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1. INTRODUGAO

Z/b trabalho de pesquisa desenvolvido aborda a dinamica
vibratéria de impelidores! de ventiladores centrifugos
excitados a vibrar por ag8o aerodinamica. A finalidade da
pesquisa foi estudar o fenémeno conhecido como velocidade
critica de disco em ventiladores centrifugos, e desenvolver
uma metodologia de ensaio e andlise destes impelidores para
determinag8o de suas caracteristicas dinamicas e, para
avaliagdo da confiabilidade estrutural a vibragdo quando em
operagdo. O trabalho de pesquisa visou desenvolver uma
metodologia de ensaio e anélise. para impelidores de
ventiladores centrifugos semelhante ao procedimento de
ensaio atualmente j& normalizado pela ANSI/ASHRAE 87.1-1992
para impelidores de ventiladores axiais de pequeno porte. O
objetivo maior & colocar a disposicfo do mercado nacional a
tecnol a para o desenvolvimento de +ventiladores, bem
como, possibilitar uma avaliagfo e comparagdoc objetiva das
caracteristicas dinémicas dos impelidores centrifugos de
diferentes produtores. A importancia técnica do problena
abordado para a projeto de ventiladores centrifugos reforga

o valor comercial desta tecnologia.

1 No presente trabalho adotou-se o neologismo impelidor para designar
¢ componente do ventilador formado pelo conjunte disco-cubo, éés e
tampa, por acharmes esta designag3c menos dubil do que simplismente
disco ou rotor de ventilador e mais adequada do gque roda de

ventilador.
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A recente globalizagdo da economia mundial tem sinalizado
novas condi¢des de contorno ao setor industrial nacional e
internacional  (SOUZA, 1993). Primeiramente existe a
tendéncia e mesmo o esforgo explicito no sentido de
derrubar barreiras comerciais e tecnoldgicas que permitam a
atuagdo empresarial sobre um mercado mundial ou de grandes
blocos comerciais. Como conseqiiéncia desta tendéncia
econfmica, os setores produtivos que almejam sobreviver a
esta transformagdo sdo impelidos a aprimorar a
competividade de seu empreendimento e a qualidade dos seus
produtos e servigos. A importéncia e o elevado custo da
capacitagdo tecnolégica, dada a velocidade com que o
desenvolvimento tecnoloégico se processa no rmundo
contemporineo, obriga que sejam adotadas estratégias
empresariais e ¢gerenciais para a capacitagdo tecnoldgica
das empresas (PEREIRA DE CASTRO, 1993a). Empresas de
pequeno e médio porte nem sempre podem arcar com este
custo, sendo obrigadas a procurar fontes externas para a
tecnologia que necessitam. Em muitos casos, a importagdo de
‘know-how' estrangeiro ndo esté. mais a disposigdo, pois
antigos parceiros ou fornecedores de tecnologia passam a
enxergar a industria nacional como concorrente no mercado
globalizado e restringem o fornecimento de tecnologia
(FIORI, 1993). Além disso, a industria dos paises
economicamente desenvolvidos impde o seu padrdo de alta
gqualidade e avangada tecnologia a todos os seu concorrentes
e avan¢ga com sua insacidvel produtividade sobre todos os

mercados. Desta forma, existe a necessidade das empresas de
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pequeno e médio porte adquirirem a tecnologia e/ou formarem
parcerias tecnolégicas. Além da importancia para o
desenvolvimento industrial, o conhecimento tecnolégico
adquire, cada vez mais no capitalismo moderno, importancia
comercial em si mesmo, transformado-se ele proéprio, o
conhecimento tecnoldégico, em uma mercadoria com grande
potencial mercadoldédgico (PEREIRA DE CASTRO, 1993b). Os
paises que ndo pretendem permanecer aguém da transformagdo
das economias industriais em produtoras do setor tercidrio,
terdo que enfrentar o desafio da produgdo cientifica e
tecnolégica (TOFFLER & TOFFLER, 1994).

0 segundo aspecto da globalizagdo do mercado apresenta-se
na necessidade de criarem-se critérios e procedimentos de
avaliacdo tecnolégica e reconhecimento matuo da
certificagdo de  qualidade. Para exemplificar esta
tendéncia, vemos atualmente uma verdadeira revolugdo no
sentido de wuma normalizagd3o e credenciamento a nivel
mundial. Exemplo dessa mudanga, € o presente esforgo da
industria nacional para se credenciar nos sistemas de
qualidade da série IS0 %000. Também nota-se o reavivamento
do esforgo de normalizagdo a nivel mundial, como pode-se
verificar na reorganizagdo do comité técnico TC-108 -
Mechanical Vibration and Shock da International
Organization for Standardization - ISO.

A indaGstria nacional de ventiladores de grande porte tem
possibilidade de sobreviver no mercado global, pois o
processo de produgdo de ventiladores de grande porte tenm

caracteristicas peculiares de produgdc, gque obrigam a uma
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producgdo individual de <cada ventilador, sem grande
possibilidade de produgdo seriada e automatizada. Nessa
drea ndo €& a disponibilidade de um parque industrial de
dltima geragdo que garante a vantagem comercial, mas sim o
dominio da tecnologia de produto e de processo de producio
Agil, vers&til, de gualidade e de baixo custo que determina
a competividade de uma empresa. A garantia de
disponibilidade de tecnologia importada torna-se cada vez
menos segura, posto gque o0s principais detentores da
tecnonlogia no muﬁdo tendem a encarar a industria nacional
como concorrente num mercado globalizado. Em cqntatos
recentes com esse segmento industrial sentimos o interesse
no desenvolvimento de projetos de pesquisa na tecnologia de
ventiladores de grande porte. O trabalho de pesquisa visa
suprir esta necessidade da inddstria nacional de
ventiladores, colocando & disposigdo do mercado a
tecnologia de andlise e avaliagdo de impelidores de
ventiladores centrifugos.

Desde o trabalho pioneiro de CAMPBELL (1924), constatou-se
a importadncia do problema do controle das caracteristicas
dindmicas de impelidores e do conhecimento das velocidades
criticas de disco no projeto de rodas de turbinas a vapor e
compressores seguros e confidveis. A busca de maiores
desempenhos dos ventiladores industriais também torna este
aspecto critico para o projeto destes. Aumentar o
desempenho de ventiladores centrifugos significa estender a
faixa de utilizagdo desse ventiladores para regides de

maior produgdo de pressdo. Isto implica na construgdo de
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ventiladores com maior velocidade periférica, e portanto,
maiores velocidades de rotagdo e maiores diémetros
(JORGENSEN - 1978). O conseqlente aumento dos esforgos
centrifugos impede que se possa acrescentar
indiscriminadamente elementos estruturais na periferia dos
impelidores, Implicando assim, na redugdo das freqiléncias
naturais dos impelidores. As freqiiénciaS naturais de discos
variam com © quadrade da dimensdo 1linear, gquando as
espessuras sdc mantidas constantes (SOUTHWELL, 1922). Deste
forma, nos ventiladores centrifugos de grande porte e
grande desempenho, as freqliéncias de excitacgdo, mdltiplas
da velocidade de rotagdo, aproximam-se das freqiléncias
naturais do impelidor, aumentando a probabilidade de
ocorréncia de ressonancias. Constatagdo esta, que se
respalda no crescente relato de falhas em ventiladores
causados por problemas dindmicos. O conhecimento a nivel
mundial adquirido na Area ainda ndo se encontra plenamente
consagrado, o gque justifica do ponto de vista técnico, o
estudo de metodologias de andlise e projeto da dindmica de
impelidores de ventiladores centrifugos industriais.

0 trabalho de pesquisa desenvolvido aborda o tema do ponto
de vista da andlise experimental, auxiliada pela andlise
numérica pelo método dos elementos finitos. O objetivo foi
desenvolver uma metodologia de ensaio de protétipos, que
.permitisse auxiliar o desenvolvimento do produto e avaliar
objetivamente o seu desempenho no aspecto da integridade
estrutural. Permeando este processo, como ndo poderia

deixar de ser, sentiu-se a necessidade de aprofundar o
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conhecimento  sobre 03 mecanismos de  vibragdo em

ventiladores centrifugos.



2. BREVE HISTORICO E REVISAO BIBLIOGRAFICA:

Nosso interesse pelo problema da dindmica estrutural de
impelidores de  ventiladores  centrifugos surgiu da
necessidade de atender A solicitagio de clientes do
Laboratério de Ensaio Dinimicos e Vibrag®es da Divisdo de
Mecdnica e Eletricidade do IPT. Desta forma nossa abordagem
do problena remonta aos procedimentos empregados
antériormente pelo laboratério. O laboratédrio tem vasta
experiéncia pritica na andlise experimental de ventiladores
para determinacfo de suas caracteristicas dinamicas, tendo
realizado 11 trabalhos com ventiladores centrifugos desde
1982.

A natureza dos nossos trabalhos sobre dindmica de
impelidores centrifugos foi eminentemente experimental. O
objetivo bisico foi sempre a determinagdo experimental das
caracteristicas dinamicas, i.e., freqléncias naturais,
modos de vibragio e amortecimento. Os trabalhos foram
evoluindo de maneira a tratar cada vez mais profundamente o
assunto, partindo do mero levantamento de caracteristicas
dinidmicas béisicas nos primeiros trabalhos para uma
avaliagdo da confiabilidade estrutural dos ventiladores
considerando condi¢des reais de operagdo. Um relato dos
resultados de um desses trabalhos encontra-se publicado
(PONGE-FERREIRA & NIGRO, 1993), cujos resultados também
foram usados como de caso de estudo na presente

dissertacgio.
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Para o aprimoramento da metodologia de ensaio deu-se &nfase
inicialmente a melhoria das técnicas experimentais de
identificagdo das propriedade dindmicas de estruturas. Com
0s ensaios realizados em 1992 sentiu-se a necessidade de
complenmentar oS conhecimentos sobre dindmica de
impelidores. Desta forma, concretizou-se a idéia de adotar
0 assunto como tema de dissertagdo de mestrado, qual seja,
formalizar uma metodologia, fundada em base cientifica,
para ensaio e andlise das caracteristicas dinamicas de
impelidores centrifugos.

Os estudos sobre vibragdo de estruturas em rotac8o foram
abordados inicialmente no projéto de rotores de turbinas 2
vapor e compressores, hélices de avibes, turbinas a gés e
hélices de helicépteros. LALANNE (1980) e TRAEXLER (1977)
apresentam revisfes sobre vibrag¢Ses em turbomiquinas.
Somente recentemente comegou-se a dar atencfo também ‘a
dindmica de ventiladores industriais (EBERSBACH, HOHLRIEDER
& IRRETIER, 1987). Entretanto os procedimentos para este
caso sdo similares aos anteriores, diferindo apenas nas
caracteristicas particulares de éada tipo de maquina. Do
ponto de vista teérico a abordagem pode ser exatamente a
mesma, entretanto na pratica depara-se com limitacg8es de
recursos  disponiveis para o projeto de grandes
ventiladores, que em geral ndo s#o produzidos em série, ao
contrdrio de turbinas a g4s e vapor. Desta forma, deve-se
preferir procedimentos mais simples e menos dispendiosos de
recursos e tempo na elaboraglo do procedimento de ensaio e

anidlise de impelidores. Este & o ponto crucial onde um
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critério de selegdo dos modos de vibragdo perigosos pode
simplificar todo o procedimento de andltise.

A abordagem por nés adotada para enfrentar o problema
baseia-se nas abordagens dadas pelos pesquisadores
clédssicos, SOUTHWELL (1922) e CAMPBELL (1924), que serviram
de referéncia para todos os demais trabalhos desenvolvidos
na area.

