dinamica de impelidores

Devido a simetria rotacional dos impelidores centrifugos, os modelos para o
célculo das tensdes estaticas atraves do MEF consideram apenas um setor para
representar o comportamento da estrutura completa, conforme discussao realizada
na secao 2.2.1. O modelo construido pode, entdo, ser aproveitado para a analise
dindmica, seja para o estudo das vibracdes livres - abordagem metodoldgica
tradicional - seja para o calculo de resposta em frequéncia a imposicdo de
movimentos (abordagem metodoldgica proposta). A visualizacdo e a interpretacéo
dos modos envolvidos sao facilitadas a partir da expansao do modelo para um setor
de 360° correspondente ao impelidor completo. Frequentemente opta-se pela
diminuicdo da densidade da malha para a analise de vibragdes livres, o que introduz
ganhos no tempo de processamento, uma vez que oS modos e as correspondentes
frequéncias naturais do impelidor ndo séo alterados significativamente pela
diminuicdo do numero de elementos; ao contrario do que se verifica para a analise
de tensdes estaticas, em que a convergéncia dos resultados € substancialmente
mais sensivel a densidade da malha.

Ressalte-se que o célculo de resposta aos movimentos de base impostos ao
impelidor tem como objetivo final a determinacdo dos niveis de tensdo dinamica em
seus componentes. Nesse sentido, a diminuicdo da densidade da malha, apesar de

diminuir os tempos de processamento, conduz a resultados de tensédo pouco
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precisos, em especial na regidao das soldas - regidao que, em geral, apresenta 0s
maiores niveis de tensdo e cuja convergéncia € satisfatoria quando ao menos dois
elementos sao utilizados (COOK, 1995). Por este motivo, o presente trabalho utiliza
metade da espessura de cada componente do ventilador para definir o tamanho dos
elementos e ao menos dois elementos sdo considerados na regido das soldas, tanto
para a analise de tensdes estaticas, quanto para o célculo de tensdes dinamicas,
através da analise de resposta em frequéncia do impelidor.

O modelo para a analise de resposta deve ainda incluir o cubo do impelidor,
onde sdo impostos 0s movimentos de base provenientes da analise de resposta em
frequéncia do rotor completo. Neste trabalho, consideram-se o0s elementos
hexaédricos de 8 nd6s na modelagem do cubo. Os movimentos de translacdo e
rotacdo - conforme as coordenadas Y e Z indicadas na Figura 3.11 - sdo transferidos
aos nos internos do cubo, correspondentes a regido que esta em contato direto com
0 eixo. Para facilitar a modelagem e garantir que todos os nos internos do cubo
serdo submetidos ao mesmo movimento de translacdo e rotacdo, estes séo
conectados a um no central através de elementos rigidos denominados RBE2 (Rigid
Body Element). Este elemento é especificado no MD Nastran a partir da definicdo de
um noé com graus de liberdade independentes (neste caso o nO central) e um
conjunto de nds com graus de liberdade dependentes (nds internos do cubo). Assim,
€ possivel especificar que todo carregamento - deslocamento, forca, aceleracéo -
imposto ao no independente seja transferido integralmente aos graus de liberdade
dos nos dependentes. A Figura 3.12 ilustra uma das etapas da construcdo do

modelo, em que o cubo do impelidor é considerado.
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i———» Cubo

——  Elementos RBE2

C\\* Imposicgéo de

movimentos

Figura 3.12 — Construcédo do modelo para a analise de resposta do impelidor, onde C é o n6 central

A etapa seguinte consiste na expansédo do modelo para o impelidor completo.
Por motivos didaticos, os elementos RBE2 sdo apresentados no modelo setorial do
impelidor na Figura 3.12. Entretanto, recomenda-se a incluséo dos elementos apoés a
expansao para o modelo de 360° de modo a evitar a presenca de elementos RBE2
duplicados. A Figura 3.13 ilustra o modelo final do cubo do impelidor com a
indicacdo do n6 que sera submetido aos movimentos de translacao e rotacdo. Uma
vez que 0s movimentos sdo impostos a quatro graus de liberdade do n6 do centro
do cubo (translacdes em Y e Z, rotacbes em Y e Z), os demais graus de liberdade
devem ter seus movimentos restringidos. Estas restricdes podem ser realizadas no
ponto C indicado na Figura 3.12.

Concluido o modelo completo do impelidor, especifica-se a velocidade de
rotacdo do ventilador no software de elementos finitos. O modelo deve ser, entéo,
submetido a uma analise estatica linear. Esta etapa é necessaria para que o MD
Nastran calcule a matriz de enrijecimento centrifugo, que € incorporada a matriz de

rigidez global do impelidor para as analises subsequentes.
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Figura 3.13 — Detalhe do modelo do cubo apds a expansao do modelo para o impelidor completo. Os
movimentos de base sdo impostos em C

Os movimentos de base calculados para a velocidade do ventilador sao
especificados no no central. O modelo é submetido a uma analise de resposta no
dominio da frequéncia, realizada para a frequéncia correspondente a rotacdo do
ventilador. Caso exista o interesse de avaliar a resposta dinamica do impelidor para
diferentes valores de rotacdo, ressalta-se que a matriz correspondente ao efeito de
enrijecimento centrifugo deve ser calculada para cada condi¢édo. Portanto, para cada
rotacdo considerada deve ser realizada uma nova andalise de resposta em
frequéncia. Esta analise conduz aos deslocamentos e as tensdes dinamicas no

impelidor.

3.2.4 Superposicao das tensdes estaticas e dinamicas

A metodologia apresentada nas sec¢des anteriores prevé que a avaliacao do
nivel de tensdes nos componentes do impelidor de um ventilador centrifugo
compreende ndo somente o calculo das tensGes estaticas, provenientes da forca
centrifuga, mas também a determinacdo das tensdes dinadmicas provocadas pela
resposta ao desbalanceamento do ventilador. Estas tensdes dinamicas estéao
presentes no impelidor durante toda a sua operacdo e sua magnitude esta

associada ao grau de desbalanceamento do ventilador em campo e a proximidade
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da rotac&o do ventilador com as frequéncias naturais do rotor e do impelidor. Nao &
0 objetivo do presente trabalho estudar as tensdes dinamicas causadas por
excitacoes de origem aerodinamica, tampouco aquelas decorrentes das forcas
dindmicas inerentes ao carregamento gravitacional.

O calculo das tensdes dinamicas para uma dada condi¢cdo de operacédo do
ventilador sugere que as mesmas possam ser combinadas com as tensdes estéticas
de modo a obter o nivel total de tensdes no impelidor. Trata-se de uma abordagem
interessante para o célculo da vida em fadiga do impelidor ou para a avaliacdo de
sua integridade estrutural em uma dada condicdo de operacdo. A combinagdo dos
efeitos de forca centrifuga e de resposta ao desbalanceamento pode ser realizada a
partir do chamado Principio (ou Método) da Superposicdo, discutido por Meirovitch
(1986) ao derivar a resposta de sistemas lineares a excitacdes periodicas e nao
periodicas. Esta discussédo é apresentada a seguir, a fim de justificar o emprego
deste principio na analise dinamica de ventiladores centrifugos.

A ilustracdo do Principio da Superposicdo pode ser realizada a partir do
estudo de um sistema linear de segunda ordem. A equacéo diferencial do sistema a

uma forca de excitacao arbitraria € dada pela equacéo (3.32)
mX + cx + kx = F(t) (3.32)

Onde:
m, ¢ e k representam a massa, o coeficiente de atrito viscoso e a rigidez do sistema,

respectivamente.

Neste ponto, é conveniente a definicdo de um operador linear diferencial:

dZ

D=m—
dt

a
te—+k (3.33)
A equacdo (3.32) pode ser reescrita na forma:
D [x(t)] = F(t) (3.34)

Um operador € linear se a expresséao diferencial D[x(t)] contiver a fungéo x(t) e

se sua derivada no tempo contiver apenas termos de poténcia unitaria ou nula.
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Produtos cruzados e termos envolvendo outras poténcias de x(t) devem estar
ausentes. O operador D contém todas as caracteristicas do sistema e especifica a
ordem das derivadas que multiplicam cada um dos parametros m, ¢ e k. Este
operador pode ser utilizado para definir o conceito de linearidade de um sistema.
Duas excitagcdes sao consideradas neste ponto: Fi(t) e Fx(t), cujas respostas sao

dadas por x;(t) e x»(t), respectivamente.

F,(t) = D [x,(D)] F,(¢) = D [x2(0)] (3.35)

Uma terceira excitacdo F3(t) € considerada como uma combinacédo linear de
Fl(t) e Fz(t):

F5(t) = aF,(t) + bF,(t) (3.36)

Onde:

a e b sdo constantes conhecidas.

Caso a resposta x3(t) a excitacédo F3(t) satisfaca a relacao:

x3(t) = ax,(t) + bx,(t) (3.37)

o sistema é considerado linear; caso contrario, admite-se que o sistema € néo linear.
Esta definicdo pode ser escrita a partir das equacdes (3.35) e (3.36) em termos do

operador D.

D [x3(t)] = D[ax,(t) + bx,(t)] = aD[x;(t)] + bD[x,(t)] = F3(t) (3.38)

A equacdo (3.38) representa a definicho matematica do Principio da
Superposicdo. E importante ressaltar que a validade deste principio é verificada
apenas quando todos os sistemas envolvidos sdo lineares. Conforme discutido por
Meirovitch (1986), as respostas de sistemas lineares para um dado numero de
excitacoes distintas podem ser obtidas separadamente e entdo combinadas para se

obter uma resposta agregada.
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A aplicacdo do Principio da Superposicdo no estudo da deflexdo de vigas
também é discutida por Timoshenko (1955, 1956). Mostra-se que o momento fletor
produzido em qualquer secdo de uma viga pela presenca de cargas transversais €
igual a soma dos momentos fletores produzidos na mesma secédo transversal por
carregamentos individuais agindo separadamente. Deste modo, a deflexao
produzida em qualquer ponto da viga pode ser obtida através da soma das
deflexdes produzidas no ponto em questdo pelos carregamentos individuais. Este
método pode ser empregado desde que a flexdo da viga ndo introduza nenhuma
mudanca na acgao das forcas externas. Por exemplo, pequenas deflexdes de vigas
por carregamentos laterais ndo alteram o diagrama de momento fletor para estes
carregamentos, e o Principio da Superposicéo pode ser utilizado. O autor alerta para
as limitacdes do método no estudo de vigas em que a flexdo esta associada com
carregamentos axiais de tracdo ou compressdo, de modo que a deflexdo produzida
pelos carregamentos laterais altera a acdo das forcas axiais, de tal forma que esta
ultima produz ndo somente tensdes axiais, mas também alguma flex&o adicional.

Neste ponto, é interessante ressaltar que todas as discussdes realizadas
neste trabalho para o célculo estrutural de impelidores centrifugos assumem o
regime elastico de tensbes, de modo que as tensdes no impelidor sdo sempre
inferiores ao limite de escoamento da material. As tensdes, devido a forca centrifuga
correspondente a rotacdo do ventilador, sdo provenientes de analises estaticas
lineares com auxilio do MEF, cuja metodologia foi apresentada no Capitulo 2.

Atencéo especial deve ser dada ao calculo das tensfes dinamicas a partir da
analise de resposta do rotor e do impelidor segundo a metodologia apresentada. Os
coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais hidrodinAmicos estao
associados a posicdo de equilibrio dos moentes e, portanto, assumem diferentes
valores de acordo com a velocidade do ventilador, conforme discussdo apresentada
na secdo 3.2.1 na analise de resposta ao desbalanceamento de rotores com eixo
flexivel e impelidor rigido. Constata-se que a matriz de rigidez global do rotor,
indicada na equacéo (3.16), é funcdo da rotacdo do ventilador, uma vez que a matriz
de rigidez correspondente aos mancais hidrodindamicos assume diferentes valores
para cada rotacdo considerada. O mesmo ocorre para a matriz global de
amortecimento do rotor, em que a dependéncia com a rotacdo é introduzida pela
matriz de amortecimento dos mancais hidrodindmicos. Também a matriz de efeito

giroscopico introduz uma dependéncia com a velocidade angular do ventilador. As
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analises apresentadas assumem que a matriz de efeito giroscopico, bem como os
coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais, sdo atualizados para cada
rotacdo cujo comportamento dinamico do impelidor for estudado. Portanto, os
movimentos de translacdo e rotacdo obtidos na andlise de resposta do rotor - dados
de entrada para a analise de resposta do impelidor - incorporam a influéncia da
rotacdo do ventilador.