LAMB & SOUTHWELL (1921) publicaram um artigo sobre o estudo
do efeito da rotacl#o sobre as caracteristicas din&micas de
um disco. Estudaram o caso de um disco homogéneo uniforme
livre em movimento rotacional. Primeiramente resolvem as
equagbes de vibragdo transversal de uma membrana, sem
rigidez & flexio, quando submetida aos esforgos de rotagdo.
A solucso é obtida por separagio de varidveis, sendo que na
direcfo radial ¢ adotada uma série exponencial. Entdo
apresentam a solugdo da vibragdo transversal de um disco em
repouso dada por KIRSCHHOFF (1850) apud SOUTHWELL (1922).
Em sequida apresentam a equagio diferencial do disco com
rigidez a flexfo submetido a rotagio. Ndo consideram O0s
efeitos da forga cortante e da inércia rotacional da segdo
na equacgdo diferencial parcial do movimento. Observam que
mesmo num caso simples de disco homogéneo uniforme, a
solugdo analitica considerando-se os dois efeitos
simultaneamente & demasiadamente complexa. Sugerem a adogdo
do método de Rayleigh citando Theory of Sound. Observam que
por esse método obtém-se uma estimativa superior para as

frequiéncias naturais.
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Em sequida, os autores sugerem a composigio dos dois

efeitos pela formula que ficou conhecida como Formula de

Southwell:
2= 2+ 2
P =p+tp (2.1)
com:
v V.
P12= 1(@ P§= 2(45)
T(g) (¢
onde: p1 = fregfiéncia natural devido unicamente a
restituiclo eléstica;
p2 = freqiiéncia natural devido unicamente ao

efeito centrifugo;

Vi(¢)= energia potencial eléstica;

V2 {¢)= energia potencial devido a forga centrifuga;

T(¢) = proporcional a energia cinética.
Este resultado representa um 1limite inferior para a
freqiiéncia natural. No artigo seguinte, SOUTHWELL (1922)
resolve o problema para placa anular engastada no centro. A
abordagem € a mesma, somente explicitando a solugdo da
vibragdo da membrana em rotagio em termos de fungdo de
Bessel (BUTKOV, 1978). Prop8e a adogdo do método de
Rayleigh incorporando o desenvolvimento de Ritz, que ele
atribui a LAMB (1921). Entretanto, Southwell mostra que a
adogdo de uma forma aproximada do modo de vibragio que
parega aceitdvel pode 1levar a erros significativos na
estimativa pelo método de Rayleigh-Ritz. Nesta época &
amplamente reconhecido que a solug3o das vibragdes em

estruturas reais é muito mais complexa, sendo praticamente
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estdo a disposigdo diversas solugdes analiticas para todos
0s casos mais simples de vibracdo em discos (VOGEL &
SKINNER, 1965). Existem diversos estudos sobre a vibracio
de discos com algumas modificag¢des, e.g, excentricidade do
engastamento central (KHURASIA & OLUNLOYO, 1985) e placas
anulares interligadas por molas lineares (GUPTA &
PASSERELLO, 1982). Também existem divepsos estudos da
resposta de discos a forgas em movimento (WEISENSEL &
SCHLANCK, 1988).

O problema de obter-se modelos matemdticos precisos para a
vibragdo de impelidores reais permaneceu por muito tempo.
Com o advento do método dos elementos finitos, que ¢ a
extensdo natural do método de Rayleigh-Ritz para estruturas
discretizadas (PETYT, 1982), pdde-se modelar estruturas
nais complexas, e esforgo considerdvel foi despendido nas
técnicas de modelagem de impelidores por este método.
Assim, além de tornar possivel a modelagem de impelidores
com geometria complexa, pode-se introduzir na andlise os
efeitos térmicbs, de rotagdo e interagl8o com o fluido. A
modelagem completa do rotor com todos os efeitos
decorrentes da rotagdo ¢é apresentada, entre outros, por
HENRY2. Além dos termos usuais na andlise dindmica de

estruturas discretas, s8o acrescidos os efeitos decorrentes

2 HENRY, R. (INSA - Institut National des Structures Apliquée de
Lyon, Laboratoire de Mecanique des Structure, PFrance). Vibration in
rotating machinery - Part 2: Vibragées em discos e péas. Campinas,

jun. 1987. (Curso de Dindmica de Turbomiquinas - UNICAMP -~ GEPROM).
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da rotagioc. Dada a conmplexidade dos modelos, sdo
recomendadas técnicas de redugdo de modelos. sdo
aproveitadas simetrias do impelidor (ERRETT et al., 198)5)
ou ainda melhor, a periodicidade da estrutura do rotor.
Para tal utilizam-se técnicas de sintese (GHOSH & RAJAMANI,
1985) e a teoria de propagagdo de ondas (MEAD, 1982).
outras técnicas de modelagem também sdo encontradas, como a
Matriz de Transferéncia (THOMSON, 1984), em especial quando
combinadas com a teoria de propagagdo de ondas. A
flexibilidade do método dos elementos finitos favorece sua
ampla utilizaglo, inclusive permitindo estudar o modelo
termoeléstico acoplado ao problema aerodindmico (HENRY3).
Entretanto, devido a elevada complexidade das estruturas
dos impelidores, os modelos s#o utilizados primordialmente
na fase de desenvolvimento de projeto, ndo podendo ser
dispensada a verificagdo por via experimental. Diversos
trabalhos comparam resultados de modelagem com OS5
resultados experimentais (IRRETIER, 1988, BANYAY &
GUTZWILLER, 1982).

0 enfoque adotado no magnifico trabalho de CAMPBELL (1924)
norteou todos os trabalhos realizados na A&4rea. Campbell
abordou todos os pontos essenciais na andlise de rodas de
turbinas. Em grande nedida, todos 0s trabalhos
desenvolvidos na 4drea a partir de entdo consistem somente
na incorporacio de recursos mais modernos de anédlise e

ensaio. Primeiramente, enunciou o principio pelo qual o

3 Op. cit.
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disco de turbina pode ser excitado por um distribuigdo de
pressdo irregular estdtica e estaciomidria. Fundamentou seu
trabalho  fortemente em  procedimentos  experimentais.
Campbell faz um levantamento de casos de falhas riquissimo,
discute o mecanismo de excitag¢lo, as ondas em movimento e
estacionédrias, apresentando intimeros resultados
experimentais; estuda a dissipagdo de energia e o trabalho
realizado sobre os modos de vibragdo pelas forgas
estacionidrias, descreve o0s recursos de teste de discos de
turbinas e define velocidades criticas e ressondncias
minoritdrias. Campbell mostra que a forga estacionéria
exerce trabalho sobre uma onda que permanece estacionéria
em relacdo ao referencial absoluto. Isto pode acontecer no
caso dos discos, devido a simetria axial dos mesmo.
Entretanto, nos casos préiticos sempre h4 assimetrias do
impelidor que orientam os modos de vibragfo em relagdo a
posi¢des fixas do rotor. Existem diversos trabalhos que
estudam o efeito da introdugio de assimetrias nos
impelidores. Em particular, no case dos impelidores de
ventiladores centrifugos, o pequeno nimero de pés, que
podem ser inclusive curvas, faz com que o impelidor ndo
seja axissimétrico. Neste caso, os modos de vibragdo sio
sempre fixos ao rotor. KUSHNER (1980} percebeu a limitagdo
na explicagio de Campbell para estes casos, e reformulou-a
novamente, dando conta do fato do modo ndo estar
estaciondrio. Entretanto, trata-se na esséncia da. mesma
explicagdo. Unicamente, Campbell restringiu sua andlise ao

efeito sobre a onda com movimento retrégrado, que fica
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estacionidria nas velocidades criticas. A outra onda em
novimento que compde o modo de vibragdo pode ser
desconsiderada, pois o trabalho médio das forgas de
excitacdo sobre ela é nulo.

Existem pesquisas sobre identificacgdo dos modos de vibragdo
com o rotor em movimento (EBERSBACH & IRRETIER, 1288 e
1990). Entretanto, os procedimentos ainda ndo estdo
disponiveis para determinagdo das caracteristicas de
impelidores de ventiladores em condig¢bes reais de operagédo.
Primeiramente, necessitam de instrumentagdo complexa, que
ndo pode ser incorporada facilmente nos rotores reais. Além
disso, os erros de medig¢do ainda sfo muito grandes (LADKANY
et al., 1990). Portanto, a determinagdo das caracteristicas
dindmicas ainda ¢ preferencialmente executada com o rotor
em repouso. A disseminacdo das técnicas de andlise modal
experimental e a disponibilidade atual de instrumentagdo e
software facilitaram bastante 0s trabalhos de
identificacdo. J& existem alguns procedimentos normalizados
para nedigdo de mobilidade mecanica em geral (ISO 7626) e
especificamente para andlise modal experimental de
ventiladores axiais (ANSY/ASHRAE 87.1 - 1992). Entretanto
os impelidores centrifugos apresentam uma dindmica
demasiadamente complexa, caracterizando-~se por apresentar
aglutinados de frequéncias e modos de forma complexa.
Acontecem inclusive modos com caracteristicas de vibragdo
local em placas. Desta forma, torna-se dificil obter o
comportamento real com ferramentas de modelagem, e mesmo

obter um modelo numérico aceitdvel a partir dos resultados
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do ensaio. Felizmente, os modos mais perigosos costumam ser |
mais bem comportados.

0 desenvolvimento da metodologia de ensaio e andlise de
impelidores  centrifugos foi  orientado pelo método
normalizado existente para ventiladores axiais (ANSI/ASHRAE
87.1 - 1992). Combinam-se os resultados da andlise modal
experimental do impelidor em repouso, com o coeficiente de
Southwell obtido de modelagem por elementos finitos, ou
conhecimento prévio, e se avalia o comportamento dindmico
em opera¢io. Em relacdo ao procedimento desta norma, faz-se
necessirio realizar alguns comentdrios. Primeiro, no caso
de impelidores centrifugos existe uma grande quantidade de
modos de vibracio na faixa de frequéncia de interesse, o
que torna o levantamento de todos os modos demasiadamente
dispendioso. Seria desejével dispor-se de critérios para
avaliacfo, a priori, dos modos mals perigosos. Entretanté,
devido essa mesma complexidade do comportamento dindmico,
acreditamos que ndo se obtenham todas as informagdes
necessirias da modelagem. Seria necessdrio dispor-se de um
modelo por demais refinado para este fim. Desta forma, a
énfase do trabalho, ao contrdrio de ter se pautado em
técnicas de modelagem e identificagdo, foi dada na
compreensio do fenémeno de vibragdo provocada ndo
uniformidade espacial de ditribuig¢do de pressdo. Sabe-se
que um pulso de pressdo nio pode excitar igualmente todos
05 modos de vibracdo, mesmo quando o ventilador opera na
velocidade critica (PONGE-FERREIRA & NIGRO, 1993). Além da

verificacdo da coincidéncia de possiveis frequéncias de
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excitagdo com frequéncias naturais, deve-se verificar a
apropriagdo das forgas para excitar o determinado modo. Tal
procedimento permite selecionar os modos mais perigosos.
Neste trabalho, a selegdo deste modos & feita ainda de
maneira qualitativa, esperando-se que a continuidade do
trabalho permita quantificar inequivocamente a severidade

de cada modo de vibracio.
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3. VIBRAQGES EM IMPELIDORES DE VENTILADORES CENTRIFUGOS

Nessa parte do trabalho s8o apresentados os fundamentos dos
diversos aspectos relevantes na andlise da dinamica
estrutural de impelidores, bem como teorias que auxiliam a
compreensdo do fendmeno vibratério em ventiladores.

Os dois principais aspectos no estudo da dinamica
vibratéria de impelidores referem-se aos efeitos provocados
pelo movimento de rotagdo do rotor e as caracteristicas
periédicas ciclicas da estrutura do impelidor. A ac¢fo das
forgas de inércia do movimento de rotagdo provocam o
aumento das freqliéncias naturais do impelidor. Além disso,
a rotagdo do impelidor provoca um acoplamento entre a
coordenada de posigdo angular e a varidvel de tempo. De
fato, forgas externas, estaciondrias em relacdo ao
referencial estaciondrio, sdo forgas em movimento para o
impelidor que gira. No caso geral, esta forcas também podem
variar no tempo. Portanto & necessirio estudar, em cada
instante, qual a fase do sinal de forga comparada & fase do
movimento vibratério na posigdo de atuagdio da forca naquele
instante. A existéncia de periodicidades ciclicas na
estrutura do impelidor também lhe confere caracteristicas
dindmicas préprias.