A incorporacdo do enrijecimento centrifugo no célculo de resposta do
impelidor também deve ser cuidadosamente analisada. A matriz de rigidez que
representa o efeito de enrijecimento provocado pelas tensdes estéaticas - incorporada
pelos softwares de elementos finitos a matriz de rigidez da estrutura - apresenta uma
dependéncia quadratica com a velocidade angular do ventilador. Portanto, a andlise
de resposta em frequéncia do impelidor deve ser realizada apenas para a frequéncia
correspondente a rotacdo do ventilador. Caso seja de interesse avaliar as tensbes
dinamicas em velocidades angulares diferentes, o efeito de enrijecimento deve ser
incorporado especialmente para a condi¢cdo analisada.

A partir destas considerac0des, verifica-se que as tensdes estaticas podem ser
superpostas as tensdes dinamicas desde que duas condicfes especificas sejam
respeitadas:

= As matrizes de rigidez, amortecimento e de efeito giroscopico utilizadas no
célculo de resposta em frequéncia ao desbalanceamento do rotor devem ser
obtidas especialmente para a rotacao de projeto do ventilador.

= A analise de resposta em frequéncia do impelidor deve considerar o efeito de
enrijecimento centrifugo correspondente a rotacdo de projeto do ventilador.

Esta rotacdo deve ser a mesma utilizada para a determinacdo das tensfes

estéaticas do impelidor.

Portanto, esta abordagem considera que as tensdes estaticas em uma dada
rotacdo do ventilador sdo superpostas as tensdes dinamicas nesta mesma rotacao,
sendo estas Ultimas calculadas com todos os parametros atualizados para a
velocidade angular considerada. As condicGes impostas para a analise dinamica do
impelidor respeitam o Principio da Superposicdo, uma vez que a condicdo de

linearidade dos sistemas combinados € garantida para cada rotacéo.
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3.2.5 Testes de Confiabilidade

As ferramentas de modelagem e simulacdo dos softwares MD Patran e MD
Nastran, respectivamente, foram avaliadas a partir da realizacdo de testes de
confiabilidade quanto a andlise de resposta em frequéncia as excitacbes por
movimentos de base e a incorporacdo do efeito de enrijecimento centrifugo,
consolidando, assim, a metodologia proposta para a analise dinamica de impelidores
centrifugos. Para tanto, escolheu-se o problema de uma placa submetida a um
movimento rotativo e o0s resultados obtidos foram avaliados com base nas
discussdes encontradas na literatura.

A Figura 3.14 ilustra a placa considerada nas simulacdes, com a indicacéo
das suas dimensdes e propriedades. Admite-se que uma das extremidades da placa
encontra-se engastada em um suporte rotativo. A rotacdo da placa ocorre em torno
do eixo Y indicado na figura. Buscou-se, neste ponto, aplicar exatamente 0 mesmo
procedimento de modelagem e simulacdo considerado para os impelidores de
ventiladores centrifugos, de modo a verificar através de um exemplo simples a
confiabilidade dos resultados e identificar eventuais dificuldades inerentes a

utilizacédo dos softwares.

a=400mm P =7800kgm’

b=200mm £ - 210000 Nimm?
c=5mm

)] 1 ’LJ}LK""--—----_

v=03

Figura 3.14 — Placa rotativa estudada nos testes, com a indicac@o de suas dimensdes e propriedades
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O modelo de elementos finitos da placa é constituido por elementos de casca
de quatro nds. Os nds correspondentes a extremidade engastada sdo conectados a
um no central através de elementos rigidos, de modo que todas as condi¢cdes de
contorno e carregamentos aplicadas neste n6 séo transferidas aos nés pertencentes

a extremidade da placa.

L

Figura 3.15 — Modelo de elementos finitos da placa rotativa

Inicialmente, foram realizadas analises de vibracdes livres da placa rotativa,
com o estudo de duas situacdes distintas. A primeira analise admite que a placa
encontra-se parada; em seguida, uma rotacdo de 10 Hz (600 rpm) em torno de Y &
considerada no modelo; e o estudo de vibracfes livres é realizado novamente. A
Tabela 3.1 indica as frequéncias naturais correspondentes aos quatro primeiros
modos nas duas condicfes estudadas. O efeito do enrijecimento centrifugo foi
incorporado no modelo para a segunda simulacdo através da especificacdo da

velocidade angular da placa, seguindo a formulacao discutida na secao 3.1.2.



Tabela 3.1 — Comparagéo das frequéncias naturais da placa parada e submetida a rotagédo
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- Frequéncias Frequéncias Naturais (Hz) Alteracio das
Descricao Naturais (Hz) Placa com rotacdo Fre uénciasQNaturais (%)
Placa parada de 10 Hz q
Modo 1 (Flexao) 26.78 28.92 7.99
Modo 2 (Torgao) 112.17 113.07 0.80
Modo 3 (Flexao) 165.74 167.63 1.14
Modo 4 (Torgao) 362.59 363.62 0.28

Verifica-se que a incorporacdo do enrijecimento centrifugo no modelo provoca

um aumento das frequéncias naturais da placa, em especial para o primeiro modo

de flexao.

O efeito do enrijecimento centrifugo nas frequéncias naturais

correspondentes aos quatro primeiros modos da placa pode ser observado atraves

do Diagrama de Campbell mostrado na Figura 3.16. Estes resultados estdo de

acordo com a discussao realizada por Gans e Anderson (1991), que propdem que 0

projeto estrutural de palhetas de compressores centrifugos seja otimizado a partir da

consideracao do efeito da rotacdo na analise dinamica destes componentes.
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Figura 3.16 — Diagrama de Campbell para a placa rotativa
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Um segundo teste € realizado a partir do exemplo da placa rotativa, desta vez
com o estudo da resposta em frequéncia aos movimentos de translacdo impostos
em uma de suas extremidades, o que conduz a determinacdo das tensdes
dindmicas maximas na estrutura. Um movimento de translacdo na dire¢cdo Y €
imposto ao né central do modelo da Figura 3.15. A excitacdo empregada nas

simulac@es é apresentada na Figura 3.17.

12 7
1.0
.80
B0

A0

Deslocamentos (mm)

.20

100, 150, 200,
Frequencia (Hz)

Figura 3.17 — Movimento de translacéo imposto a extremidade da placa

Os resultados do calculo da resposta em frequéncia, realizado com um passo
de frequéncia de 5 Hz, sdo mostrados nas Figuras 3.18 e 3.19. Um amortecimento
estrutural de 2% foi considerado nas simulacdes. Verificou-se que os deslocamentos
do n6 1, indicado na Figura 3.15, assim como de todos o0s outros nés da
extremidade engastada da placa, reproduziram exatamente os movimentos impostos

no no central, como mostra a Figura 3.18.
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Deslocamentosnd1l = = Deslocamentos de base

Figura 3.18 — Correspondéncia entre os deslocamentos de base e os deslocamentos obtidos na
simulacéo para os nés da extremidade da placa

Na faixa de frequéncias analisada, as maximas tensdes dinamicas ocorrem
na extremidade engastada da placa. A Figura 3.19 apresenta as tensdes dinamicas
referentes ao n6 1 (Figura 3.15). De forma analoga ao estudo de vibracgdes livres, a
resposta em frequéncia aos movimentos impostos foi realizada primeiramente para a
placa estacionaria e, em seguida, considerou-se uma rotacdo correspondente a 10

Hz em torno do eixo Y.
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Figura 3.19 — Tensdes dindmicas (componente YY) na extremidade da viga para duas condi¢des:
placa estacionaria e com enrijecimento centrifugo correspondente a 10 Hz

As maximas amplitudes de tensdo dinamica ocorrem na proximidade das
frequéncias naturais de flexdo da placa. Nota-se que a incorporacdo do efeito de
enrijecimento centrifugo provocou um deslocamento em frequéncia na resposta. E
importante ressaltar que as diferencas nas amplitudes de tensdo entre as duas
simulacdes estdo associadas ao comportamento dos movimentos de base impostos
na extremidade engastada. Deslocamentos na frequéncia natural devido a rotacéo
fornecem respostas amplificadas com relacdo a condicdo estacionaria até a
frequéncia de 50 Hz. Desta frequéncia em diante, as respostas sao reduzidas, como

pode se observar a partir das Figuras 3.17 e 3.19.

3.2.6 Determinacédo das tensdes de von Mises no dominio da frequéncia

Na andlise de tensdes estaticas, discutida na Secdo 2, as tensfes de von
Mises sédo determinadas a partir das componentes de tensdo calculadas para cada

elemento, iSto €, oxx Oy, Ozz Txyy Txz € Ty, NO caso tridimensional. O pos-
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processamento dos niveis de tensdo estatica em cada elemento € entdo realizado

através da equacao (3.39):

(ax—ay)z +(ay—az)2+ (07—0x)2
2

Oym = +3 - (Tny? + 70,2 +15%) (3.39)
No caso dos elementos de casca, empregados na modelagem dos discos e
palhetas dos ventiladores centrifugos, as componentes c,;, tx; € Ty, S40 nulas. A

expressao geral das tensdes de von Mises para estes elementos assume a forma:

Oym = /Ox2 — 030, + 0,2 + 3 7y,2 (3.40)

Em analises de resposta em frequéncia, todas as componentes de
deslocamento e de tensdo sdo numeros complexos, isto é, cada uma das
componentes possui modulo e fase. Observa-se, entretanto, que o célculo da tenséo
de von Mises néo é realizado corretamente pelo MD Patran, uma vez que as fases
das diferentes componentes de tensdo (ox, Oy € Txy para um elemento de casca)
ndo sdo consideradas®. Contudo, o célculo destas tensdes pode ser realizado
manualmente, ou através do desenvolvimento de softwares auxiliares. Formulacdes
para o calculo da maxima tensao de von Mises a partir das componentes complexas
de tensdo sdo apresentadas por Charron; Donato e Fontaine (1993). As tensdes,
provenientes de uma excitacdo harménica, em um elemento de casca, séo

expressas na forma:

Oxx(t) = |Oyx| - cos (wt + &) (3.41)
0yy (1) = |ayy| -cos (wt + B) (3.42)
Tyy(t) = |rxy| - cos (wt + @) (3.43)

Onde:

* De acordo com MSC Software Corporation (2010, p.12), deve-se atentar para a seguinte

recomendagdo no uso do software: "It is not recommended to calculate invariants (e.g., von Mises)
from complex results because the phase is not accounted for."
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ox () e oy (t) sdo componentes de tensdo normal nas diregcbes x e v,
respectivamente; 1y, (t) € a tensfo de cisalhamento no plano xy; | o« | e | oy | s@o
os modulos das tensbes normais ox € Gyy, respectivamente;| 1, | € o moédulo da
tensdo de cisalhamento ty,; 6, e¢@ s&o as fases das tensdes oy Oy € Tyy,

respectivamente; ot € o angulo de fase de referéncia.

Fazendo ot igual a 6 nas equacbes (3.41) a (3.43) e introduzindo estas
relacdes na expressao geral para o calculo da tensédo de von Mises para o caso 2D -
vide equacédo (3.40) - é possivel demonstrar que a tensdo equivalente no dominio

da frequéncia é obtida pela expressao:

oym? = |0xx|? - cos? (6 +8) + |0yy|2 ~cos?(0+B)+3- |Txy|2 -cos (8 + @) —
|GXX||ny| cos(0 + 68) - cos(6 + B) (3.44)

Charron; Donato e Fontaine (1993) demonstram que os angulos de referéncia
gue resultam nos valores maximos e minimos das tensdes de von Mises satisfazem

a seguinte relacao:

|0y |? - sen(26) + |0yy|2 -sen(2B) + 3 - |‘th|2 -sen(2¢@) —

—tan(20) = 5 >
|oyx|? - cos(268) + |cyy| ~cos(2B) + 3 |Txy| - cos(2¢) —

(3.45)

chxl|cyy| -sen(6 + B)
chxl|cyy| ~cos(6 + B)

Portanto, a partir do emprego da equacgédo (3.45), é possivel determinar
angulo de referéncia 6 correspondente a maxima tensao de von Mises, cuja solucéo
exata é obtida através da equacéo (3.44).