Ao iniciar-se a descrig¢do da abordagem dada ao estudo de um
determinado problema, sente-se a necessidade de
classificar, definir e nomear. N3o se trata de mero

nominalismo, na realidade, esboga-se aqui a verdadeira alma
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da metodologia de estudo e o campo onde sera travada a

batalha.

3.1. Definigdo do Sistema em Estudo

A escolha do termo impelidor para designar a roda do
ventilador unicamente, em contraposigdo ao termo rotor, que
designa o conjunto do impelidor, eixo-drvore e mancais,
denuncia a classe de problemas que se pretendeu tratar
neste trabalho, bem como a mangira como o0 problema foi
abordado.

A escolha do objeto de estudo na abordagem de um problema
de engenharia, i.e., a escolha do que se adota como sistema
e vizinhanca, e de onde a fronteira insere um corte no todo
para isolar um aspecto peculiar do fendémeno estudado, sdo
sempre arbitririos e denunciam tanto o objetivo que se tem
em mente, como ©0s recursos de que se disp&em (BISHOP &
JOHNSON, 1979). Em geral é prudente localizar a fronteira
do sistema em uma secgdo onde as varidveis de estado sdo
conhecidas e de fAcil representagdo, de forma a poder
tratar o problema peculiar como um fendmeno isolado.

No estudo da dinamica de ventiladores a primeira opgdo a
fazer corresponde a selegdo do problema estrutural isolado,
ou a abordagem conjunta com a mecadnica dos fluidos e a

termodinimica. A abordagem termo-fluido-estrutural é por
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demais complexa? e desnecessaria no estudo da din&mica
estrutural de impelidores. Para o estudo estrutural de
ventiladores, em particular quando em regime permanente, a
andlise termodinamica reduz-se meramente a determinacdo das
temperaturas de operagdo e das propriedades dos materiais
nestas temperaturas. 0 desacoplamento do problema fluidico
do estrutural, em geral, requer do analista uma dose maior
de ousadia na formulagfo de hipéteses e de humildade na
interpretagdo dos resultados. Alguns fenémenos impedem que
seja feita a andlise isoladamente, e.g., no estudo de
"flutter”. No caso dos impelidores centrifugos, onde as
deflexfes devido 4 vibracdo sfo muito pequenas e o fluido &
de baixa densidade, a hipétese de desacoplamento do
problema din&mico estrutural da dinamica do fluido &
satisfatéria. A restricfo maior neste caso se dd no tocante
a validade dos resultados do amortecimento, quando este for
determinado em condicBes diferentes das condigBes reais de
operagdo.

0 objetivo do trabalho foi estudar problemas estruturais de
impelidores de ventiladores centrifugos onde ressonincias
do impelidor pudessem ser excitadas aerodinamicamente
quando em funcionamento. A finalidade do trabalho é

propiciar uma metodologia de avaliagdo da seguranca

4 HENRY, R. (INSA - Institut National des Structures Apliquée de
Lyon, Laboratoire de Mecanique des Structure, France). Vibration in
rotating machinery - Part 2: Vibragdes em discos e pas. Campinas,

jun. 1987. (Curso de Dinamica de Turbomiquinas - UNICAMP - GEPROM) .
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estrutural do préprio impelidor e propor um meio de
verificar se este tipo de mecanismo de geragdo de vibragdo
pode ocorrer em funcionamento.

0 estudo da dinamica estrutural de rotores de ventiladores
pode ser dividido em duas classes de problemas distintos
(TRAEXLER, 1977 e LALANNE, 1980). Em primeiro lugar,
pode-se estudar o comportamento dindmico do conjunto do
rotor, i.e., os possiveis movimentos que o rotor e suas
_partes realizam em decorréncia dos esforgos de inércias dos
diversos componentes do rotor (discos ou impelidores,
eixo-arvore, pedestais e fundagdo) e das deformagdes dos
elementos flexiveis (eixo-&rvore, mancais hidrodindmicos,
pedestais e eventual flexibilidade dos discos ou
impelidores). A essa classe de problemas pode-se dar O nome
genérico de dindmica de rotores. 8540 questdes fundamentais
nesta <classe de problemas as velocidades criticas
transversais e torcionais do rotor, a resposta ao
desbalanceamento, a estabilidade do movimento de precessdo
do rotor, instabilidades hidrodinamicas dos mancais e
ressondncias estruturais dos pedestais, da fundagdo e
demais partes estaciondrias do ventilador. O estudo da
dinfimica de rotores diz respeito a aspectos fundamentais da
integridade e comportamento dinamico dos ventiladores como
um todo.

A segunda classe de problemas enfoca a dindmica estrutufal
do impelidor isoladamente, i.e., do conjunto estrutural em
rotagdo, composto, a grosso modo, pelas pds e os diversos

elementos estruturais que fixam estas tltimas ao
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eixo-&rvore através do cubo. Nesta abordagem estuda-se o
comportamento interno do impelidor. Sua interrelacdo com os
demais elementos do ventilador s&o tratadas como condic8es
de contorno e como excitagdes externas atuando sobre o
impelidor. O fato que torna esta abordagem possivel & a
ocorréncia de um certo grau de desacoplamento dos
movimentos vibratérios principais do impelidor em relagdo a
dindmica das demais partes do rotor.

A abordagem adotada no trabalho enquadra-se nesta segunda
classe de problemas. S&o duas as razdes que Jjustificam a
escolha desta classe de problemas para avaliar a seguranga
de impelidores quanto a sua integridade estrutural. Em
primeiro lugar, O problema enfocado segundo este
procedimento corresponde A& @principal causa de falha
estrutural de impelidores, segundo a Unica norma técnica
que aborda especificamente a integridade estrutural de
ventiladores, embora dedicada a ventiladores axiais de
pequeno porte (ANSI/ASHRAE 87.1 - 1992), e segundo a
bibliografia publicada (CAMPBELL, 1924, DIEHL, 1983 e
IRRETIER, 1988). A preocupagdo com esse tipo de problema
também reflete nossa experiéncia anterior na andlise de dez
impelidores centrifugos de grande porte (PONGE-FERREIRA &
NIGRO, 1993). A segunda razdo para a escolha desta
abordagem reside no fato de que problemas estruturais
internos ao impelidor, que s#o causa freqllente de trincas,
serem pouco perceptiveis quando observados por transdutores
externos ao impelidor, como transdutores de proximidade nos

mancais e acelerdémetros nos pedestais ou na carcaga do
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ventilador. Neste sentido, considerou-se satisfatério e
exequivel abordar o problema através da andlise modal
experimental do impelidor em repouso, introduzindo-se
posteriormente os efeitos provenientes da rotagdo. O uso de
tal procedimento mostrou-se adequado para detectar e
identificar as causas de problemas estruturais em
impelidores, bem como orientar as medidas necess&rias para
corregdo dos eventuais problemas (MOFFA & LEON, 1982).
Certamente a abordagem adotada ndo contempla todos os
complexos aspectos da integridade de ventiladores em
operagdo. Outras técnicas como, por exemplo, recursos de
diagnéstico de falhas e de monitoracdo de médqguinas
rotativas através da medigfo de vibragdes, também sfo de
grande importéncia para | 0 controle da din8mica do
ventilador como um todo (MITCHELL, 1981; BS 848/6-1989 e
CSI Application Paper, 1989). Entretanto estas técnicas nfo
sdo apropriadas para detectar e identificar a origem dos
problemas estruturais internos ao impelidoi. A medigdo das
reagbes nos mancais sofre de falta de observabilidade do
estado dindmico interno do impelidor. E em operagdo ndo se
tem controlabilidade sobre a dindmica do impelidor.
Portanto o estado dindmico interno do impelidor ndo &
totalmente identificédvel nestas condig¢Ses (LJUNG, 1987).
Sem sombra de duavida, a abordagem mais completa
compreenderia a medigdo da vibrag#o das partes do impelidor.
em condigdes reais de funcionamento (WACHTER et al., 1984).
Para isso, seria necessdrio instrumentar o impelidor com

transdutores embarcados, em numero suficiente para
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interpretar a forma da vibragd3o forcada, e ter um certo
controle sobre o mecanismo de excitagdo. Fora o alto custo
associado a esta abordagem e as dificuldades técnicas de
realiza-la, também fica-se vulnerdvel aos elevados erros
experimentais associados a complexidade de tal ensaio
(ANSI/ASHRAE 87.1 - 1992). Atualmente, pelo que sabemos,
este tipo de exploragdo restringe-se a trabalhos académicos
de pesquisa (BERLIOZ et al., 1991; EBERSBACH & IRRETIER,
1988 e 1990; REYNOLDS et al., 1989), ndc sendo utilizada
como ferramenta de avaliagdo de impelidores reais em
funcionamento. EBERSBACH e IRRETIER (1990) estudaram a
dindmica de um disco axissimétrico em ensaio de
laboratério. Mesmo controlando a excitag8o e medindo as
tensbes no disco em rotagfo, ndo foi possivel identificar
as formas dos modos de vibragdo. Nesta pesquisa estimou-se

apenas as freqlléncias naturais e os amortecimentos.
3.2. Caracteristicas Dindmicas Estruturais de Ventiladores

Do ponto de wvista estrutural os ventiladores sdo
classificados segundo o grau de acoplamento entre as
diversas partes do impelidor/propulsor e rotor, bem cono,
pelo comportamento dindmico bésico de cada uma das suas

partes.
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axissimétricos

conjunto pas-discos estrutura periddica
propulsores

ciclica
axiais longas e delgadas
pas desacopladas longas e largas
curtas
dindmica acoplada ao rotor
impelidores
dinamica desacoplada 4 estrutura periédica
ciclica

FIGURA 3.1: Claasificagdo das rodas de ventilador do
ponto de vista  trutural

3.2.1. cClassificag¢do dos Ventiladores

Em primeiro lugar, distingue-se entre ventiladores axiais e
centrifugos. Esta disting3o vem da mecanica dos fluidos e
baseai-se na direqao do fluxo no ventilador (JORGENSEN,
1983). Pode-se adotar | esta  distingdo também  na
classificagdo dos ventiladores do ponto de vista
estrutural, pois os dois tipos tem caracteristicas
construtivas bem diferentes. Impelidores de £fluxo misto

sdo, em geral, estruturalmente semelhantes aos impelidores

centrifugos.
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COMMITTEE ON INDUSTRIAL VENTILATION (1984) apresenta
resumidamente a classificaclo e nomenclatura dos diversos
tipos e das partes de ventiladores.

Propulsores de ventiladores axiais compdem-se de um cubo ou
disco central no qual sdo presas as pds. Estes ventiladores
sdo classificados quanto ao grau de acoplamento das pas ao
cubo/disco, bem como gquanto ao comportamento dindmico
basico das p&s, i.e., comportamento de viga nas Ppas
delgadas e longas, comportamento de placa nas pads largas e
longas e comportamento de corpo s6lido nas pés curtasS.
Impelidores de ventiladores centrifugos conpden-se de unm
cubo central no gqual & preso um disco, ao gqual, por sua
vez, 580 presas as pas. Desta forma, O comportamento
dinamico dos impelidores centrifugos € fortemente
determinado pelas caracteristicas do disco e demais
elementos de fixagdo das pas.

No caso de ventiladores centrifugos, distingue-se entre
impelidores de dupla entrada e de entrada simples com
relagdo ao numero de entradas dg ar. Além disso existem
impelidores sem tampas laterais as pas, com tampa em um
Gnico lado e com tampa dos dois lados, denominados
respectivamente de abertos, semi-abertos e fechados. Estas
diferencas estruturais conferem caracteristicas dinamicas
peculiares a cada tipo de ventilador.

OQutra classificacdo, importante do ponto de vista da

mecanica dos fluidos, refere-se a forma e diregdo das pdas

5 op. cit.
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e ao angulo de saida destas. Existem impelidores de pés

retas e curvas, radiais ou de 4&ngulo de saida radial,
inclinadas para trds e para frente em relagdo ao sentido de
rotagdo do ventilador. Na figura 3.2 sdo apresentadas
algumas configuragbes geométricas tipicas de impelidores.
Estas diferengas estdo relacionadas com o desempenho, faixa

de aplicagdo e peculiaridades de diferentes aplicag¢des dos

ventiladores (JORGENSEN, 1978).