Abordagem semelhante é realizada por Bonte; Boer e Liebregts (2007), que
destacam que a determinacao das tensdes de von Mises nas analises de fadiga no
dominio da frequéncia ndo sao triviais. Através do estudo de estruturas submetidas
a multiplas excitacbes randdmicas, 0s autores ressaltam a importancia de se

considerar as diferencas de fase das componentes de tenséo, a fim de avaliar
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corretamente as tensdes de von Mises resultantes. A expresséo apresentada para a

determinacdo da méaxima tenséo de von Mises em um estado de tensdes biaxial é:

max (oyy>) = 0.5 - (lO’XX|2 + |0yy|2 — |0'XX||0'yy| oS (Pxx — Pyy) + 3|rxy|2) +

2 .. . 2 ..
05 - ||0xx|2 + |0yy| e2i(@yy—0xx) _ |O-XX||0-yy|e](‘Pyy_(Pxx) +3- |Txy| ezl((ny_(Pyy)| (3.46)

Onde:
Pxxr Pyy € Py, SA0 as fases das tensOes oxx, Gyy € 1xy, respectivamente.

E possivel verificar que os resultados obtidos pela equacdo (3.44) sdo
equivalentes aos resultados calculados através da equacdo (3.46), desde que
considerado o angulo de referéncia 6 correspondente a maxima tensdo de von
Mises, segundo a equacgéo (3.45). A relevancia da analise das fases das diferentes
componentes de tens&o no calculo das tensdes de von Mises pode ser ilustrada
através do exemplo discutido por Charron; Donato e Fontaine (1993). Séo
consideradas trés componentes de tensdo com angulos de fase completamente

distintos, como ilustra a Figura 3.20.

log !

lo,. | = 20000 PST
lo,,| = 15000 PST
|, | = 8000 PSI
8 =85
B =275°
¢  =130°

Figura 3.20 - Componentes de tensédo em relacdo a um angulo de referéncia ot para o caso 2D
(CHARRON; DONATO e FONTAINE, 1993)

A expressao (3.45) conduz aos angulos de referéncia correspondentes a
minima e & maxima tensdo de von Mises: 0; = -4.75° e 0, = 85.25°, respectivamente.

Os valores minimos e maximos, calculados através da equacdo (3.44),
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correspondem a 8672 psi e 32206 psi, respectivamente. O calculo da maxima

tensdo de von Mises a partir da equacéo (3.46) conduz ao mesmo resultado.



107

4 RESULTADOS DA SIMULACAO DE UM VENTILADOR DE
DUPLA-ENTRADA

Este capitulo apresenta a aplicacdo da metodologia proposta para a analise
estrutural do impelidor de um ventilador centrifugo real. A integridade estrutural do
impelidor quanto as tensfes estaticas em seus componentes € avaliada a partir do
MEF. Neste ponto, opta-se pela ndo utilizacdo dos métodos analiticos, tendo em
vista 0s aspectos relacionados as suas limitacBes, discutidas no Capitulo 2.
Ressalte-se, contudo, que o emprego dos métodos analiticos constitui uma
ferramenta valiosa para os estudos preliminares e seu uso ndo deve ser descartado.

Uma vez determinados 0s niveis de tensdo estatica na estrutura, passa-se a
analise dinamica do impelidor a partir da metodologia proposta no Capitulo 3. A
analise de resposta ao desbalanceamento é realizada no rotor do ventilador
centrifugo, conduzindo a determinacdo dos movimentos na regido do cubo do
impelidor. Estes movimentos sdo utilizados como dados de entrada para o modelo
completo do impelidor no software de elementos finitos, onde se calcula a resposta
do impelidor a imposicao destas excitacdes de base. Objetiva-se, assim, o calculo
das tensfes dinamicas nos componentes do impelidor, 0 que constitui uma nova
abordagem para o calculo estrutural destes equipamentos, uma vez que,
tradicionalmente, as analises dinamicas séo voltadas para os estudos de vibracdes
livres. Além de sugerir uma metodologia que possa ser seguida em estudos
semelhantes, pretende-se efetuar uma analise quantitativa das tensdes dinamicas
calculadas, discutindo as vantagens desta abordagem. Por fim, discute-se a
combinacdo das tensdes estaticas e das tensdes dinamicas para o exemplo

estudado, a partir do Principio da Superposicdo, apresentado no Capitulo 3.

4.1 DESCRICAO DO VENTILADOR CENTRIFUGO ANALISADO

As analises consideram um ventilador centrifugo de dupla-entrada, cujo

impelidor € posicionado simetricamente no eixo em relagdo aos mancais
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hidrodindmicos. O acionamento é realizado a partir de um motor elétrico e de um
acoplamento. A titulo de ilustracdo, a Figura 4.1 apresenta o arranjo em escala do
ventilador centrifugo completo, com a indicacdo de seus principais componentes. O
ventilador movimenta gases de alta temperatura - até 400°C - contendo particulados
aderentes. Trata-se de uma configuracdo muito utilizada em industrias de cimento,
nas quais a presenca de particulados aderentes nos gases movimentados exige
uma atencao especial quanto ao nivel de desbalanceamento em campo durante a

operacao do ventilador.

Rotor: impelidor e eixo

Carcaca

e

1
o=

—» Motor elétrico

l |

e b L ] el | el ——— Pedestais
r l
| |
i T'* Fundacio
A S T I L.

Mancais hidrodindmicos

Figura 4.1 — Ventilador centrifugo de dupla entrada empregado nas analises

O impelidor de um ventilador centrifugo de dupla entrada é constituido de dois
discos laterais, um disco central, palhetas, anéis dos discos laterais, cones de
rigidez e um cubo, no qual a conexao com o eixo é realizada por uma chaveta. As
condicbes de operacdo do ventilador e as principais dimens6es do impelidor,

utilizadas para as simulagdes em elementos finitos, sdo apresentadas na Tabela 4.1.
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Tabela 4.1 - Dados construtivos e de operacéo do ventilador analisado

. - . . Raio interno Raio externo Espessuras Angulo de saida
Dimenso6es do impelidor P 9

(mm) (mm) (mm) (graus)
Palhetas 740.5 1523.0 13.0 52.0
Discos laterais 709.5 1532.4 16.0 -
Anéis dos discos laterais 694.0 725.0 31.0 -
Disco central 188.0 1532.4 32.0 -
Cones de rigidez 188.0 629.0 8.0 -
Cubo 135.0 188.0 - -
Largura das palhetas 232
NUmero de palhetas 24 (curvadas)®

Condic¢des de operacdo

Rotacédo (rpm) 880

Temperatura de projeto 400
mecanico (°C)

Propriedades do material

Denominacao ASTM 514B
Limite de escoamento a
400°C (N/mm?)

Limite de resisténcia a 800
tracdo (N/mm?)

635

Modulo de elasticidade

a 400°C (N/mm?) 161000
Coeficiente de Poisson 0.33
Densidade (kg/m?) 7800

4.2  ANALISE DE TENSOES ESTATICAS

A construcdo do modelo para analise de tensdes estaticas através do MEF
segue a metodologia apresentada na secéo 2.2.1. Um setor correspondente a 1/12
do impelidor completo foi considerado. Para a analise de tensdes estéticas, apenas

elementos de casca de 4 nds sdo empregados. Admite-se que o disco central e os

® 12 palhetas em linha para cada lado do disco central.
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cones de rigidez estdo engastados ao cubo do ventilador, de modo que todos 0s
seis graus de liberdade dos nds localizados na regido de conexao destes elementos
séo restringidos. Um carregamento inercial de 14.667 Hz (880 rpm), correspondente

a rotacao do ventilador, foi imposto ao modelo, representado na Figura 4.2.

Disco central

Disco lateral

Palheta

Figura 4.2 — Modelo do impelidor para analise de tensdes estaticas, com indicacdo de seus
componentes, do carregamento inercial e das condi¢des de contorno

O maximo deslocamento calculado foi de 0.89 mm, localizado na saida das

palhetas. A Figura 4.3 apresenta o impelidor em sua condi¢cado deformada.
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8.91-001
3.32-001
Deform: Default, A2 Static Subcase, Displacements, Translational, , (NON-LAYERED) ;Tg_ggl
5.53-001
5.94-001
5.36-001
4.75-001
4.16-001
3.06-001
2.97-001
2.38-001
1.78-001
1.19-001
5.94—0({?

default_Fringe
Max 8.97-001 @Nd 45005
Min O @Nd 77047
default_DCeformation
Max 8.97-001 @Nd 45005

Figura 4.3 — Deslocamentos no impelidor (mm)

As Figuras 4.4 a 4.13 mostram as tensdes de von Mises calculadas para cada

um dos componentes do impelidor nas superficies Z1 e Z2.

n
Fringe: Default, AZ:Static Subcase, Stress Tensor, | von Mises, At Z1 1 ;&ggg
1.BB+002
1.44+002
1.32+002
1.21+002
1.10+002
9.86+001
8.74+001
7.62+001
6.49+001
5.37+001
4.25+001
3.12+001

299860
default_Fringe :

éx Maw 1.77+002 @EIm 412283
Min 8.74+000 @Elm 37933 3

4+000

Figura 4.4 — Tensdes de von Mises nas palhetas (N/mm?) - superficie Z1
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+

Fringe: Default, AZ Static Subcase. Stress Tensor, | von Mises, At 22 1 324,333
1.12+002

1.03+002
9.50+001
8.67+001
7.84+001
7014001
B.18+001
5.35+001
452+001
3.89+001
2.85+001
2.02+001

5631860
default_Fringe :

Max 1.28+002 @EIm 370953
Min 3.62+000 @Elm 40072.3

Figura 4.5 — Tensdes de von Mises nas palhetas (N/mmz) - superficie Z2

+
Fringe: Default, AZ:Static Subcase. Stress Tensor, | von Mises, At 21 22;831
8.11+001
TB8+001
7.28+001
6.84+001
B.42+001
5.99+001
BEE7+001
5.15+001
4.73+001
4.31+001
3.88+001
3.456+001

3841681
95+001 default_Fringe
Max 8.95+001 @EIm 70683 .4

Min 2.62+001 @Elm 44073.2

Figura 4.6 — Tensdes de von Mises no disco central (N/mm?) - superficie Z1
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§.95+001
Fringe: Default, A2:Static Subcase, Stress Tensor, . von Mises, At 22 5 53+00]
8.11+001
T.68+001
T.26+001
6.84+001
6.42+001
5 99+001
5 BT+001
5 15+001
4 73+001
4.31+001
3.88+001
3.46+001

3841861
95+001 default_Fringe
Max §.95+001 @Elm 70683 4

Min 2.62+001 @EIm 440732

Figura 4.7 — Tensdes de von Mises no disco central (N'mm?) - superficie Z2

2.03+002
82+002
81+002
J1+002
BO+002

Fringe: Default, A2:Static Subcase, Stress Tensor, , von Mises, At 21 1
1
1
1
1.49+002)
1
1
1

38+002
28+002
17+002
1.06+002
953+001
§.4b6+001
7.38+001
5.30+001

5781861

Z.x default_Fringe :
Z Max 2.03+002 @Elm 473862 4

Min 4.15+001 @Elm 289293

15+001

03+002

Figura 4.8 — Tensdes de von Mises nos discos laterais (N/mm?) - superficie Z1
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+
Fringe: Default, AZ Static Subcase. Stress Tensor, | von Mises, At 22 1 3;333
1.65+002
1.66+002
1.45+002
1.36+002
1.26+002
1.16+002
1.06+002
9.51+001
8.52+001
7h52+00
B.53+001
BB4+001