Pas retas
inclinadas para
tréas

Vazdo: 180 m3/s
Pressdo total:
mmCA

500

Pés retas
inclinadas para
trés

Vazdo: 40 m3/s

Pressdo total: 500

inclinadas

trés

Vazdo: 16 m3/s
Pressdo total:
1800 mmCA

Aberto
retas radiais
Vazdo: 40 m3/s

conm

P4s retas radiais

Vazdo: 45 m3/s

g
P ‘}‘«'
3. s, i‘ _ﬂf—h
2 -
F O A
\'\c:" ﬁ
SN

P4s retas radiais

Vazdo: 5 m3/s

Pressdo total: 550} Pressdo total: 550} Pressdo total:
nmCA amCA 2500 rmCA
Fonte: KWCA Controle Ambiental S.A.

FIGURA 3.2: Exemplos de wventiladores centrifugos com
diversas geometrias de impelidor e pas
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Outros detalhes construtivos dos impelidores também 1lhes
conferem caracteristicas estruturais distintas. ECK (1973)
apresenta diversas caracteristicas construtivas de
ventiladores. Em particular, a forma de fixagdo das
diversas partes tem importancia para a distribuigdo e
concentragio de tensfes e para o amortecimento estrutural.
Em geral, as falhas estruturais causadas por vibragdo se
iniciam em regies com grandes tensBes estdticas e com
concentragdo de tensfo. As tensdes dindmicas sobrepdem-se a
estas, levando ao surgimento de trincas ou mesmo a ruptura.
Os impelidores também s8do classificados como axissimétricos
ou como impelidores de estrutura perifédica ciclica. No caso
de haver um grande numero de pé&s, usual em compressores e
turbinas, pode-se tratar o impelidor do ponto de vista da
dinamica estrutural como sendo axissimétrico. Isso permite
que sejam adotadas técnicas de modelagem simplificadoras
como apresentadas por FERRARIS et al.S. A periodicidade
ciclica também confere caracteristicas dinamicas préprias a
este tipo de impelidores.

Os impelidores com numero reduzido-de pds ou gue apresentam
pas rauito curvas = ndo podem  ser tratados como
axissimétricos. Os impelidores de ventiladores centrifugos
de grande porte enquadram-se normalmente neste tipo.
Felizmente, em geral, podem ser encontradas subestruturas
que se repetem ao longo da circunferéncia do impelidor.

Estes impelidores podem ser tratados como estruturas

op. cit.
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periédicas ciclicas (HENRY & FERRARIS, 1983), o que permite
utilizar a teoria de propagagdo de ondas. Assim, pode-se
reduzir o numero de graus de liberdade dos modelos e evitar
o surgimento de modos de vibragdo com autovalores repetidos
(MEAD, 1982). Além de facilitar a modelagem, o fato de
existirem periodicidades na estrutura do impelidor também
lhe conferem caracteristicas dindmicas préprias, cujo
entendimento auxilia a interpretagdo e andlise do

comportamento vibratério dos impelidores.

3.2.2. Partes dos Ventiladores Centrifugos

Os ventiladores centrifugos sdo compostos basicamente pelo
rotor e pela voluta, além do sistema de acionamento.
Diversas formas construtivas sdo apresentadas por JORGENSEN
{1983).

Normalmente o rotor ¢ mnontado sobre mancais de
deslizamento, no caso de grandes ventiladores, e ligado ao
acionamento através do acoplamento flexivel. O rotor ¢&
composto pelo eixo-&rvore e pelo impelidor.

0s componentes bdsicos dos impelidores centrifugos sdo:

¢ cubo central de fixagdo no eixo-&rvore;

e disco central ou lateral;

e tampa ou cones laterais;

e pls principais e intermedidrias;

e flange, cone ou anel de entrada;
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¢ diversos reforgos estruturais, como anéis e chapas de

reforgo; e

¢ alguns outros elementos funcionais, e.g., chapas de

desgaste.

3.2.3. Caracteristicas Fisicas e de Operacdo

0 _estudo da dindmica estrutural dos ventiladores
centrifugos torna-se importante para ventiladores de grande
porte, pois a propensdo para ocorréncia de falhas aumenta
com ¢ raio do impelidor e a velocidade periférica. Embora
seja do nosso conhecimento que tenham ocorrido falhas por
vibracdo mesmo em impelidores pegquenos.

Tipicamente, os ventiladores ensaiados tem diametro
superior a 1600 mm, e operam com velocidade de rotagdo
relativamente baixa, 800 rpm a 1800 rpm. Alguns impelidores
centrifugos chegam a ter mais de cinco metros de difdmetro.
A largura das pds em geral & inferior a 500 mm. Estes
impelidores tem massa elevada, gque normalmente supera
1000 Kg. A temperatura de operagdo do fluido depende da
aplicagdo. O0Os ventiladores para ventilagdo operam em
temperatura préxima ou ligeiramente superior & ambiente,
mas em algumas aplica¢des de exaustdo, como em usinas de
cimento, podem operar até a 450° C. Normalmente bs

impelidores apresentam 6 a 12 pds, as vezes intercaladas

com pds intermediArias mais curtas.
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alguns

ventiladores de grande porte ensaiados sdo apresentadas na

tabela 3.1.
TABELA 3.1: CARACTERISTICAS FISICAS E DE OPERAGAC DOS
VENTILADORES DE GRANDE PORTE ENSAIADOS
CARACTERISTICA IMPELIDOR Ne 1 Ne 2 N°® 3
Aplicagdo industrial alimen- | cimento side~-
tos., rurgia
Partes disco lateral | lateral | central
Principais plano plano plano
tampa(s) lateral | lateral | lateral
plana cbnica cbnica
tipo de pas radial curva curva
reta saida para
radial tras
n® de pas principais 6 12 10
n® de p&s intermedidrias 6 - -
n® de entradas 1 1 2
Dimensdes (mm) didmetro externo 1650 2769 2259
largura das pas 500 612-359
Massa (kg) total do impelidor 600 2160 2000
eixo ensaio ou trabalho 50 € 800 © 2900
Rotagio (rpm) nominal 1180 1180 1770
maxima 1230
Temperatura{°C) 80 350 70
Meio ar com pd em suspensdo A AeB AeC
Desempenho Vazio (10° m>/h) 286 240
Pressdo estdatica (mmCA) 1118 2000
Poténcia (BHP) 1585

A = Aderente; B

3.2.4.

Do ponto de vista da dinamica estrutural,

centrifugos tem caracteristicas bastante complexas.

= Abrasivo;

C = Corrosivo.

Caracteristicas Dinamicas Estruturais

0s impelidores




31

Os impelidores apresentam grande nimero de freglléncias
naturais agrupadas em aglutinados de freqUéncia?, sendo a
freqiiéncia mais baixa em torno de 100 Hz. A principal faixa
de freqliéncia de interesse para a dinamica vibratéria &
limitada superiormente por algo entre a metade da
freqliéncia de passagem de pdas®, e.g., 120 Hz a 150 Hz, e a
freqiéncia do modo de vibracdo com ntmero de diametros
nodais igual a netade do nimero de péas, e.g., 120 Hz a
200 Hz.

As fungdes de resposta em freqliédncia dos impelidores
caracterizam-se por apresentar faixas de freqliéncia com
grande densidade de modos de vibrag¢do, enqguanto em outras
ressondncias sdo quase ausentes. Este fato decorre da
periodicidade ciclica da estrutura dos impelidores e pode
ser melhor entendido através da teoria de propagacio de
ondas em estruturas periédicas (MEAD, 1982). Na figura 3.3

é apresentada uma FRF tipica de impelidor.

? Tradugdo adotada para "frequency cluster".

8 Freqgiiéncia de passagem de pds ¢é definida como a freqfiéncia de

rotagio multiplicada pelec nimero de pas do impelidor.
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FIGURA 3.3: Fungdo de Resposta em Freqiiéncia tipica de um
Impelidor Centrifugo

Além disso, nos aglutinados as frequéncias naturais
apresentam valores muito préximos. Na realidade, deve-se
esperar que existam praticamente em todas as ressonancias
dois modos de vibragdo com fregliéncias quase-coincidentes.
Teoricamente, nos impelidores axissimétricos todos os modos
de vibragdo com um ou mais didmetros nodais s3o modos com
autovetores degenerados, i.e., tem autovalores com
multiplicidade igual ou superior a dois. Isto significa que
a forma destes modos .de vibragdo ndo tem orientacfo fixa
com relagdo ao impelidor, i.e., as linhas nodais podem
estar orientadas para qualquer direcdo angular. Estes modos
teriam freqliéncias naturais coincidentes com multiplicidade
dois. Na prdtica, devido ao ntumero finito de p&s e devido
as imperfeicdes construtivas, nenhum impelidor é
perfeitamente axissimétrico, isto faz com que as duas

freqiéncias naturais se dissintonizem ligeiramente.
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A andlise experimental de modos de vibrag¢fo degenerados é
mais complexa e requer a utilizagdo de miltiplos
excitadores. A dessintonizagdo decorrente de imperfeicgdes
facilita a identificagdo dos modos de vibraglo. Pode-se
aproveitar deste fato e introduzir intencionalmente alguma
imperfeig8o ou descontinuidade local em algum ponto do
impelidor. Todavia a andlise modal experimental com um
inico excitador ainda permanece problemdtica devido &
proximidade das freqliéncias naturais, principalmente quando
o amortecimento dos modos & semelhante.

Existe divergéncia quanto & influéncia da introducdo de
imperfei¢&es na dindmica de estruturas axissimétricas e com
periodicidade ciclica. TOBIAS e ARNOLD (1957) observam que
a introdugdo de imperfeigdes em discos axissimétrico reduz
a intensidade das vibragbes. MEAD (1982) afirma que as ndo
periodicidades sempre aumentam a resposta em algum ponto da
estrutura periédica.

As formas dos primeiros modos de vibrag¢do de estruturas
axissimétricas apresentam padrdes geométricos relativamente
simples e féceis de serem medidos e interpretados. Nas
estruturas periédicas ciclicas mesmo estes modos podem
apresentar padrdes mais complexos. Em ambos os casos, o0s
modos de vibragdo com freqlliéncia natural mais alta
apresentam padrbes bastante complexos.

As formas dos modos de vibragdo apresentados na figura 3.4
exemplificam os padrfes tipicos encontrados nos impelidores
de ventiladores centrifugos. Na figura ¢é mostrada a

localizagdo das linhas nodais em cada modo de vibragdo
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identificado experimentalmente. Para cada modo € mostrado o
disco A esquerda, a tampa a direita e acima destes dois ¢
mostrado a forma do modo de vibragdo na periferia
desenvolvida do impelidor. No canto inferior esquerdo da

figura é apresentada uma FRF tipica do impelidor.
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FIGURA 3.4: Formas tipicas dos modos de vibragido de um
impelidor centrifugo



36

3.2.5. Classificagdo dos Modos de Vibragdo

Como usual em dindmica de sistemas, os modos de vibragdo
sio ordenados em freqliéncias naturais crescentes. Cada modo
de vibracfo é caracterizado por uma forma de vibragdo, uma
freqiiéncia natural, um amortecimento e uma massa
generalizada. Estes trés udltimos s&o propriedades globais
das estruturas, i.e., teoricamente se manifestam da mesma
forma em gqualquer ponto da estrutura.

As formas dos modos de vibragio revelam caracteristicas
locais da estrutura e correspondem Jjustamente ao
comportamento espacial da estrutura em vibragdo. A andlise
das formas dos modos de vibragio é de suma importancia na
avaliacdo da confiabilidade estrutural de  sistemas
vibrantes. E pela forma que se localizam as regides com
maiores tensBes e se analisa a sensibilidade do
comportamento da estrutura a modificagdes estruturais.
Também & necessidrio estudar a forma dos modos de vibragdo
para analisar se uma determinada ‘distribuigdo de esforgos
ou um determinado movimento imposto é capaz de excitar
alguma ressonancia.