4841861

Z.z( default_Fringe :
Z Max 1.85+002 @EIm 29427.3

Min 3.55+001 @EIm 47858.1

Figura 4.9 — Tensdes de von Mises nos discos laterais (N/mm?) - superficie Z2

.
Fringe: Default, A2:Static Subcase. Stress Tensor, . von Mises, At 21 1 ?34,333
1.34+002
1.26+002)
1.18+002
1.10+002)
1.02+002)
9.34+001
851+001
7.B9+001
6.87+001
2 76+001 6.05+001
5 23+001
4.41+001

3581061

default_Fringe :
7 Max 1.51+002 @Elm 15823 2

Min 2.76+001 @Elm 16808 .4

Figura 4.10 — Tenses de von Mises nos anéis dos discos laterais (N/mm?) - superficie Z1
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Fringe: Default, AZ Static Subcase. Stress Tensor, | von Mises, At 22 1 glprggg
1.26+002
1.19+002
1.12+002
1.06+002
9.74+001
9.01+001
8.29+001
756+001
6.83+001
B.11+001
5.38+001
4.65+001

4951861

default_Fringe :
z Max 1.41+002 @EIm 158242

Min 3.20+001 @Elm 16844 .3

20+001

Figura 4.11 — Tens6es de von Mises nos anéis dos discos laterais (N/mmz) - superficie Z2

+

Fringe: Default, A2:Static Subcase, Stress Tensor, . von Mises, At Z1 33324,331
7.50+001

717+001

6.84+001

6.50+001

6.17+001

5.84+001

5.51+001

5.17+001

4.84+001

451+001

4.18+001

16+001 3.84+001

2741861

TE+007 default_Fringe :
Max 8. 16+001 @Elm 71258 4

Min 3.18+001 @Elm 71395 3

Figura 4.12 — Tensdes de von Mises nos cones de rigidez (N/mm?) - superficie Z1



116

1.43+002
1.35+002
1.27+002
1
1

19+002)

114002

1.03+002)

951+001

b 8.71+001

2 34+001 014001

\ 712+001

6.32+001

5 53+001

/ 4.73+001
~ 3.93+001

Fringe: Default, AZ:Static Subcase, Stress Tensor, | von Mises, At 22

3341861
default_Fringe :

}{Z Max 1.43+002 @EIm 71373 4
Min 2.34+001 @Elm 70911.3

1.43+002

Figura 4.13 — Tensdes de von Mises nos cones de rigidez (N/mm?) - superficie Z2

Os valores maximos de tensdo de von Mises sdo reunidos na Tabela 4.2. A
méxima tensdo calculada no impelidor foi de 203 N/mm?, presente nos discos

laterais na proximidade da sua unido com os respectivos anéis de entrada.

Tabela 4.2 — TensbBes estéticas calculadas pelo MEF

Tensao de von Mises Tensao de von Mises

Componente 5 5

Plano Z1 (N/mm°) Plano Z2 (N/mm°)
Palhetas 177 128
Disco central 89.5 89.5
Discos laterais 203 185
Anéis dos discos laterais 151 141
Cones de rigidez 81.6 143

Para a avaliacdo dos resultados é empregado um fator de servico de 1.3,
embora fatores maiores possam ser utilizados. A maxima tensdo admissivel
calculada a partir do limite de escoamento do material na temperatura de projeto é
de 488 N/mm? conforme indica a Tabela 4.1. Todas as tensdes obtidas s&o
consideravelmente inferiores a este valor, garantindo a integridade estrutural do
impelidor no que diz respeito as tensdes estaticas.

Estes resultados revelam a possibilidade de otimizar o projeto do impelidor a

partir da diminuicdo da espessura de seus componentes, proporcionando beneficios
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ndo somente de ordem econbmica, mas também aqueles relacionados ao
comportamento dinamico do rotor. Em alguns casos, a diminuicdo da massa do
impelidor pode ser um método interessante para elevar a primeira rotacao critica do
rotor e para se garantir uma margem adequada entre a menor frequéncia natural e a
rotacdo de operacdo. Entretanto, vale ressaltar que as eventuais modificacbes
realizadas no impelidor na andlise de tensdes estaticas devem ser verificadas
guanto ao comportamento dindmico do impelidor, assunto que sera explorado nas
proximas secfes. Também é interessante notar que as regibes das soldas das
palhetas com o disco central e os laterais também constituem pontos de alta tenséo,
como é possivel observar nas Figuras 4.4 e 4.5, para as soldas nas palhetas, e na
Figura 4.9, para as soldas no disco lateral. Atencao especial deve ser dada a estes
pontos, cujos niveis de tensdo devem ser considerados na analise da vida em fadiga

do ventilador centrifugo, frequentemente submetido a ciclos de liga e desliga.

4.3  ANALISE DE RESPOSTA EM FREQUENCIA DO ROTOR

O célculo da resposta ao desbalanceamento estatico do ventilador centrifugo
em analise é realizado conforme a metodologia discutida na se¢éo 3.2.1. Para tanto,

utilizam-se as ferramentas de calculo desenvolvidas por Zachariadis (2000).

4.3.1 Modelo para analise dinamica do rotor

O modelo para o calculo da resposta ao desbalanceamento do rotor assume
gue este é constituido por um eixo flexivel e por um impelidor rigido e indeformavel.
A Figura 4.14 apresenta as principais dimensfes do eixo do ventilador centrifugo
analisado, com a indicacdo dos nés do modelo de elementos finitos considerados
nas posicoes correspondentes aos mancais hidrodinamicos e ao impelidor. Uma vez
gue metade do acoplamento utilizado no acionamento do ventilador encontra-se fixo

ao eixo, este também é incluido nas analises.
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Figura 4.14 — Rotor analisado: dimens@es e numeragao dos nds do modelo de elementos finitos

As coordenadas dos nés, comecando pelo n6 1 (o primeiro da esquerda), séo
dadas na Tabela 4.3.

Tabela 4.3 — Coordenadas dos nés do modelo de elementos finitos do rotor

Coordenadas nodais

N6 1 2 3 4 5 6
X (m) 0.000 0.220 0.385 0.550 0.750 0.980
N6 7 8 9 10 11 12
X (m) 1.210 1.440 1.670 1.900 2.130 2.360
N6 13 14 15 16 17 18
X (m) 2.590 2.790 2.955 3.120 3.358 3.520

O material do eixo é um aco carbono com densidade p = 7800 kg/m®. Para o
valor do médulo de elasticidade adota-se E = 1.61x10" N/m? para os nds
correspondentes a regido quente do eixo (situada dentro da carcaca), e E =
2.10x10™ N/m?, para os nés correspondentes & regido fria do eixo (situada fora da

carcaca). Os diametros dos elementos séo apresentados na Tabela 4.4.
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Tabela 4.4 — Diametro dos elementos

Didmetro (m) Elementos
0.160 17
0.180 1, 2,3, 14,15,16
0.240 4e13
0.270 5a12

Foi admitida a presenca de massas e inércias concentradas nas posi¢coes dos
nés 9 e 18, que correspondem, respectivamente, ao impelidor e ao acoplamento. A
massa total do impelidor, M, = 4576 kg, foi obtida do modelo de elementos finitos
construido para a andlise de tensbes estaticas e pela adicdo da massa do cubo,
calculada a partir das dimensdes e propriedades indicadas na Tabela 4.1. De forma
analoga, determinou-se o momento polar de inércia do impelidor, Jp = 5442 kg.m?,
bem como seu momento diametral de inércia, Jp; = 2850 kg.m?. Para o acoplamento,
foi admitida uma massa de 60 kg e sua inércia polar ndo foi considerada por
representar um valor muito pequeno frente a inércia total do rotor. A massa total do
rotor, calculada a partir da modelo de elementos finitos, € Mg = 5846 kg.

As dimensdes dos mancais hidrodinamicos seguem a norma DIN 31690. Os
coeficientes de rigidez e amortecimento de cada mancal, livre e de escora, sao
apresentados na Tabela 4.5. Trata-se dos coeficientes reais do ventilador estudado,
calculados a partir da rotacdo do ventilador e das cargas estaticas radiais
suportadas por cada mancal. Nado foram encontrados coeficientes para outras
rotacdes, de modo que a andlise de resposta em frequéncia ao desbalanceamento
do rotor admite que estes sdo constantes. Analises mais detalhadas podem ser
realizadas, incluindo no modelo de elementos finitos a variacdo destes coeficientes
com a rotacao do ventilador centrifugo.

O célculo de resposta considerou uma classe de balanceamento G 2.5 -
frequentemente empregada na fabricacdo da maioria dos ventiladores centrifugos de
grande porte - segundo a norma ISO 1940-1. Assim, foram especificados
desbalanceamentos de 79460 g.mm em cada um dos planos correspondentes as
duas faces do cubo do ventilador, isto €, nas posi¢cdes dos nds 8 e 10 do modelo de

elementos finitos.
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Tabela 4.5 - Coeficientes de rigidez e amortecimento dos mancais hidrodinamicos

Propriedades Coeficientes Mancal Livre Méggglr ; €
Kz, 3.963 4121
Rigidez Kay -0.6158 -0.5935
(x 10° N/m) Ky2 9.152 9.567
Kyy 9.865 10.501
Cx 4.364 4.491
Amortecimento Cy 5.414 5.673
(x 10° N.s/m) Cy 5.455 5.720
Cyy 19.847 20.796

4.3.2 Resultados

A curva de deflexdo estéatica do rotor € apresentada na Figura 4.15. A maxima

deflexdo € de 0.52 mm e ocorre na posi¢cao do impelidor (n6 9).
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Figura 4.15 — Curva de deflexdo estéatica do rotor analisado
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Inicialmente, uma analise de vibracdes livres do rotor foi realizada com o
objetivo de calcular os autovalores A, e 0s correspondentes autovetores ¢,
onde A, = pn + | fn; sendo p, e f, 0S n-nésimos expoentes de amortecimento e
frequéncias naturais amortecidas, respectivamente. As cinco primeiras frequéncias
naturais do rotor podem ser verificadas no Diagrama de Campbell apresentado na

Figura 4.16. As Figuras 4.17 a 4.21 mostram os modos de vibrar do rotor associados

a estas frequéncias.

35

fn1, fnz, a3, fna, fns (rps)

" ' ' ' '
N L7 ¥ P i P il i
i W ' . . . i i
”:] £ r r r T T Y Y ===
o N W P ' . " ' 0
- . " ' i . i 1
- L] L] ‘

o (rps)

Figura 4.16 — Diagrama de Campbell

As Figuras 4.17 e 4.18 indicam que os primeiros modos de precessao direta
sdo de corpo rigido - cbénico na frequéncia de 9.91 Hz e cilindrico na frequéncia de
10.04 Hz. As Figuras 4.19 e 4.20 mostram os modos vertical e horizontal
correspondentes as primeiras rotacdes criticas do rotor nas frequéncias de 20.92 Hz
e 21.86 Hz, respectivamente, potencialmente excitados pelo desbalanceamento
estatico. O modo de vibracdo em 29.96 Hz, indicado na Figura 4.21, pode ser

excitado pelo desbalanceamento dinamico.
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Figura 4.18 — Modo de vibragéo, f,=10.04 Hz
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Figura 4.19 — Modo de vibracéo, f, = 20.92 Hz
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Figura 4.20 — Modo de vibragéo, f, = 21.86 Hz
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eigval = 28,9552 -1.1818, at w= 14 67 rps

z==zz=z1
-

Figura 4.21 — Modo de vibracéo, f, = 29.96 Hz

Uma vez determinadas os principais modos de vibracdo e as correspondentes
frequéncias naturais, procede-se com a analise de resposta ao desbalanceamento
estatico do rotor estudado. As curvas de resposta na posicdo correspondente ao
mancal livre (n6 2) sdo apresentadas na Figura 4.22. Uma ampliacdo deste grafico
nas proximidades da frequéncia de 21.8 Hz, em que as translacfes e rotacdes
atingem valores maximos no mancal livre, € mostrada na Figura 4.23. As amplitudes
de translacédo e de rotacdo nos noés 8, 9 e 10, correspondentes a face do cubo do
lado do mancal livre, ao impelidor, e a face do cubo do lado do mancal de escora,
respectivamente, sdo apresentadas nas Figuras 4.24 a 4.26. De forma anéloga, a
Figura 4.27 mostra a resposta ho mancal de escora (n6 16), enquanto que o detalhe
ampliado das translacdes segundo os eixos Z e Y € mostrado na Figura 4.28. A
curva de resposta para o n6 18, correspondente a posicdo do acoplamento, é

apresentada na Figura 4.29.
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Figura 4.22 — Curva de resposta do rotor na posi¢ao correspondente ao mancal livre (n6 2)
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Figura 4.23 — Detalhe das curvas correspondentes as translacdes no mancal livre (n6 2) nas
proximidades da primeira rotacgéo critica do rotor
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Figura 4.24 — Curva de resposta do rotor na posigao correspondente ao plano do cubo mais préximo

amplitudes

seees [ (X102 M) oeeen ¥ (102 M) —— Z (x103m)

Figura 4.25 — Curva de resposta do rotor na posicao correspondente ao impelidor (né 9)
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Figura 4.26 — Curva de resposta do rotor na posi¢ao correspondente ao plano do cubo mais préximo
do mancal de escora (n6 10)
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Figura 4.28 — Detalhe das curvas correspondentes as translagdes no mancal de escora (n6 16) nas

proximidades da primeira rotagao critica do rotor.
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Figura 4.29 — Curva de resposta do rotor na posi¢ao correspondente ao acoplamento (n6 18)
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As curvas de resposta evidenciam que a primeira rotacdo critica do rotor
corresponde a frequéncia de 21.86 Hz. A partir da comparacao das Figuras 4.22 e
4.25, é possivel observar que os deslocamentos angulares sdo maximos na regido
dos mancais e praticamente despreziveis na posicdo do impelidor. Esta analise
mostra, ainda, que as translacfes sdo maximas na posicédo do impelidor e que seus
valores minimos ocorrem na posi¢cdo dos mancais. E interessante notar que as
amplitudes de translacédo no impelidor na velocidade de operacdo do ventilador -
14.67 Hz ou 880 rpm - s&o consideravelmente menores do que as observadas na
passagem pela rotacdo critica: aproximadamente 0.02854 mm na dire¢cdo Y em
14.67 Hz frente a 2.3611 mm em 21.86 Hz nesta mesma direcdo, isto &,
aproximadamente 83 vezes menor. Esta grande amplificagcdo reforca uma
caracteristica tipica do projeto de ventiladores centrifugos, em que se observa uma
busca frequente por uma grande margem entre a primeira rotacao critica e a rotacao
de operacdo do equipamento: para 0 caso estudado, a razdo entre a primeira
rotacdo critica e a velocidade de operacao € igual a 1.49. Evidencia-se, assim, que
os efeitos da passagem pelas rotacfes criticas do rotor sdo pouco estudados ou
praticamente esquecidos no projeto mecanico dos rotores de ventladores
centrifugos, bem como dos mancais hidrodinamicos que os suportam.

Deste modo, os resultados da resposta ao desbalanceamento na regido do
impelidor, representados na Figura 4.25, sao utilizados como dados de entrada para
a andlise de resposta do impelidor, o que sera discutido em detalhe na proxima

secao.

4.4  ANALISE DE VIBRACOES LIVRES DO IMPELIDOR

A analise dinamica do ventilador centrifugo em estudo tem como obijetivo final
a determinacdo das tensGes dinamicas em seus componentes. Segundo a
metodologia proposta neste trabalho, as tensées dinamicas sdo calculadas a partir
da resposta em frequéncia aos movimentos de base provenientes do
desbalanceamento do rotor na rotacdo de operacdo. Ressalte-se, neste ponto, a
importancia da investigacdo prévia de uma possivel condicdo de ressonancia do

impelidor na rotacdo de operacdo do ventilador. Esta investigacdo possibilita uma
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interpretagéo mais precisa dos resultados de tens&o dinamica do impelidor, uma vez
gue os niveis de tensdo dindmica sdo elevados tanto nas condi¢bes de ressonancia
do rotor, quanto nas condi¢des de ressonancia do impelidor, isoladamente. Procede-
se, assim, com a analise de vibracdes livres impelidor centrifugo.

Para tanto, o modelo do impelidor utilizado para a analise de tensdes
estaticas € copiado doze vezes em torno do eixo de rotacdo, de modo a obter o
modelo completo do impelidor para a analise de vibragdes livres. O eixo do
ventilador, cujas dimensdes foram apresentadas na Figura 4.14, também é incluido
no modelo através do emprego de elementos de viga com seis graus de liberdade
em cada n6 (também utilizados para a modelagem do cubo do ventilador). A
conexdo do disco central e dos cones de rigidez com o cubo do ventilador é
realizada por meio de elementos rigidos (RBE2).

Nas posi¢cOes dos mancais livre e de escora sao considerados elementos de
mola nas direcdes Y e Z com o0s respectivos valores de rigidez dos mancais
hidrodindmicos. A inclusdo do eixo e da rigidez dos mancais no modelo possibilita
gue as possiveis interacbes entre os modos do impelidor e do eixo sejam
consideradas, assim como a influéncia da diferenca de rigidez dos suportes em
alguns dos modos do impelidor. Por fim, os graus de liberdade correspondentes a
rotacdo do ventilador em torno do eixo e as translacdes na direcdo axial séo
restringidos, a fim de se evitar a presenca de modos de corpo rigido. A Figura 4.30

ilustra 0 modelo do rotor para a analise de vibracodes livres.
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Figura 4.30 — Modelo do rotor para analise de vibracoes livres

Foram investigados os modos de vibracdo do impelidor na faixa de 0 Hz a
maxima frequéncia de passagem das palhetas, isto €, 176 Hz. E importante ressaltar
gue o efeito do enrijecimento centrifugo, correspondente a velocidade de operacéo
do ventilador (14.667 Hz), foi incorporado ao modelo nesta etapa.

Adicionalmente aos modos de vibracdo e as frequéncias naturais do
impelidor, as simulactes também fornecem informacdes a respeito das velocidades
criticas laterais e torcionais do rotor. Estes modos de vibracdo ndo estdo presentes
na analise que sera apresentada a seguir, uma vez que o estudo da vibracao lateral
do rotor ja foi discutido em detalhe na secdo anterior. Ressalte-se que os fendmenos
de vibracgao torcional ndo séo objeto de estudo do presente trabalho. A Tabela 4.6
mostra os principais modos de vibracdo do impelidor e as correspondentes
frequéncias naturais obtidas. Os modos de vibracao indicados na tabela podem ser

visualizados nas Figuras 4.31 a 4.39.
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Tabela 4.6 — Resultados da analise de vibracdes livres

Frequéncia (Hz) Descricdo dos modos do impelidor

26.41 1° modo diametral, em fase com o eixo (vertical)

26.43 1° modo diametral, em fase com o eixo (horizontal)

40.03 1° modo circular nodal

82.04 Modo de duas linhas diametrais

Modo diametral + circular nodal, fora de fase com o eixo
125.29 ;
(vertical)
12555 Modo diametral + circular nodal, fora de fase com o eixo
' (horizontal)

135.29 Modo de trés linhas diametrais

136.96 2° modo circular nodal

164.23 Ondulacao dos discos laterais
1.03+000)

Fringe: static_centrifugal. A7:Mode 4 : Freq. = 26.413, Eigenvectors, Translational, Magnitude, 959-001F ‘

8.90-001
8‘22—001
7.53-001
6.85-001
6.16-001
5.48-001
4.79-001
4 11-001F5
3.42-001 g
2.74-001
2.06-001
1.37-001

default_Fringe :
Max 1.03+000 @Nd 108397
Min 1.96-004 @Nd 503660
default_Deformation :
Max 1.03+000 @Nd 108397

Figura 4.31 — Primeiro modo diametral (vertical, em fase com o eixo)
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Fringe: static_centrifugal. A7:Mode & : Freq. = 26.432, Eigenvectors, Translational, Z Component,

-6.74-002

-2.02-001

-3.37-001

-4.72-001

-6.06-001

-7.41-001 .

E
default_Fringe :

E Max 1.01+000 @Nd 208747

Min -1.01+000 @Nd 439291

default_Deformation :
Max 1.03+000 @Nd 223669

Figura 4.32 — Primeiro modo diametral (horizontal, em fase com o eixo)

Fringe: static_centrifugal, A7:Mode 6 : Freq. = 40.031, Eigenvectors, Translational, Magnitude,

4.18-001
3.66-001
3.14-001
2.61-001
2.08-001
7.73-011 1.67-001
1.05-001

default_Fringe :
Max 7.84-001 @Nd 146820

QZ Min 7.73-011 @Nd 503639
default_Deformation :

Max 7.84-001 @Nd 146820

Figura 4.33 — Primeiro modo circular nodal
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Fringe: static_centrifugal, A7:Mode 7 : Freq. = 82.035, Eigenvectors, Translational, Z Component,

3.93-001F
2.36-001
7.86-002
-7.86-002
-2.36-001
-3.93-001
-6.50-001
-7.07-001
-8.64-001

11 924888
default_Fringe :
Max 1.18+000 @Nd 208724
Min -1.18+000 @Nd 93452
default_Deformation :
Max 1.19+000 @Nd 93452

Figura 4.34 — Modo de duas linhas diametrais

Fringe: static_centrifugal, A7:Mode 9 : Freq. = 125.29, Eigenvectors. Translational, Z Component,

-6.57-002
-1.97-001
-3.28-001
-4.60-001
-5.92-001
-7.23-001

§8:881 ]
default_Fringe :
Max 9.86-001 @Nd 234757
Min -9.86-001 @Nd 465301
default_Deformation :
Max 1.04+000 @Nd 465372

e

Figura 4.35 — Modo diametral associado ao modo circular (vertical, fora de fase em relacéo ao eixo)
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Fringe: static_centrifugal, A7:Mode 10 : Freq. = 126.5b, Eigenvectors, Translational, Z Component,

-6.59-002
-1.98-001
-3.29-001
-4.61-001
-5.93-001
-7.26-001

default_Fringe :
Max 9.88-001 @Nd 119485
Min -9.88-001 @Nd 350029
default_Deformation :
Max 1.04+000 @Nd 119556

Figura 4.36 — Modo diametral associado ao modo circular (horizontal, fora de fase em relacdo ao
eixo)

1.62+000
Fringe: static_centrifugal, A7:Mode 11 : Freq. = 135.29, Eigenvectors, Translational, Z Component, 1 404000

default_Fringe :
Max 1.62+000 @Nd 477693
Min -1.62+000 @Nd 247149
default_Deformation :
Max 1.62+000 @Nd 247149

Figura 4.37 — Modo de trés linhas diametrais
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Fringe: static_centrifugal, A7:Mode 13 : Freq. = 136.96, Eigenvectors, Translational, Magnitude,

5.35-001f
4.81-001
4.28-001
374-001
3.21-001
2 67-001
9.08-010 2.14-001
1.60-001
1.07-001

default_Fringe :
Max 8.02-001 @Nd 535645
Min 9.08-010 @Nd 503639
default_Deformation :
Max 8.02-001 @Nd 535645

Figura 4.38 — Segundo modo circular nodal

2.87+000
2 68+000
2.48+000

Fringe: static_centrifugal, A7:Mode 16 : Freq. = 164.23, Eigenvectors, Translational, Magnitude,

default_Fringe :
Max 2.87+000 @Nd 53532
Min 6.31-012 @Nd 384759
default_Deformation :
Max 2.87+000 @Nd 53532

Figura 4.39 — Ondulacao dos discos laterais

Verifica-se, portanto, que as frequéncias naturais do impelidor estdo acima da
velocidade de operacado do ventilador. A analise revela, ainda, a presenca de modos
de vibragéo caracterizados pela ondulacéo dos discos laterais entre as frequéncias
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de 162 Hz e 173 Hz. Alguns destes modos ndo sdo simétricos, de modo que apenas
alguns dos setores do impelidor - regido compreendida entre palhetas adjacentes -
apresentam movimento ondulatorio. Nos modos de vibragéo restantes, verifica-se a
ondulacdo de todos os setores do impelidor, como indicado na Figura 4.39.
Ressalte-se que estes modos sao avaliados quanto a possibilidade de excitacdo
aerodinamica na frequéncia de passagem das palhetas. Entretanto, ndo € objetivo
do presente trabalho estudar os modos excitados aerodinamicamente, motivo pelo
gual as suas correspondentes frequéncias naturais ndo séo indicadas na Tabela 4.6;
com excec¢do do modo da Figura 4.39, apenas apresentado a titulo de ilustracao.
Estudos mais detalhados sobre as fases dos pulsos de pressdo e dos movimentos
de ondulacéo dos discos devem ser conduzidos nesta etapa, uma vez que estas
excitagbes aerodindmicas muitas vezes ndo sao suficientes para iniciar um
movimento vibratorio.