Além disso, a compreensdo e identificagdo dos padrdes das
formas dos modos de vibragdo permite classificar e ordenar
os modos de vibragio em familias com caracteristicas
dindmicas semelhantes. A associagio das formas de vibragdo
a descrictes sucintas ou apelidos, embora em grande medida
arbitridria, ¢ muito importante para a andlise das

vibragdes. A representagdo numérica ou vetorial das formas
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dos modos de vibragdo corresponde a descrigdo dos modos de
vibracdo na forma de dados brutos, i.e, informagdo na sua
forma mais bésica, que € muito dificil de ser analisada e
avaliada. £ justamente com a tipificagdo das formas dos
modos em padrdes inteligiveis que estes dados brutos se
transformam en conhecimento (SENDOV, 1993). Assim
permitindo interpretar e avaliar as caracteristicas
din&micas da estrutura, além de auxiliar e facilitar a
condu¢do dos ensaios e da andlise. Portanto, € relevante
considerar as maneiras como 0s modos de vibragdo podem ser
tipificados e classificados.

A primeira associagdo que & feita, consiste em designar os
modos de vibragdo pelos nomes das partes da estrutura que
apresentam maiores deflexBes neste modos, pois € isso que
se observa durante os ensaios ou na andlise numérica.
Assim, costuma-se falar em modos de vibragdo das pés, da
tampa ou do disco. Devemos ter em mente que este tipo de
ordenagdo visa basicamente a comunicagdo, revelando muito
pouco sobre a verdadeira natureza da din&mica da estrutura.
Os parametros modais sdo sempre propriedades de toda a
estrutura. O que difere de um modo para outro € como a
energia potencial e cinética se encontram acumuladas na
estrutura em uma dada freqtiéncia natural. £ comum gue
regid s com grandes deflexSes sejam exatamente as regides
com pouca deformagdo, assim sendo pouco significativas para
a energia potencial dos modos. A rigidez e o pequeno
novimento das partes aparentemente paradas sdo as vezes 0S

aspectos mais significativos dos modos de vibragdo.
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Também é comum descrever os modos de vibragd3o pelo aspecto
geral das deflexbes das partes do sistema. Assim, por
exemplo, fala-se de modos de torsdo ou flex8o das pés.
Novamente, esta ordenagdo também tem sua finalidade bédsica
na comunicagdo. Embora ela tente descrever os aspectos
fundamentais das deformagdes e tensdes existentes nas
partes das estruturas, esta designagdo torna-se em grande
medida arbitrdria para as formas de padrles complexos que
os modos de vibragdo apresentan. Porqué, enquanto algumas
regides torcem, outras sofrem esforgos de flexd3oc ou mesmo
de tragdo, as vezes isto ocorrendo em regides de um mesmo
componente da estrutura. |

Todavia, quando wutilizadas com cuidado, as maneiras
apresentadas acima para se designar as formas dos modos de
vibragdo sdo muito dteis e auxiliam a compreensdo do
problema em estudo.

0s modos de vibragdo de discos axissimétricos caracterizam-
se por apresentar linhas nodais diametrais e
circunferenciais (GUPTA & PASSERELLO, 1982). Isto pode ser
observado na equag¢do em coordenadaé polares (r,0) dos modos
de vibragdo de uma placa circular que é dada a seguir

(LEISSA, 1969):

W, =[4, 7, (kr)+C, 1,(kr)]-cos(n6) (3.2)
onde: Wp, = deflexdo transversal do disco;
Jp = fungdo de Bessel de 1" ordem;
I, = fungdo modificada de Bessel de 1* ordem;

Ap, Bn = coeficientes dos modos de vibragdo;
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k = numero de circunferéncias nodais;
n = pumero de di&metros nodais.

Esta equagdo & vdlida para discos com deslocamento finito
no centro e com condigbes de contorno simétricas com
relagio a um ou mais didmetros do disco.

Impelidores axissimétricos também apresentam formas de
vibracdo com circunferéncias e diametros nodais (IRRETIER,
1988), que s8o utilizados para classificar e ordenar oOs
modos de vibragdo (CAMPBELL, 1924). Impelidores com
pequenas assimetrias apresentam formas dos modos de
vibragdo com padrdes semelhantes (KHURASIA & OLUNLOYO,
1985). © nuUmero de diametros nodais tem importancia
singular na avaliagdo das circunstancias nas quais um disco
ou impelidor em rotagdo pode ser excitado. Assim, sempre
que as formas dos modos de vibragdo puderem ser associadas
a ntmeros de di&metros e circunferéncias nodais, pode-se
utilizar tal classificac8o para descrever e analisar a
dinamica dos impelidores. Na figura 3.5 s8o mostrados trés
modos de vibracdo de um impelidor axissimetrico ensaiado
com a técnica da areia (CAMPBELL, 1924). Os trés modos
apresentam uma circunferéncia nodal, dois e quatro
diametros nodais, respectivamente. Pode-se observar a

curvatura dos di&metros nodais provocada pela existéncia

das pas curvas.
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Formas dos modos de vibragdo de um elidor
centrifugo ensaiado pela técnica da areia
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No caso de impelidores com estrutura periédica ciclica, as
linhas nodais nio se apresentam sempre em didmetros e
circunferéncias. Mesmo em impelidores perfeitos, i.e., com
estrutura perfeitamente periédica, surgem modos de vibragdo
que nio sdo passiveis de serem classificados desta maneira.
Pode-se entdo fazer uso de alguns conceitos da teoria de
propagagdo de ondas em estruturas peribédicas para ordenar e
classificar os modos de vibra¢do (HENRY & FERRARIS, 1984).

Suponhamos uma estrutura peri6édica com N elementos
estruturais identiticos acoplados um ou outro. Caso uma
excitaco senoidal permanente seja aplicada a um- dos
elementos, produz-se uma onda que se transmite para os
demais elementos com carapteristicas diferentes em cada
freqliéncia. Pode-se mostrar que a relagdo da amplitude e da
fase do movimento entre dois pontos correlatos de elementos
periédicos consecutivos é fungdo da freqéncia de excitagdo
e independe do par de elementos tomados (MEAD, 1982).
Existem regiBes no espectro de freqiiéncia, chamadas de
zonas de atenizag&o, em que todos os elementos vibram en
fase, sendo que a amplitude da onda se reduz de elemento
para elemento. Nestas regides ndo hd propagagdo de energia
de um elemento para outro. A taxa logaritmica de redugdo da
amplitude é chamada de constante de atenuagdo. Em outras
regides do espectro, chamadas de zonas de propagagdo, a
onda apresenta a mesma amplitude em todos'os elementos, mas
o movimento vibratério nfo se di mais em fase em todos os
elenentos. Nestés regides h4 propagagdo de energia de um

elemento para outro. A diferenga de fase do movimento entre
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dois pontos correlatos de elementos consecutivos € chamada
de constante de fase.

Assim, pode-se descrever a relagdo entre o deslocamento de
dois pontos correlatos quaisquer de elementos consecutivos

de uma estrutura peridédica pela seguinte relacgdo:

5 =5, e (3.3)
onde: &8; = deslocamento da vibrag¢do no elemento i;
)] = constante de atenuagdo;

1

g constante de fase; e

i = V1.

Ao expoente complexo da equagdo 3.3, did-se o0 nome de
constante de propagag¢do. Esta constante, traduz de alguma
maneira, o comportamento espacial da dinamica de estruturas
periddicas. Verifica-se que em estruturas periddicas, com
qualquer nUmero de elementos periddicos, para guaisquer
condigdes de contorno e possiveils singularidades que
alterem a propagagdo e reflexdo das ondas, todas as
freqliéncias naturais tendem a se concentrar nas zonas de
propaga¢do definidas pelas caracteristicas dindmicas de um
elemento periédico. E justamente este fato que desponta no
surgimento de aglutinados de fregfiéncia nas fungdes de
‘resposta em freqlléncia de estruturas periédicas ciclicas.

Como as ressondncias constituem~-se de ondas estaciondrias,
verifica-se também que cada fregliéncia natural de uma
estrutura periédica esta associada a um valor especifico da
constante de fase, ou seja, para cada modo de vibracgdo

existe uma relagdo de fase especifica entre o movimento
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vibratério de pontos correlatos de dois elementos
periédicos consecutivos.

A soma de todas as defasagem do movimento dos diversos
pontos correlatos ao longo da volta da estrutura ciclica

tem que ser um multiplo de 2z, ou seja, vale a seguinte

expressdo:
5, =8y =8,-(¢)" (3.4)
logo:
e’ =1 (3.5)
E:
&= Z;rD/N (3.6)
com:
___{0,1,2,...,N/2 para N par
0,1,2,...,(N—1)/2 para N impar

onde D & o numero de ondas ao longo da circunferéncia e
corresponde ao numero de diametros na formulagdo
axissimétrica (BERLIOZ et al., 1991).

Esta relacdo simplesmente significa que a onda que se
propagou circunferencialmente ao longo do sistema ciclico
deve retornar ao ponto inicial, apés ter completado uma
volta, com a mesma fase do movimento oscilatério inicial,
de forma que a onda permanega estacionéaria.

Portanto, cada modo de vibragdo pode ser caracterizado pela
constante de fase a ele associada, que da indicios da
constituicdo espacial da forma do modo de vibragdo.

similarmente ao numero de diametros nodais, a constante de
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fase pode ser utilizada para classificar e ordenar os modos
de vibracdo em estruturas periédicas ciclicas. Além disso
pode-se considerar a relagdo da fase nas duas fronteiras
dos elementos para reduzir a modelagem de estruturas
periédicas ciclicas ao calculo estrutural de um inico
elemento (HENRY & FERRARIS, 1984 e BERLIOZ et al., 1991).

Para simplificar a linguagem, gquando nos referirmos ao
longo do trabalho ao ndmero de diametros nodais em
_ estruturas gque claramente ndo apresentam simetria axial,
estamos nos referindo ao parametro D da equagdo 3.6, ou

seja, ao numero de ondas completas ao longo da

circunferéncia.

3.3. Desacoplamento da Dindmica do Impelidor

Nesta segdo serd discutido em que condigbes a dindmica do
impelidor pode ser considerada desacoplada da dinédmica do
resto do rotor. Deste andlise pode-se deduzir as formas
pelas quais o impelidor pode ser excitado, gque serdo
discutidos na secfo seguinte. A discussdo apresentada neste
tépico & de suma importadncia para compreender e avaliar os
efeitos das condig¢Bes de fixagdo do impelidor, durante os
ensaios, nos diferentes modos de vibragdo.

Podemos dividir os modos de vibragdo do impelidor em duas
categorias. Na primeira incluimos todos os modos de

vibragdo que teoricamente apresentam equilibrio de forgas e
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momentos internamente ao impelidor. Na segunda categoria
consideramos os demais modos de vibragdo.

Com relacdo a vibragdo transversal ao plano do impelidor,
incluimos na primeira categoria todos os modos de vibragdo
de estruturas axissimétricas com mais de um didmetro nodal,
ou os modos com duas ou mais ondas completas ao longo da
circunferéncia do impelidor nas estruturas periédicas
ciclicas.

As forcas de inércia existentes devido ao movimento
vibratério nos modos de vibragdo desta categoria estdo
equilibradas. Para cada porgdo do impelidor com uma
determinada velocidade de vibragdo e momento angular em
relagcdo & um polo qualguer, existe wuma outra porgdo
semelhante com velocidade e momento angular de mesma
magnitude, mas com sentidos contrdrios a4 primeira. De tal
forma que a quantidade de movimento linear e angular total
do impelidor durante todo o movimento se conserva. Isso
acontece porgue para que existam modos de vibragdo em uma
estrutura ciclica, devemos ter um ntmero inteiro de ondas
ao longo da circunferéncia do impelidor. Portanto, em um
dado instante do movimento vibratério existe o mesmo numero
de ventres de vibracdo se movendo para os dois sentidos
transversais. Neste caso, os esforgos internos somente sdo
desequilibrados pelas singularidades estruturais que
perturbam a simetria ou periodicidade da estrutura. Nestes
casos o desequilibrio de esforgos é portanto um efeito de
segunda ordem. Os resultados dos ensaios de andlise modal

experimental corroboram com a hipbtese de desacoplamento,
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pois o cubo situa-se sobre duas ou mais linhas nodais
destes modos de vibrac8o. Isto significa que o cubo, que se
comporta com <COrpo rigido, nfo apresenta deslocamento
linear nem angular.