Por fim, deve-se destacar que em ventiladores submetidos a variacdo de
rotacdo, as investigacdes dos modos de vibracdo e das frequéncias naturais devem
ser realizadas para cada rotacdo de operacdo, de modo a incorporar 0
correspondente efeito de enrijecimento centrifugo no célculo das frequéncias
naturais. Uma vez que o objetivo desta andlise consiste apenas na ilustracado da
metodologia empregada para a andlise de vibracfes livres de ventiladores, neste
ponto deve-se considerar que o ventilador em estudo possui velocidade constante.
Portanto, a partir dos resultados obtidos é possivel verificar a auséncia de condicdes

de ressonancia do impelidor na rotacao de operacéo do ventilador.

4.5  ANALISE DE RESPOSTA EM FREQUENCIA DO IMPELIDOR

Nesta etapa, desenvolve-se o0 modelo completo do impelidor centrifugo para a
determinacdo das tensbes dinamicas em seus componentes. Os movimentos de
translacéo e rotacdo, provenientes do calculo de resposta ao desbalanceamento do
rotor, sdo impostos ao cubo do impelidor centrifugo; seguindo a metodologia

discutida na secéo 3.2.2.
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4.5.1 Modelo para analise dindmica do impelidor centrifugo

A elaboracédo do modelo para o célculo de resposta do impelidor centrifugo é
realizada segundo o procedimento descrito na secado 3.2.3. Assim, 0 cubo do
ventilador, cujas dimensdes sdo indicas na Tabela 4.1, € adicionado ao modelo
construido para a analise de tensdes estaticas. Elementos hexaédricos de 8 nds sédo
empregados na malha do cubo.

O setor correspondente a 30° do impelidor é entdo copiado doze vezes em
torno do seu eixo de rotagédo, o que conduz ao modelo do impelidor completo, como
mostra a Figura 4.40. A Figura 4.41 apresenta um detalhe do modelo em elementos
finitos do impelidor centrifugo, com a indicacdo do cubo e dos elementos rigidos
empregados para transferir os movimentos de base, do né central para todos os nés

pertencentes ao diametro interno do cubo.

Figura 4.40 — Modelo completo do impelidor centrifugo analisado
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Figura 4.41 — Detalhe do cubo e do disco central do impelidor, com a indicacao dos elementos rigidos
utilizados

4.5.2 Determinacdo das tensdes dinamicas e consideracdes acerca da

superposicao de efeitos

Os movimentos de base correspondentes as translacbes e aos
deslocamentos angulares no cubo do ventilador - determinados na analise de
resposta em frequéncia do rotor - sdo obtidos a partir do grafico apresentado na
Figura 4.25. A andlise da Figura 4.25 revela, ainda, que os deslocamentos angulares
na rotacdo de operacao do ventilador - 14.67 Hz ou 880 rpm - sdo muito pequenos
na regido do impelidor, o que pode ser explicado pela configuracdo do ventilador
centrifugo em andlise, em que o impelidor é posicionado de forma simétrica em
relacdo aos mancais. Deste modo, os deslocamentos angulares podem ser
desprezados para a analise das tensdes dinamicas. Contudo, a inclusdo dos
movimentos angulares no cubo do impelidor na analise de tensdes dinamicas pode
se tornar relevante no estudo de ventiladores centrifugos de simples entrada, em
gue o impelidor encontra-se em balanco no eixo ou posicionado de forma

assimétrica em relacdo aos mancais.
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A Tabela 4.7 transcreve os moédulos dos movimentos de translacdo nas
direcbes Z e Y, observados na Figura 4.25. A titulo de simplificacdo, admite-se que
estes movimentos estdo defasados em 90° ressaltando-se que, na realidade, os
eixos da elipse correspondente a 6rbita do rotor ndo sédo exatamente paralelos aos
eixos Y e Z. Assim, os valores de modulo e fase sdo especificados no software de
elementos finitos para a avaliacdo das tensdes dindmicas. Procedimento analogo
deve ser empregado caso sejam considerados movimentos de rotagdo no impelidor,

oriundos do célculo de resposta em frequéncia do rotor.

Tabela 4.7 — Movimentos de translacdo impostos ao modelo de elementos finitos. Os dados se
referem a velocidade de operagéo do ventilador (14.67 Hz ou 880 rpm)

Deslocamentos Médulo (10° m) Fase (graus)
u, 38.62 0.0
Uy 28.54 90.0

E importante ressaltar que o efeito do enrijecimento do impelidor na rotac&o
de operacdo também é incorporado ao modelo para a andlise de resposta. Os
movimentos indicados na Tabela 4.7 sdo aplicados ao n6 central e a resposta em
frequéncia é calculada na rotacdo de operacdo do ventilador, isto €, 14.667 Hz. Um
amortecimento estrutural de 1% é considerado nas simulacoes.

Os modulos dos deslocamentos calculados na analise de resposta em
frequéncia podem ser visualizados na Figura 4.42. A Tabela 4.8 apresenta as
componentes complexas de deslocamento para um nd pertencente a extremidade
de uma das palhetas, cujos valores estdo em concordancia com os resultados
observados na Figura 4.42. A comparacdo destes deslocamentos com o0s
deslocamentos impostos - indicados na Tabela 4.7 - revela que as respostas
possuem aproximadamente o mesmo modulo das componentes de deslocamento
impostas e que também estdo defasadas em 90° de modo que o comportamento
apresentado pelo impelidor é essencialmente de corpo rigido. Pode-se verificar,
através da andlise de vibracodes livres do impelidor, que as suas frequéncias naturais
encontram-se consideravelmente acima da frequéncia correspondente a rotacdo de

operacao - a primeira frequéncia natural do impelidor é de 26.41 Hz, correspondente
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ao primeiro modo diametral - o que justifica a auséncia de grandes deslocamentos

no impelidor.

4 82-002
Fringe: SC2:, AT0:Freq.= 14 66665, Displacerments, Translational, Magnitude, 4 82-0072
4.82-002
4 82-002
4.82-002
4 82-002
4 81-002
4.81-002
4. 81-002
4 81-002
4 81-002
4. 81-002
4.81-002
4 80-002

486962
default_Fringe

Max 4.82-002 @Nd 135466
tin 4.80-002 @Nd 78631

Figura 4.42 - Médulo dos deslocamentos no impelidor (10° m), evidenciando o comportamento de
corpo rigido

Tabela 4.8 — Deslocamentos calculados nas extremidades das palhetas

Componentes  Deslocamentos (10° m)

5, 38.79 - 0.009i

3y -0.006 + 28.64i

E importante notar que, embora o MD Patran calcule corretamente 0s
modulos e as fases das diferentes componentes de tens&o no impelidor (oxx, Oyy € Txy
para um elemento de casca), as fases destas componentes ndo sdo consideradas
na determinacao das tensGes de von Mises. Por este motivo, deve-se proceder com
o calculo manual das tensdes de von Mises a partir das componentes complexas de
tensdo calculadas pelo MD Nastran. Ressalta-se, ainda, que este calculo deve ser
realizado para todos os n6s do modelo de elementos finitos, uma vez que as
representacées graficas da distribuicdo das tensdes de von Mises no impelidor
apresentadas pelo MD Patran ndo podem ser utilizadas como referéncia na

localizacao das regides do impelidor com tensdes mais elevadas.



142

Embora se verifique que para alguns nés do modelo as tensdes de von Mises
calculadas pelo pés-processador sdo aproximadamente iguais as determinadas pela
equacédo (3.46), nota-se que em outros nés as diferencas percentuais podem ser
superiores a 100%, para mais ou para menos. Esta constatacdo reforca a
necessidade do emprego do equacionamento discutido na se¢édo 3.2.6 na avaliagao
das tensdes dinamicas de impelidores centrifugos. A titulo de ilustracdo, a Tabela
4.9 apresenta uma comparacao entre os valores de tenséo calculados pela equagéao
(3.46) e os valores indicados pelo MD Patran para dois nds pertencentes ao disco
central, em diferentes localiza¢gfes: na regido do didmetro interno (né 77047) e na

regido compreendida entre duas palhetas adjacentes (n6 129868).

Tabela 4.9 — Comparagao entre as maximas tensdes de von Mises calculadas pela equacéo (3.46) e
os valores apresentados pelo MD Patran para dois nés do disco central

Identificacio do N6 Maxima tensdo de von Maxima tensdo de von . o
& Mises calculada (kPa) Mises - Patran (kPa) Diferenca (%)
77047 36.169 36.174 0.014
129868 1.064 9.528 88.83

Devido a esta limitacdo do pds-processador, foram elaboradas planilhas de
célculo para cada componente do ventilador (palhetas, discos, anéis e cones) e
também para cada superficie destes componentes (Z1 e Z2), com o objetivo de
determinar os valores maximos da tensédo de von Mises no impelidor. Cada planilha
de calculo considerou como dados de entrada as partes real e imaginaria das
componentes de tensdo de cada ndé do modelo, conduzindo ao calculo da maxima
tensdo de von Mises através da equacado (3.46). A grande quantidade de nos do
modelo de elementos finitos - que totalizam 426709 para 0sS componentes
analisados - conduz a arquivos de dados extensos e de dificil manipulacéo,
reforcando a necessidade do desenvolvimento de um software auxiliar para
contornar as limitagcdes do pds-processador ou, opcionalmente, da busca de outros
pos-processadores comercialmente disponiveis. A Tabela 4.10 exemplifica o calculo

da méaxima tensdo de von Mises em um nd do disco central.
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Tabela 4.10 — Exemplo de calculo da méaxima tenséo de von Mises para um né do disco central

Maxima tensao de von

Componentes Médulo (kPa) Fase (graus) ’
Mises (kPa)
Oxx 2.258 77.78
Oyy 21.258 89.47 36.169
Tyy 20.880 0.889

A aplicacdo desta metodologia de célculo para os nés do modelo de
elementos finitos permite avaliar as maximas tensdes de von Mises em cada um dos
componentes do impelidor, apresentadas na Tabela 4.11. Na tabela também sé&o

indicadas as regides dos componentes onde estes nos estao localizados.

Tabela 4.11 — Tensdes dindmicas nos componentes do impelidor na rotacdo de operacéo do
ventilador (880 rpm ou 14.67 Hz)

Componente Tens&o de von Mises Tens&o de von Mises Localizag&o da maxima
Plano Z1 (kPa) Plano 22 (kPa) tenséo

Palhetas 21.8 204 Entrada da palheta
(ataque)

Disco central 36.2 36.2 Diametro interno, junto
ao cubo

Discos laterais 7.65 6.13 Entrada da palheta

Ane|s'dos discos 2.80 3.96 Junto ao disco lateral

laterais

Cones de rigidez 46.8 441 Diadmetro interno, junto

ao cubo

A partir da Tabela 4.11, verifica-se que as tensbes dinamicas nos
componentes do impelidor, na rotacdo de operacao do ventilador, sdo da ordem de
kPa e, portanto, consideravelmente menores que as tensdes estaticas (da ordem de
MPa). Também € interessante notar que as regides do impelidor com tensdes
dinAmicas mais elevadas estdo localizadas nas proximidades das unifes soldadas.
E o caso das palhetas, em que as maximas tensdes dinamicas ocorrem na borda de
ataque na regido correspondente a unido com o disco central. Situacdo semelhante
ocorre nos cones de rigidez e também no disco central, em que as maximas tensées

dindmicas sao verificadas nos diametros internos, isto €&, na unido destes
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componentes com o cubo do impelidor. Estes resultados reforgcam o interesse pela
avaliacdo da vida em fadiga das unifes soldadas em impelidores centrifugos.