Pertencem a segunda categoria os modos de vibragdo com
apenas um ou nenhum didmetro nodal, i.e., com no miximo uma
onda ao longo da circunferéncia. Estes ndo tem os esforgos
de inércia equilibrados internamente ao impelidor. O
movimento vibratério destes modos tende a estar acoplado
com a dinamica do restante do rotor, pois para estes modos
existem momentos e forgas de reagdo no cubo. Logo a
dinamica vibratéria do impelidor nestes modos pode ser
influenciada pela flexibilidade do eixo-4rvore, mancais e
pedestais.

BERLIOZ et al. (1991) apresentam resultados experimentais e
numéricos da analise de um impelidor centrifugo onde
mostram que somente os modos com apenas um didmetro ou
apenas uma circunferéncia nodal sdo sensiveis as condigdes
de contorno do cubo.

A segunda razfo que permite considerar a dinamica do
impelidor desacoplada decorre do fato do cubo dos
impelidores apresentar massa elevada quando comparada a
massa efetiva dos modos de vibragdo, engquanto ©
eixo-&rvore, de massa também elevada, €& suspenso por
mancais e pedestais relativamente flexiveis, especialmeﬁte
no caso de mancais hidrodinamicos. Portanto o cubo atua
como filtro mecanico para as vibrag8es transmitidas do

impelidor pelo eixo-&rvore e vice-versa.
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0 cubo, por ser extremamente rigido, quando comparado 4&s
demais partes do impelidor também ndo acopla as deformagles
do impelidor que apresentam tendéncia a fletir o cubo com
eventuais deformagdes do eixo-&rvore. Restam apenas o0s
movimentos de corpo rigido do cubo como Unica possibilidade
de acoplar a dindmica do impelidor ao movimento do
eixo-4rvore.

A mesma andlise feita para as vibragdo transversal do
impelidor é v&lida para a vibragdo torcional, considerada
em relagdo ao eixo do rotor. Neste caso todavia existe um
ninero bem menor de modos de vibragao. Em geral, somente o
primeiro modo torcional do impelidor encontra-se na faixa

de freqléncia a considerar.

3.4. Fontes e Mecanismos de Vibragao

Nesta segfio s#o apresentados diversos mecanismos de
excitagdo de vibragdo em impelidores centrifugos. Vale
mencionar que somente os modos de vibragdo excitados de
alguma maneira sdo criticos para a integridade estrutural
do impelidor.

SOEDEL (1974) discute diversas fontes e mecanismos de
vibragdo em propulsores. S&o discutidas tanto as vibragfes
impostas por fontes externas, com as vibragdes
auto-excitadas, importantes no caso de propulsores axiais.
Nos ventiladores centrifugos nio & esperada a ocorréncia de

'flutter' devido a rigidez elevada de suas partes.
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Nos ventiladores centrifugos, as excitagles podem ser
aplicadas ao impelidor através de dois caminhos: pelo
novimento vibratério imposto pelo cubo; ou por forgas
aerodindmicas aplicadas diretamente nas partes do impelidor
oriundas da distribuic8o de pressdo sobre a superficie do

impelidor.

3.4.1. Movimento Imposto pelo Cubo

Algum processo vibratério proveniente de fora do rotor que
se transmita pelo eixo-&rvore pode fazer com que o cubo do
impelidor vibre. Por exemplo, a vibragdo decorrente do
desalinhamento dos mancais ou do acoplamento, podem
provocar o surgimento de uma vibragdo na diregdo radial e
axial do rotor na freqléncia do segundo harmdénico da
velocidade de rotagdo. A vibragdo transmitida pelo
eixo-&rvore imp&em um movimento vibratério ao cubo do
impelidor. Toda vibragdo proveniente do eixo é aplicada ao
impelidor na forma de movimento de corpo rigido do cubo. Em
geral este movimento vibratério tem trajetéria com
orientagdo fixa em relag8o as partes estaciondrias do
ventilador.

0 efeito liquido do movimento imposto pelo cubo sobre todos
os - modos de vibragdo equilibrados internamente ¢&
praticamente nulo. Pois se a vibragdo do cubo fornece

trabalho para uma regifio do movimento vibratério, estard
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retirando energia de outra regido que se move em sentido
contrario.

Assim resta apenas estudar o efeito do movimento imposto
pelo cubo sobre os modos de vibragdo desequilibrados
internamente ao impelidor. Os modos de vibragdo que
pertencem a esta categoria sdo os modos com nenhum ou
apenas um didmetro nodal. Os modos gque ndo apresentam
nenhum didmetro nodal, como por exemplo, o modo de "guarda-
chuva" mostrado na figura 3.5-a, estdo acoplados as
oscilagBes axiais do eixo-4drvore. Os modos com apenas um
diametro nodal ficam acoplados as oscilagdes angularés do
eixo-4rvore na posigdo do cubo.

As oscilag®es radiais e angulares do impelidor acopladas ao
movimento do eixo-arvore séo tratados justamente no estudo
das velocidades criticas transversais do rotor. Em geral, a
flexibilidade do impelidor ndo influencia estas vibragdes,
embora isto possa ocorrer em alguns casos (ALMEIDA & NEVES,
1989). As oscilagBes torcionais do impelidor acopladas ao
movimento torcional do eixo-4drvore sdo tratados no estudo
das velocidades criticas torcionais do rotor.

0 Gltimo caso & comentar de vibragf#o transmitida pelo eixo
corresponde a vibragdo na diregdo axial do impelidor. De
fato, uma excitacfo na diregdo axial pode excitar os modos
sem nenhum didmetro nodal na freqliéncia da excitagdo. Este
caso deve ser considerado na andlise da dinamica dos
ventiladores.

Entretanto, em geral, todos os problemas decorrentes dos

modos de vibra¢do que apresentam a dindmica do impelidor
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acoplada a dindmica do eixo-arvore sdo detectdveis nas
vibra¢g8es medidas nas partes estaciondrias do ventilador.
Somente no caso do impelidor ser extremamente flexivel em
relagdo ao eixo-arvore de massa elevada que a vibragdo do
impelidor poderia ficar oculta & observagdo nos mancais

(SIMTH & SIMMONS, 1980).

3.4.2. Excitagio Aerodinamica

Agora, resta analisar a agdo do fluido sobre o impelidor.
Podemos modelar a interagdo do fluido com a dinamica do
impelidor como sendo uma distribuigdo ndo uniforme de
pressdo, onde a excitagdo independe da vibragdo do
impelidor e é aplicada diretamente sobre as superficies das
partes do impelidor. Tal simplificagdo pode ser feita se
ndo houver acoplamento da dindmica do fluido com a dindmica
estrutural, como € o caso nos ventiladores centrifugos.

Na realidade o fluido agird como elemento de dissipag¢do de
energia, atenuando alguns movimentos vibratérios (TOBIAS &
ARNOLD, 1957).

Podemos dividir as excitagbes aerodindmicas em duas
categorias: as provenientes de distribuigdes ndo uniformes
de pressdo e as decorrentes de distdirbios aleatérios. O
segundo tipo, de natureza estocdstica, possue banda larga e
excita todo o espectro de freqlléncias e estd associado a
turbuléncia e ao descolamento da camada limite. De uma

maneira geral, excita igualmente todos os modos de vibragdo
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do impelidor. A ocorréncia deste tipo de excitagdo esta
correlacionada com a eficiéncia e o ruido acustico gerado
pelo ventilador.

0 campo de pressdo ao longo da voluta do ventilador n8o é
uniforme no espago nem constante no tempo. Podemos supor,
entretanto, para entendimento do fendmeno, que a principal
parcela da distribuigdo de pressdo permaneca estaciondria
na voluta, i.e., os pontos de aplicagdo das forgas tem
posigdo angular fixa em relagdoc & voluta. A ndo
uniformidade dessa distribuigdo de pressdo no espago &
decorrente do fluxo ndo uniforme do fluido no ventilador.
As descontinuidades da voluta, e.g., a regifio do 'cut-off’,
sdo as principais responsdveis pro essa ndo uniformidade
espacial. Pode-se avaliar este efeito na determinacfo das
velocidades criticas estudando uma fungdo descontinua no
‘cut-off’', e.g., uma fungdo degrau ou um impulso unipolar
no espago?.

Ja outros tipos de perturbagdo no fluxo de ar provocam
variag8es na distribuic¢do de pre;sées no tempo, como por
exemplo, agquela derivo da influéncia do ntmero finito de
pds. Desta forma, surge uma distribuic8o de pressio
oscilante no tempo e estaciondria no espago proveniente da
passagem das pads pelos obstdculos ou descontinuidades da
voluta. Este tipo de excitagdo ocorre particularmente na

passagem das pds pelo 'cut-off', e pode ser estudada por

s Fungdo 5.2: 'unipolarer Impuls, Stoss' da DIN 5483/01 - 1983.
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uma fungdo de pulso bipolarl® estaciondria no espago com
intensidade oscilante no tempo.

Em ambos os casos, a distribuig¢do de pressfo tende a inflar
um setor do impelidor, pois atua simultaneamente nas
superficies internas do setor entre pas do impelidor. Nio é
improvdvel que ocorram também desequilibrios laterais nfo
uniformes e estaciondrios significativos nos impelidores
centrifugos. Com a finalidade de reduzir o esforgo axial
sobre o mancal de escora nos ventiladores centrifugos &
comum colocar aletas no lado externo do disco para produzir
uma contra-pressédo no impelidor. Se existir. um
desequilibrio da distribuig8o da contra-pressfo no disco
como fungdo da posigdo angular do rotor na voluta, poderia
ocorrer uma excitagdo aerodindmica unilateral no impelidor.
0 presente trabalho estuda precisamente os mecanismos pelos
quais a distribuigdo ndo uniforme de pressdo pode excitar
vibragtes no impelidor, mesmo que seja constante no tempo.
Assim a andlise detalhada deste mecanismo é feita ao longo

do resto deste capitulo.

3.4.3. Efeito de filtro do NUmero Finito de Pé&s

Chamemos de setor & fragdo do impelidor delimitada por duas

pds consecutivas. Quando uma p4 atravessa uma singularidade

10 Fungdo 5.3: 'Wechselimpuls, Knall' ou 'double shock pulse' da

DIN 5483/01 - 1983.
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na voluta, todo um setor do impelidor enxerga a perturbacgdo
de pressdo causada por esta singularidade. Esta perturbagdo
de pressdo propaga-se rapidamente para dentro do setor do
impelidor até atingir as superficies das péds, da tampa e do
disco. Desta forma, qualquer perturbagdo de pressdo tende a
se espalhar por todo o setor e fica delimitada por ele.
Assim, ¢ 1licito acreditar que os pulsos de pressdo
provocados pela perturbagdo que o 'cut-off' causa no
escoanento, tenham largura aproximadanente igual a
distdncia entre pés.