Os baixos niveis de tenséo dindmica calculados se justificam pelo movimento
essencialmente de corpo rigido apresentado pelo impelidor, destacando-se que
nenhum modo de vibragcdo € excitado na rotacdo de operacdo e também que 0s
movimentos de base impostos ao cubo do ventilador sdo extremamente pequenos
(da ordem de um, como indica a Tabela 4.7). Consequentemente, a aplicacdo do
Principio da Superposicédo de Efeitos na combinagdo das tensfes estaticas com as
tensdes dinamicas, resulta, para o caso estudado, em distribuicdes de tensdes muito
semelhantes as apresentadas na secdo 4.2 para cada componente do ventilador.
Vale lembrar que estes resultados sao particulares para o ventilador centrifugo de
dupla-entrada estudado.

Embora niveis de tenséo reduzidos tenham sido encontrados, verifica-se que
0 emprego desta metodologia pode ser de grande valia na analise de ventiladores
gue apresentem elevados deslocamentos na regido do impelidor provenientes da
resposta ao desbalanceamento; como, por exemplo, no caso da operacdo do
equipamento ocorrer na proximidade da primeira rotagdo critica do rotor.
Adicionalmente, rotores de simples entrada - por apresentarem o rotor em balanco
no eixo ou impelidores posicionados de forma assimétrica entre 0os mancais -
conduzem a deslocamentos angulares mais elevados na regido do impelidor
(quando comparados com ventiladores de dupla-entrada), o que pode contribuir para
a verificacdo de tensdes dinamicas mais elevadas. Por fim, coincidéncias entre as
frequéncias de excitacdo, como, por exemplo, a rotacdo de operacdo, com as
frequéncias naturais do impelidor, também podem conduzir a maiores niveis de
tensdo dinamica.

Se, por um lado, sdo verificados, na indUstria, projetos que garantem a
integridade estrutural do impelidor - seja através do emprego de fatores de servico
adequados para as tensdes estaticas, seja através da consideracdo de margens
entre as frequéncias de excitacdo e as frequéncias naturais do rotor e do impelidor,
como evidenciado no exemplo estudado - por outro, a busca por maiores
desempenhos implica em desafios no projeto estrutural estatico e dinamico destes
equipamentos. Neste contexto, é interessante ilustrar a aplicacdo da metodologia
proposta na avaliacdo do comportamento dindmico de ventiladores centrifugos que

eventualmente venham a operar na rotacao critica do rotor.
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A Figura 4.25 mostra que as maiores amplitudes de deslocamento na regiao
do impelidor (n6 9 do modelo construido para a andlise dindmica do rotor) sédo
verificadas na frequéncia de 21.86 Hz, isto é, aproximadamente 1312 rpm,
correspondente a primeira rotagdo critica. Busca-se, neste ponto, avaliar a
integridade estrutural do impelidor nesta rotacdo. Para esta avaliacdo serao
consideradas as tensdes estaticas e dinamicas no impelidor analisado na velocidade
de 21.86 Hz. Neste ponto, € importante ressaltar algumas hipéteses iniciais
necessarias para a realizacdo desta avaliacdo, ressaltando-se a finalidade
meramente ilustrativa do caso estudado. Evidentemente, a operacdo do ventilador
em uma rotacdo superior a 880 rpm exigiria um motor elétrico diferente do
empregado originalmente, uma vez que a poténcia consumida por um ventilador
centrifugo varia com o cubo da razéo de velocidade. Também é interessante notar
gue a andlise de dinamica de rotores realizada na secdo 4.3 admitiu que o0s
coeficientes de rigidez e amortecimento sdo constantes na frequéncia. Analises mais
rigorosas do comportamento dindmico na rotacdo critica do rotor devem considerar
os coeficientes dos mancais correspondentes a velocidade de 21.96 Hz. Além disso,
0 projeto dos mancais hidrodinamicos também deve ser verificado para esta nova
condicao de operacéo.

Inicialmente, o0 modelo setorial do impelidor apresentado na secédo 4.2 foi
empregado para a analise das tensfes estaticas na velocidade de 21.86 Hz. A
Tabela 4.12 mostra os resultados obtidos nas simulagdes. Como esperado, a razédo
entre as tensdes estaticas calculadas nesta nova condicdo e as tensdes
apresentadas na Tabela 4.2 (para a velocidade de 14.667 Hz) correspondem ao

guadrado da razéo de velocidade.

Tabela 4.12 — TensBes estaticas no impelidor na velocidade de 21.86 Hz

Tensao de von Mises Tensao de von Mises
Componente ) )
Plano Z1 (N/mm°) Plano Z2 (N/mm")
Palhetas 393 284
Disco central 193 193
Discos laterais 449 410
Anéis dos discos laterais 336 313

Cones de rigidez 222 178
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Verifica-se, assim, que as tensfes estaticas sao inferiores a maxima tenséo
admissivel, cujo valor considerado é de 488 N/mm? de modo que a integridade
estrutural é assegurada do ponto de vista das tensfes estéticas. Entretanto, esta
avaliacdo também deve considerar a analise da dinamica vibratoria do impelidor,
compreendida pela analise de vibracfes livres e pela determinacdo das tensdes
dindmicas provenientes dos movimentos de base no cubo do impelidor.

A andlise de vibrac@es livres do impelidor estudado é realizada de maneira
analoga a apresentada na secao 4.4. Deve-se destacar, contudo, a necessidade de
incorporar ao modelo de elementos finitos o efeito de enrijecimento centrifugo
correspondente a velocidade de passagem pela primeira rotacao critica, isto é, 21.86
Hz. Esta consideracdo conduz a frequéncias naturais mais elevadas quando
comparadas com as apresentadas na secdo 4.4, o que esta de acordo com a
discussao realizada na secao 3.1.2. Uma comparagcdo entre as quatro primeiras
frequéncias naturais do impelidor nesta nova condicéo de velocidade (21.86 Hz) e as
correspondentes frequéncias naturais na rotacdo de 14.67 Hz sdo apresentadas na
Tabela 4.13.

Tabela 4.13 — Comparacédo das frequéncias naturais do impelidor em duas condi¢cBes de
enrijecimento centrifugo: 14.67 Hz e 21.86 Hz

Descricdo dos modos do Frequéncias Naturais (Hz) Frequéncias Naturais (Hz) Diferenca

impelidor Enrijecimento de 14.67 Hz  Enrijecimento de 21.86 Hz (%)

o .
1 modq d|amet(al, em fase 26.41 3131 15.65
com o eixo (vertical)

o .
1 modg dlame_tral, em fase 26.43 3133 15.64
com o eixo (horizontal)
1° modo circular nodal 40.03 42.24 5.23
Modo de duas linhas 8204 8724 596

diametrais

Assim, nenhum modo de vibrac&do do impelidor € excitado na passagem ou ha
operacdo na rotacdo critica do rotor. A etapa seguinte na analise dinamica do
impelidor consiste na determinacdo das tensfes dinamicas devido aos movimentos
de base no cubo do impelidor. Os deslocamentos na direcdo Z e Y na frequéncia de
21.86 Hz podem ser obtidos a partir da curva de resposta apresentada na Figura

4.25. A Tabela 4.14 transcreve o valor destes deslocamentos - e também das fases,
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consideradas as mesmas utilizadas na simulacdo anterior - utilizados como dados

de entrada para a andlise de resposta em frequéncia do impelidor.

Tabela 4.14 — Movimentos de translacao na passagem pela primeira rotagéo critica (21.86 Hz)
impostos ao modelo de elementos finitos

Deslocamentos ~ Médulo (10 m) Fase (graus)
U 0.8889 0.0
Uy 2.3611 90.0

E importante notar que os valores indicados na Tabela 4.7 sdo da ordem de
um, enquanto que os valores apresentados na Tabela 4.14 sdo da ordem de
milimetros. Assim, os deslocamentos no impelidor na passagem ou na operacao na
primeira rotacdo critica do rotor sdo consideravelmente maiores que os observados
na rotacdo de 880 rpm. A imposi¢cdo destes movimentos nas direcbes Z e Y do
modelo de elementos finitos permite verificar os deslocamentos no impelidor,
apresentados na Figura 4.43.

Fringe: static_centrifugal, A13:Freq.= 21.86, Displacements, Translational, Magnitude, 2 55+000

default_Fringe :
Max 2. 65+000 @Nd 240981
Min 2.62+000 @Nd 78631

Figura 4.43 - Médulo dos deslocamentos no impelidor (10 m) em 21.86 Hz
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A Tabela 4.15 indica as componentes complexas de deslocamento na
extremidade de uma das palhetas do impelidor.

Tabela 4.15 — Deslocamentos calculados nas extremidades das palhetas na frequéncia de 21.86 Hz

Componentes  Deslocamentos (10 m)

5, 0.8963 - 0.0014i

dy 0.0009 + 2.3847i

Assim como o0s movimentos de base impostos, as componentes de
deslocamento também estdo defasadas em 90°. O mddulo destes deslocamentos
revela que o impelidor também apresenta comportamento de corpo rigido na
passagem pela primeira rotacdo critica do rotor. Estes resultados estdo de acordo
com a constatacdo de que nenhuma frequéncia natural do impelidor é excitada na
rotacdo de 1312 rpm (21.86 Hz).

As tensfes dinamicas no impelidor nesta nova condi¢cdo de operacdo devem
ser obtidas de forma analoga a realizada para a rotacdo de 880 rpm. Portanto, a
partir das componentes complexas de tensédo obtidas no MD Nastran e do emprego
da equacéao (3.46), calculam-se as maximas tensfes de von Mises no impelidor. Os

resultados obtidos sdo apresentados na Tabela 4.16.

Tabela 4.16 — Tensdes dindmicas nos componentes do impelidor na primeira rotagéo critica do rotor
(1312 rpm ou 21.86 Hz)

Componente Tens&o de von Mises Tens&o de von Mises Localizag&o da méaxima
Plano Z1 (MPa) Plano 22 (MPa) tenséo

Palhetas 294 277 Entrada da palheta
(ataque)

Disco central 4.93 4.93 Diametro interno, junto
ao cubo

Discos laterais 1.04 0.83 Entrada da palheta

IAnels_dos discos 0.37 0.50 Junto ao disco lateral

aterais

Cones de rigidez 6.35 6.00 Diametro interno, junto

ao cubo
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Verifica-se que as tensGes dindmicas no impelidor na primeira rotacéo critica
do rotor sdo da ordem de MPa, enquanto que as tensbes dinamicas obtidas na
rotacdo de operacdo - Tabela 4.11 - sdo da ordem de kPa. Além disso, enquanto as
tensdes dinAmicas indicadas na Tabela 4.16 se referem aos nos dos elementos do
modelo do impelidor, as tensfes estéaticas indicadas na Tabela 4.12 foram obtidas a
partir da distribuicdo grafica fornecida pelo pés-processador e se referem aos
elementos de casca (e ndo propriamente aos nds destes elementos). Por este
motivo, opta-se pela ndo sobreposicdo das tensdes estaticas com as tensdes
dindmicas. Esta sobreposicdo de efeitos pode ser viabilizada a partir do
desenvolvimento de um software auxiliar que possibilite uma maior versatilidade no
calculo das méaximas tensdes de von Mises e no pos-processamento das mesmas; e
pode se configurar como uma das sugestdes para trabalhos futuros. A comparacao
das tensOes estaticas indicadas na Tabela 4.12 e das tensdes dinamicas
apresentadas na Tabela 4.16 permite constatar que, mesmo na operacdo do
ventilador na primeira rotacdo critica do rotor, o nivel de tensdes total nédo ira
ultrapassar a maxima tensao admissivel do impelidor considerada como critério de
projeto, isto &, 488 N/mm?.