0 fato de o pulso de pressdo ter uma largura finita,
aproximadamente igual & distédncia entre pds, implica gque
qualquer onda que tenha comprimento inferior a duas vezes a
distdncia entre pds nd&o seja adequadamente excitada pelo
pulso de pressdo. Isto pode ser mostrado matematicamente
com auxilio da transformada de Fourier (BRIGHAM, 1974).
Podemos definir um pulso de pressdo com largura angular

finita pela seguinte expressdo:

p(a,:)z{”o(e”) | -6/2<6<6)2

3.7
0 | -6/2>6>6,/2 (3.7
com:
2z
00'.:—8— {(3.8)
onde: p = distribuicdo de pressdo ao longo do perimetro

do impelidor (N/rad);

0 = coordenada angular (rad);
t = tempo (s); |
0g = largura do pulso de pressdo (rad);
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B

nimero de pds do impelidor.
Tomando a transformada de Fourier do pulso de pressfo sobre

a varidavel angular ©, obteremos o espectro do pulso em

fungdo do comprimento de onda em medida angular iy, ou

seja:
P6.1)"= P(4,,1)
onde: p(0,t) = funcdo de pressdo no dominio de origem;

P(Ag,t)= transformada no dominic de Fourier;

0
A9

Se supusermos por simplificagdo gque o pulso de pressi3o é

varidvel da posigdo angular (rad);

comprimento de onda em medida angular {rad).

constante e uniforme no intervaloc angular de comprimento ©

0, l.€.:

r(61)=p, (3.9)
entdo:

sen(78,/,)

P(Ae)'—'Po'oo‘ 7t~9/2.
b/ g

(3.10)
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FIGURA 3.6: Pulso de comprimento finito e espectro em
fungdo do comprimento de onda

A figura 3.6 mostra um pulso uniforme constante de largura

0o e a transformada de Fourier deste pulso. Pode-se
verificar que o pulso tem pouca energia em comprimentos de
onda inferiores a largura do pulso. Em particular, a acéio
do pulso sobre uma onda com comprimento igual a largura do
pulso é nula, pois enquanto o pulso fornece trabalho para o
movimento vibratério em meio comprimento de onda, retira

quantidade igual de energia na outra metade da onda.

3.5. Enrijecimento devido a Rotagdo e Coeficiente de

Southwell

Nesta segdo sdo discutidos os efeitos da rotagd3o do
impelidor sobre suas propriedades modais. E de longa data
reconhecido que haverd um aumento no valor das freqliéncias
naturais de estruturas similares a discos quando em rotagéfo

em torno do seu eixo (SOUTHWELL, 1921).
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Uma vez que a determinagdo experimental dos modos de
vibragdo ¢é realizada com o impelidor estaciondrio, &
necessdrio quantificar o efeito da rotagdo do impelidor
sobre as freqliéncias naturais. A discussdo que segue aborda
este aspecto.

A determinac8o analitica das propriedades modais de
estruturas em rotagdo ¢é bastante complexa. Embora exista
solugdo para algumas estruturas simples uniformes, como
discos e vigas radiais e axiais (LIKINS et al., 1973).

0 Método de Rayleigh-Ritz & tradicionalmente recomendado
para solugdo da dindmica de estruturas em rotagdo
(SOUTHWELL, 1921; STODOLA, 1945; TIMOSHENKO, 1937). Por
este método supde-se conheqida a forma do modo de vibragdo,
donde podem ser determinados os valores das freqtiéncias
naturais igualando-se a energia cinética total a energia
potencial total da estrutura em vibragdo harménica.
SOUTHWELL (1921) propbe uma simplificagdo ao método de
Rayleigh, que consiste em calcular separadamente as
frequéncias naturais que o sistema teria se as forgas
centrifugas e de restituigdo elédstica agissem isoladamente.
Posteriormente, obtém-se a freqglléncia natural do sistema
flexivel em rotagdo pela composigdo destes dois valores
através de uma formula simplificada.

0 método dos elementos finitos apresenta-se como a opgdo
natural para determinagdo dos parametros modais de
estruturas complexas em rotagdo (LIKINS et al., 1973;
LAURENSON, 1976; HENRY & FERRARIS, 1984; EBERSBACH et al.,

1987 e 1988; BERLIOZ et al., 1991), ja que se trata de uma
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extensdo do método de Rayleigh-Ritz para estruturas
discretizadas em elementos ditos finitos (PETYT, 1982).
Neste método, as fungdes de interpolagdo sfo as fungdes
semi-definidas que aproximam a forma dos modos de vibracgdo
dentro dos elementos e os deslocamentos nodais sd0 os
pardmetros de Ritz que devem ser minimizados para
determinacdo das fregliéncias naturais. Caso sejam
garantidas a continuidade e compatibilidade das fungdes de
interpolagdo e de suas derivadas nas fronteiras dos
elementos, o método dos elementos finitos equivale ao
método de Rayleigh-Ritz. Por esse método pode-se considerar
além dos efeito de enrijecimento geométrico do campo de
forgas centripetas, também o efeito de flexibilizacdo da

aceleragdo centripeta e o efeito da aceleragdo de Coriolis.

3.5.1 Método de Rayleigh-Ritz para Determinacdo da

Dinamica de Disco em Rotacdo

0 método de RAYLEIGH (1894) consiste na determinacdo das
freqiéncias naturais & partir da adogdo de fungdes
aproximadas para as formas de vibragdo. Inicialmente
deve-se adotar alguma fungdo que aproxime a forma do modo
de vibragdo para o qual se deseja determinar a freqtiéncia
natural, e que obedega as condig8es de contorno do problema
em estudo. Escolhida a fungdo para a forma do modo de
vibragdo, calcula-se a energia potencial total e a energia

cinética total acumulados no modo de vibragfo. Pela
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conservagdo da energia igualamos estas duas quantidades,

i.e.:

7(9)=v(e) (3.11)

onde: vip) energia potencial total do modo @;

T(p) energia cinética total do modo ¢.

Como os modos de vibragdo de estruturas lineares pouco ou
ndo amortecidas sdo reais e os movimento de vibracio sdo
harménicos, pode-se escrever a energia cinética do sistema

na seguinte forma:

T(¢)= & -F(p) (3.12)

onde: F(p) = é fungdo da distribuicdo de inércia e do
modo de vibracéo.

Assim a freqliéncia natural correspondente ao modo de

vibragdo estudado pode ser calculada pela seguinte férmula:

af—’«¢)

= 3.13
"o ( )

Demonstra-se que para um erro de primeira ordem na fungdo
do modo de wvibragdo, o erro na freqUéncia natural
correspondente serda de segunda ordem (BISHOP & JOHNSON,
1979). Além disso, o valor da freqlléncia natural calculada
por este método serd minimo se a forma do modo de vibracdo
adotada para o cAlculo coincidir com a forma verdadeira do
nmodo de vibragdo. Desta forma, o resultado da freqﬂénéia
natural, calculado para uma aproximagcio do modo de
vibragdo, representa um limite superior para o valor exato

da freqiiéncia natural.
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Valendo-se deste fato, Ritz propds aprimorar o método
adotando  fung®es  parametrizadas  semi-definidas  para

aproximagdo do modo de vibragdo, i.e.:

p=1,7, Tppen T3 ) {3.14)

onde: ¢ = fun¢do aproximada para a forma do modo de
vibracgdo;

1{ = conjunto de k parametros inicialmente néo

definidos da fungdo ¢.
Assim, calcula-se os valores dos parametros 1{ que produzem
o] meihor resultado para a freqliéncia natural através da
determinagdo do minimo valor do coeficiente de Rayleigh em
funcgdo dos possiveis valores dos parametros T3, 1i.e.,

resolve—-se o seguinte sistema de equagdes:

3“2
L= (3.15)
ar, .

Assim, obtém-se o conjunto de valores dos pardmetros t{ que
produzem a melhor aproximagdo da freqliéncia natural para
uma dada funcdo parametrizada.

0 Método de Rayleigh-Ritz € amblamente utilizado para
determinagdo  das freqléncias naturais em  sistemas
relativamente simples, tais como, placas e membranas
circulares e vigas, estaciondrias e em rotag¢do, com secgbes
e propriedades constantes e varidveis. STODOLA (1945) e
TIMOSHENKO (1937) utilizam o Método de Rayleigh péra
determinar as freqUéncias naturais dos primeiros modos de
vibrac8o de pds 1longas e discos de turbomdquinas em

rotagdo. Entretanto para sistemas com geometria mais
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complexa o cdlculo da energia potencial e cinética torna-se
bastante complexo, principalmente se existe mais de uma
forma de acumulo de energia potencial, como no caso de
corpos flexiveis em rotagdo. Além disso, torna-se dificil
definir formas aproximadas para os modos de vibragdo em
estruturas reais.

Para discos ou estruturas similares & adotada a seguinte

fungdo para o movimento vibratédrio em um.modo de vibracdo:

w(r,6,t)= 4, -@(r) -sen(D6)- cos(m,t) (3.16)
onde: Ag = amplitude mdxima do movimento vibratério;
®(r) = fungdo aproximada para a forma do modo de

vibragdo ao longo do raio do disco;

D = ntmero de didmetros nodais, i.e., numero de
ondas ao longo da circunferéncia do disco;
op = freqliéncia natural do sistema;

(r,8) = coordenada polar de um ponto qualquer do

disco.
No caso de estruturas flexiveis em rotagfo, calcula-se a
energia potencial de deformacgio eléstica, V1, e o trabalho
das forgas de inércia de rotagdo sobre o modo de vibracio,
V2, para uma dada forma aproximada do modo de vibragdo. Com
estes valores determina-se a fregiéncia natural pela

seguinte expressdo:

o _V(0)+7(0)

AR (3.17)

com F definida em 3.12.
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3.5.2. Método de Southwell

LAMB e SOUTHWELL (1921) propde uma simplificag¢do ao método
de Rayleigh para determinacdo das freqliéncias naturais de
estruturas flexiveis em rotagdo. Determinar-se
separadamente a freqléncia natural do sistema estacionédrio,
i.e., sem rotag3o, e a fregiléncia natural gue o sistema
teria devido ao efeito isolado das forgas centrifugas,
desprezando-se a rigidez a deformagdo. Estas freqliéncias

parciais sfo dadas pelas seguintes expressdes:

? VK@).

= (3.18)
iawi

@

£

o

v,
2 o (3.19)

S

Nestas expressdes, a fungdo da forma do modo de vibracdo &
escolhida de maneira a se obter o menor valor para cada uma
das freqléncias isoladamente.

Entdo a freqliéncia natural do sisfema, considerando a agdo
simultanea dos efeitos de enrijecimento devido & rotagdo e
das forcas de restituigio elé4sticas, pode ser obtida pela

seguinte expressdo:

o’ = o} + oy (3.20)

A freqiéncia natural obtida pelo Método de Southwell
representa um limite inferior para a fredﬁéncia natural

exata do sistema (BISHOP & JOHNSON, 1979). E evidente que
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se a fungfo adotada para a forma do modo de vibragdo
corresponder a forma exata do modo de vibragdo entdo o
procedimento de Southwell, tal como o de Rayleigh, conduzem
ao valor exato da freqtiéncia natural.

Para estruturas flexiveis em rotagdo, a freqliéncia natural
ao quadrado do sistema devido unicamente a agdo das forgas
centrifugas ¢é proporcional a fregliéncia de rotagdo do

sistema ao quadrado, i.e.:

ot =8-Q (3.21)
onde: w®3 = fregliéncia natural devido ao efeito isolado
da rotagfo (rad/s);
8 = coeficiente de enrijecimento centrifugo ou
coeficiente de Southwell (adimensional);
Q = velocidade de rotagdo angular do sistema

(rad/s).
Assim, pode-se escrever a expressido 3.20 na forma conhecida

como Férmula de Southwell:

ot =al,+5Q% (3.22)
onde: @p = freqléncia natural do sistema em rotagdo
(rad/s);
on=0 = freqiiéncia natural do sistema estaciondrio
(rad/s);
8 = Coeficiente de Southwell (adimensional);

O
I

velocidade de rotagdo angular da estrutura
(rad/s).
O Coeficiente de Soutwell ¢é fungdo da geometria, da

distribuicdo de massa de uma estrutura e da forma do modo
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de vibragdo. O efeito de enrijecimento tratado pela Férmula
de Southwell também ¢é conhecido como rigidez geométrica
(LAURENSON, 1976), e pode ser representado como uma rigidez
adicional que é somada a rigidez eléstica da estrutura.