Embora as simulacbes do ventilador centrifugo estudado indiguem que a
passagem pela primeira rotacdo critica nao represente um risco a integridade
estrutural do impelidor, algumas ressalvas devem ser feitas, uma vez que outros
aspectos devem ser levados em consideracdo no dimensionamento dos ventiladores
centrifugos. Ressalta-se mais uma vez, a finalidade ilustrativa dos exemplos
apresentados neste capitulo.

As analises apresentadas ndo tém como objetivo a avaliacdo das tensdes no
cubo do ventilador centrifugo. Se, por um lado, as tensbes estaticas neste
componente sdo mais reduzidas e sua incorporacdo no modelo tem pouca influéncia
nas tensdes dos discos, palhetas, cones e anéis; por outro, o projeto estrutural do
ventilador para aplicacbes com rotacdes mais elevadas deve envolver a verificacdo
das tensdes estaticas e dinamicas também no cubo, ressaltando-se que as tensdes
estaticas crescem com o quadrado da variacdo de velocidade do ventilador.
Acrescente-se a isso o fato de que os materiais usualmente empregados para o
cubo de ventiladores possuem limites de escoamento inferiores aos materiais
utilizados para os demais componentes do impelidor. Estas particularidades devem

ser incorporadas as andlises estatica e dinamica em projetos mecanicos que visem
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a operacdo do ventilador em condicbes mais severas. Também € importante
destacar a necessidade de modificar as expressdes apresentadas na secao 3.2.6 -
calculo da maxima tensédo de von Mises em elementos de casca - para o estudo de
elementos tridimensionais, caso seja de interesse a avaliacdo das tensdes
dindmicas no cubo do ventilador centrifugo.

Outro aspecto que deve ser rigorosamente analisado caso seja de interesse
operar o ventilador na rotacdo critica do rotor, € o dimensionamento do eixo quanto
a sua vida em fadiga. Na posicdo do impelidor, verifica-se uma forca dindmica
devido ao seu desbhalanceamento. Uma vez que a forca de desbalanceamento é
solidaria ao movimento rotativo, esta implica em tensGes estaticas no eixo do
ventilador. Ja& as cargas devido ao peso proprio do rotor conduzem a tensdes
dindmicas no eixo, uma vez que as reacdes nos apoios ndo sao solidarias ao
movimento rotativo. Assim, os eixos de ventiladores centrifugos sdo frequentemente
analisados a partir do calculo das tensOes estaticas e dinamicas, em especial nas
mudancas de sec¢do, com o auxilio do chamado Diagrama de Goodman. Uma vez
gue cada volta do eixo representa um ciclo na vida em fadiga, os eixos devem ser
projetados para vida infinita. Sabe-se, entretanto, que a forca de desbalanceamento
€ amplificada na medida em que o rotor se aproxima de suas rotacfes criticas.
Deste modo, a analise do ventilador nesta condicdo deve considerar uma forca de
desbalanceamento amplificada no célculo das tensdes estaticas na avaliacdo da
vida em fadiga do eixo. Contudo, estas verificacdes ndo sédo objetivo do presente
trabalho.

Neste ponto, deve-se dar destaque a funcionalidade da metodologia
apresentada, na medida em que esta € capaz de determinar as tensdes dinamicas
maximas em cada componente do impelidor centrifugo; resultados que podem ser
utilizados para analises de fadiga das unifes soldadas. Este aspecto é de grande
interesse no projeto mecanico de ventiladores centrifugos, que em determinadas
aplicacdes sdo submetidos a ciclos frequentes de liga e desliga ou a variacfes de
velocidade durante a sua operacdo em campo. Destaca-se ainda a possibilidade de
avaliar a integridade estrutural do impelidor a partir da sobreposicdo das tensbes
estéticas e das tensdes dinamicas ndo somente na regido das unifes soldadas, mas
em toda a extensdo de seus componentes. E importante notar que a presente

metodologia ndo visa substituir as andlises tradicionalmente empregadas, mas sim
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fornecer elementos adicionais para o correto dimensionamento do impelidor a partir

do estudo das tensdes dinamicas.
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5 CONCLUSOES E TRABALHOS FUTUROS

A motivacao para a realizacao deste trabalho foi a auséncia de referéncias
que tratem das particularidades da analise estrutural de ventiladores centrifugos e
que retnam, a um sO tempo, 0S conhecimentos relativos a andlise estatica e
dindmica destes equipamentos. N&o ha literatura que discuta o célculo de tensdes
dindmicas em impelidores de ventiladores centrifugos, de modo que a dinamica
vibratéria destes equipamentos é tradicionalmente analisada somente do ponto de
vista da andlise de vibracdes livres. Com a conclusao deste trabalho, pretende-se ter
contribuido para a alteracdo do panorama inicial, agregando-se ao estado da arte
metodologias para a avaliacao da integridade estrutural de ventiladores centrifugos
através do calculo das tensdes estaticas e dindmicas.

Alguns modelos para o céalculo analitico das tensdes estaticas nos discos e
palhetas de ventiladores centrifugos - discutidos no Capitulo 2 - sdo largamente
empregados na industria, que conta com a ampla experiéncia dos fabricantes de
ventiladores centrifugos; e que percebe como inviavel a realizacdo de analises de
elementos finitos para cada ventilador fabricado. Em contrapartida, foram
identificadas situacdes nas quais sdo evidentes as fragilidades dos métodos
analiticos: na andlise de tensBes em impelidores com discos e palhetas de
geometrias mais complexas; na analise estrutural de equipamentos submetidos a
temperaturas e rotacdes elevadas, fora da experiéncia prévia dos fabricantes; e na
analise da vida em fadiga das soldas no impelidor, frequentemente submetidos a
variacdes de velocidade e ciclos de ligamento e desligamento. Acrescente-se a iSso
gue a busca crescente por ventiladores de maior desempenho aerodinamico conduz
ao emprego de impelidores com diametros e rotacfes elevados, implicando em
tensdes de grande magnitude no impelidor. Por estes motivos, o0 método dos
elementos finitos mostra-se uma ferramenta essencial no projeto mecanico de
ventiladores centrifugos.

O estudo da dinamica vibratéria de impelidores é tradicionalmente realizado a
partir da andalise de vibracdes livres, discutida no inicio do Capitulo 3. Esta
abordagem tem como objetivo determinar os modos de vibracdo e as

correspondentes frequéncias naturais do impelidor, e entdo avalia-las segundo o
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conhecimento das fontes de excitagcdo existentes. Discute-se ainda o efeito do
enrijecimento centrifugo e evidencia-se a importancia de incorporar este efeito aos
modelos de elementos finitos para a analise dindmica destes equipamentos.
Adicionalmente a andlise dindmica dos impelidores, o trabalho aborda a andlise
dindmica dos rotores de ventiladores -centrifugos, cujo interesse reside na
determinacdo das rotacdes criticas do ventilador e na avaliacdo da resposta
dindmica do rotor ao desbalanceamento. Neste ponto, apresenta-se 0
equacionamento para a modelagem de rotores de ventiladores centrifugos através
do MEF, com a consideracao de todos os elementos essenciais de uma analise de
vibracdes lineares de rotores.

Embora a literatura forneca elementos para o projeto dinAmico de maquinas
rotativas, seja atraveés da analise dos modos e frequéncias naturais do impelidor,
seja através da andlise de rotacdes criticas dos rotores, foi possivel identificar a
auséncia de estudos que permitam o célculo das tensdes dinamicas nos
componentes dos impelidores. Buscou-se, assim, desenvolver uma metodologia
para a determinacéo das tensfes dinamicas provenientes do desbalanceamento de
ventiladores centrifugos. Ressalte-se, contudo, que a nova metodologia ndo visa
substituir as analises tradicionalmente empregadas, e sim fornecer elementos
adicionais para a verificacdo da integridade estrutural dos componentes do impelidor
durante a sua operagédo em campo.

A metodologia apresentada neste trabalho € constituida de duas etapas
principais: inicialmente, calcula-se a resposta ao desbalanceamento estatico de
rotores com eixos flexiveis e impelidores rigidos e indeformaveis, de modo a
determinar os movimentos de translacdo e rotacdo na regido do impelidor. Em
seguida, os movimentos de base calculados sdo impostos a um modelo de
elementos finitos do impelidor - neste ponto admitido flexivel - cuja resposta em
frequéncia conduz a distribuicdo das tensfes dindmicas em seus componentes.
Como desdobramento desta andlise, discute-se a sobreposicdo das tensdes
estéticas e das tensdes dinamicas a partir do Principio da Superposicédo de Efeitos.
Foi possivel constatar que a nova metodologia assegura a linearidade dos sistemas
combinados para cada rotacdo do ventilador, o que possibilita a aplicacdo deste
principio para a avaliacao do nivel de tensdes total no impelidor.

O estudo de um ventilador centrifugo de dupla entrada no Capitulo 4 ilustra a

metodologia para a determinacdo das tensdes estaticas em impelidores centrifugos
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através do MEF e revela a possibilidade de se otimizar o projeto através da
diminuicdo da espessura de seus componentes. Ressalte-se, contudo, o caréater
particular do exemplo estudado, destacando-se, com base na experiéncia
profissional do autor, a existéncia de projetos nos quais 0s niveis de tenséo estatica
sdo extremamente elevados, muitas vezes proximos ao limite de escoamento do
material. Nestes casos, analises rigorosas com a categorizacdo das tensdées no
impelidor sdo conduzidas de modo a assegurar a integridade estrutural do
equipamento.

A aplicacdo da metodologia para andlise de resposta em frequéncia do
impelidor estudado mostrou que o nivel de tensGes dindmicas na sua rotacdo de
operacao € extremamente pequeno, constatacao esta que pode ser compreendida
através de duas caracteristicas fundamentais do ventilador estudado: a existéncia de
uma grande margem entre a primeira rotacdo critica do rotor e a rotacdo de
operacao do ventilador, o que faz com que os deslocamentos na regidao do impelidor
sejam de pequena magnitude; e a auséncia de modos de vibragcdo do impelidor que
sejam excitados na rotacdo de operacdo do equipamento. Se, por um lado, estes
aspectos refletem caracteristicas comuns aos ventiladores centrifugos - cujo projeto
dindmico tem como premissa basica a obtencdo de rotagdes criticas de rotor e de
frequéncias naturais do impelidor consideravelmente maiores que a velocidade de
operacao do equipamento - por outro, verifica-se uma tendéncia de aplicacao destes
equipamentos em condi¢cdes mais severas, como, por exemplo, no emprego de
velocidades elevadas na proximidade ou correspondentes as rotacfes criticas do
rotor; contribuindo, assim, para a elevacdo das tensdes estaticas e dinamicas. Por
esse motivo, a metodologia desenvolvida também foi aplicada para o impelidor
estudado na condicdo de operacdo na velocidade critica do rotor, 0 que conduziu a
niveis de tensdo dindmica consideravelmente mais elevados.

Fica entdo delineado, como campo para trabalhos futuros, um estudo
sistematico de outros exemplos de ventiladores centrifugos, como, por exemplo, em
ventiladores de simples entrada em balanco no eixo ou posicionados de forma
assimétrica entre 0s mancais. Destaque-se também a necessidade do
desenvolvimento, ou mesmo da investigacdo de outras opc¢cBes comercialmente
disponiveis, de softwares para o pés-processamento das tensdes de von Mises que
considerem as fases das diferentes componentes de tensdo dinamica. Nesse estudo

também poderdo ser incorporados elementos omitidos nas andlises aqui



155

apresentadas, como, por exemplo, a consideracdo de tensbes dinamicas
provenientes do efeito gravitacional, bem como das excitagbes de origem
aerodinamica, aliadas a realizacdo de ensaios experimentais para determinagcédo das
tensdes dinadmicas; os quais - associados ao estudo da influéncia do valor de
amortecimento estrutural empregado nas simulagcbes de elementos finitos -
permitiiam validar os modelos empregados. Adicionalmente, podem ser
incorporados a metodologia desenvolvida estudos detalhados da vida em fadiga das
unides soldadas de impelidores, bem como da vida em fadiga dos eixos quando da
operacdo do ventilador na rotacdo critica do rotor, de modo a fornecer mais
elementos para a avaliacdo da integridade estrutural de ventiladores centrifugos
submetidos a condi¢Ges de operagao severas.
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