IAMB e SOUTHWELL (1921) apresentam os valores do
Coeficiente de Southwell para discos uniformes engastados
no centro e livres na periferia, que sdo reproduzidos na

tabela 3.2 a seguir:

TABELA 3.2: VALORES DO COEFICIENTE DE SOUTHWELL DOS MODOS

DE VIBRAGAO DE DISCOS UNIFORMES EM ROTAGAO

N°® de Diadmetros N°® de Circunferéncias Nodais
Nodais C
D 1 ' 2 3
¢ 1 2,35 4,05
1 5,85 8,95 12,3
2 14,2 18,85 23,85
3 25,75 32,05 38,7

DEN HARTOG ({1956) afirma que os coeficientes de Southwell
sempre apresentam valores maiores que a unidade para discos
e pas radiais de ventiladores. Esta afirmagdo é valida para
todos os modos de vibragdo de estruturas em rotagdo
compostas de elementos preferencialmente radiais, livres
nos didmetros externos e fixos nos didmetros internos, e
que vibram predominantemente na direg¢do tangencial ou
axial. LIKINS et al. (1973) estudaram o efeito da rotacgdo
sobre as caracteristicas modais de estruturas eldsticas. Em
particular, apresentam o efeito do enrijecimento
centrifugo, i.e., a rigidez geométrica, sobre massas

concentradas dispostas em trés configuragSes flexiveis
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diferentes. Os autores mostram que elementos estruturais'
dispostos radialmente, com borda externa livre e borda
interna com articulagdo flexivel, tendem a apresentar
aumento da freqUéncia natural com a rotagfo devido a
rigidez geométrica. Ao contrdrio, os elementos estruturais
radiais, com a borda interna livre e a borda externa com
articulagdo flexivel, tendem a diminuir as freqéncias
naturais, desestabilizando o sistema. Os elementos
estruturais dispostos axialmente, i.e., paralelos ao eixo
de rotacgdo, apresentam rigidez geométrica nula. Os
elementos estruturais que  comp&em 0s impelidores
centrifugos sdo preferencialmente radiais e vinculados pela
parte central, entretanto, existem alguns elementos que tem
a borda interna livre para vibrar, como & o caso de pés
curtas, que ndo chegam a ser presas no cubo central.

Portanto, embora a tendéncia geral da rigidez geométrica
seja de aumentar as freqliéncias naturais dos impelidores,

pode-se supor que a agdo das forgas centrifugas sobre
alguns elementos estruturais contribua para reduzi-las.

Podendo, pelo menos teoricamente, ser esperados
Coeficientes de Southwell, inferiores a unidade,

principalmente considerando-se os efeitos das aceleragdes

centripetas e de Coriolis discutidos na seglo seguinte.
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3.5.3. Equagdo do Movimento de Corpos Flexiveis em Rotagdo

O enrijecimento geométrico tratado nas secBes anteriores é
somente um dos efeitos decorrentes da rotacdo de estruturas
flexiveis. Além desse efeito, existem as influéncias da
aceleracdo centripeta e da aceleragdo de Coriolis. A
rigidez geométrica depende basicamente da geometria da
estrutura. Desta deriva o campo de tensdes gerado pelo
moQimento de rotagdo, a partir do qual pode-se calcular o
trabalho das forgas centrifugas sobre os modos de vibrac¢ido.
A influéncia da aceleragdo centripeta € de Coriolis depende
basicamente da diregdo de deflexdo dos pontos da estrutura
em vibragdo em relagdo a diregdo do eixo de rotagdo.

LIKINS et al. (1973) estudaram a influéncia da rotacdo
sobre estruturas flexiveis continuas, apresentam a
formulagdo pelo método dos elementos finitos e discutem em
particular o efeito da rotagdo sobre uma massa concentrada
em rotagdo com vinculo flexivel. HENRY!! desenvolveu as
expressbes para formulagdo pelo método dos elementos
finitos da dinamica vibratéria de estruturas flexiveis em
rotagdo. LAURENSON (1976) estudou o efeito da rotag¢do sobre
vigas wuniformes em balango com diferentes orientages
espaciails em relagdo aoc eixo de rotagio. Também aplicou o
nétodo dos elementos finitos neste estudo. Reproduzimos em
seguida o desenvolvimento sucinto apresentadc por LAURENSON

para formulacgdo na forma matricial das equacgdes

1 op cit.
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diferenciais do movimento vibratério de estruturas
flexiveis discretas em rotacgdo.
0 vetor posigdo de um ponto i de uma estrutura flexivel,

conforme mostrado na figura 3.7, & dado pela seguinte

relagdo:

£ =, +i, (3.23)

i

onde: I, posicdo do ponto i da estrutura;

P, = posigdo nio deformada do ponto i;
i, = deflexdo do ponto i em relagldio A posicdo nio
deformada.
Z 4 __—~ Estrulura Flexdvel
-~ Posigio deformada
] i, do Ponto i

D
1
=
=

Y
& Posiglo Indeformada
X Vetor de Rotag3o do Ponto i

FIGURA 3.7: Deflexdo do ponto i de uma estrutura flexivel
em rotagdo

Derivando-se um e duas vezes o vetor de posigdo em relacdo

ao tempo, obtém-se a velocidade e aceleragio do ponto, que

sdo dados por:

T =QA(p, +3,)+i, (3.24)
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% =QA[QA(, +8,)]+ 208, 7 (3.25)

onde a velocidade de rotagdo foi suposta constante, i.e.:

-

Q=0 (3.26)

Podemos aplicar a segunda Lei de Newton para cada ponto
material i e escrever a seguinte relagdo matricial para

toda a estrutura discreta:

F=MR (3.27)

onde: F = vetor de 3N elementos com as componentes nas
trés dire¢des ortogonais da resultante das

forgas nos ponto de massa da estrutura;

M = matriz 3N por 3N de massa do sistema
discreto;
R = vetor de 3N elementos com as projecfes nas

trés diregles ortogonais da aceleragdo ﬁ dos
pontos da estrutura;
N = nimero de ©pontos ,ou ndés da estrutura
discretizada.
Considerando-se somente as forgas de restituigdo eléstica
agindo sobre os nés da estrutura, obtém-se a seguinte

equagdo matricial para a dinémica vibratéria de estruturas

flexiveis em rotagdo:
M +2MQU + (K + MOQ)U = -MQGP (3.28)

onde: U

vetor de deflexdes dos nés da estrutura;

vetor da posig¢do ndo deformada dos nés;
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M = matriz de massa do sistema;
K = matriz de rigidez do sistema;
Q = matriz do operador ﬁ/\() equivalente ao

produto vetorial pelo vetor de rotacdo
angular.

A matriz Q é dada a por:

=8 .

0 -Q Q
Q= Q 0 -Q (3.29)
Q, Q, 0

|0 [-]]
As parcelas do termo esquerdo da equagdo 3.28 correspondem
as forgas de inércia do mm'fimento vibratério, as forgas de
Coriolis, as forgas de restituigdo elédstica e as forgas da
aceleragdo centripeta respectivamente. O termo do 1lado
direito da equagdo corresponde Aas forgas centrifigas da
estrutura ndo deformada.

Devemos adicionar a matriz de rigidez a parcela ndo linear,
chamada de rigidez geométrica, correspondente ao trabalho
virtual do campo de tensBes gerado pelas forcas

centrifugas. Desta forma a equagdo 3.28 fica:

MU +2MOU + (K + K (g, ) + MOQ)U = -MGGP 1 (3.30)
onde: Kg = matriz de rigidez geométrica decorrentes das
tensdes estdticas a, provocadas pelo

movimento de rotacgdo
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Podemos transformar a equagdo 3.30 em uma equagdo
homogénea, fazendo uma translagdo de coordenadas das
deflexdes para a posigdo de equilibrio da estrutura em
rotagdo em regime permanente. A posigdo de equilibrio &

obtida pela solugdo estdatica de equagdo 3.30, ou seja:
(K +K (o) + MOQ)U, = -MOOP (3.31)

onde: Ug = deflexdo de equilibrio estdtico devido as
forcas de inércia centrifugas.

Observa-se que a equagdo 3.31 & ndo linear, pois a solugdo
estdtica depende dos valores da matriz de rigidez que é
funcdo das tensdes estaticas ‘e essas por sua vez sd0
determinadas pela deformagdes estdticas. Portanto &
necessario aplicar algum processo iterativo para solugdo da
equacdo 3.31.

Nas novas coordenadas da deflexdo obtemos & seguinte

equacgdo da dinamica vibratéria de estruturas flexiveis em

rotagdo:
M7 +2MQU + (K + K (0, )+ MOQJU =0 (3.32)

E interessante estudar a influéncia de cada um dos temos da
equagdo 3.32 na dinamica vibratéria de impelidores
centrifugos.

A parcela Kg(o,)U constitui-se das forgas do campo de
tensdes gerado pela rotaglo e corresponde justamente ao
trabalho virtual destas forgas sobre o modo de vibragdo que
é calculado no procedimento de Southwell. Como vVvimos
anteriormente, esta parcela é responsavel pelo

enrijecimento centrifugo do impelidor, que pode ser
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descrito de maneira simplificada pela fé6érmula de Southwell
(3.22). Como o impelidor ¢é <composto basicamente por
elementos estruturais fixos pelo centro e as maiores
deflex8es ocorrem na diregdo transversal ao plano do
impelidor, a rigidez geométrica basicamente enrijece o
sistema provocando o aumento das freqlléncias naturais.

A parcela 2MQU corresponde a contribuicdo da aceleragdo
de Coriolis para & dinémica do movimento. O efeito bdsico
da acelera¢do de Coriolis consiste em acoplar o movimento
vibratério nas duas diregdes do plano do impelidor. Os
modos de vibragdo de sistemas com grande influéncia da
aceleragdo de Coriolis sdo complexos, sendo que cada modo
de vibragdo do sistema estaciondrio se divide em dois modos
de vibracdo com fregqléncias distintas. A aceleragdo de
Coriolis provoca a redugdo de uma das freqlléncias naturais
e o aumento da outra. A aceleragdo de Coriolis &
responsidvel pelo surgimento de dois movimentos de
precessio, direta e inversa, nos rotores com g¢grandes
volantes fora da posigdo central do vdo entre mancais.
Felizmente, a aceleragdo de Coriolis ndo tem efeito
significativo na dindmica de impelidores centrifugos, pois
as deflex8es predominantes tem mesma diregdo do vetor de
rotagdo angular, donde se conclui gque o produto vetorial do
vetor de rotagdo pelo vetor de deflexdo & nulo. Desta forma
podemos desprezar o efeito da aceleragdo de Coriolis na
determinagdo das caracteristicas dindmicas dos impelidores

enm operagdo.
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A parcela MQQU da equagdo diferencial corresponde a agdo
das forgas centripetas sobre o movimento vibratério. Como o
movimento de vibragd3o tem predominantemente a diregdo do
vetor de rotagdo angular, essa parcela ndo tem efeito
significativo na dindmica de impelidores centrifugos.

Portanto, da andlise precedente, podemos concluir gque o
efeito primordial da rotagdo sobre as caracteristicas
dindmicas de impelidores e demais estruturas com
~ comportamento dindmico similar aos discos, consiste no
surgimento do campo de forgas centrifugas em regime
permanente que ¢é capaz de acumular energia potencial do
movimento vibratério da estrutura. Esta parcela &
adequadamente representada pela Férmula de Southwell.
Assim, no caso dos impelidores centrifugos, o estudo da
influéncia da rotagdo sobre as caracteristicas dindmicas

reduz-se & determinagdo do Coeficiente de Southwell.
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3.6. Movimento Rotativo e Velocidades Criticas de Disco

0 principal complicador na andlise das caracteristicas
din&micas de impelidores centrifugos decorre do fato do
impelidor estar em rotagdo em relagdo as principais fontes
de excitagdo aerodindmicas. Desta.forma, as fontes que sdo
estaciondrias encontram-se em movimento sobre o impelidor
quando observadas de um referencial fixo no impelidor. Em
decorréncia deste fato ocorre um deslocamento em
freqiiéncial? das fontes de excitagdo quando observadas do
referencial rotativo. Além disso, a fase relativa entre
excitagdo e resposta depende tanto do histérico temporal??
do sinal de forga e do movimento, como, da posigdo
instant&nea de atuagdo da forga gque se move sobre a
estrutura. Pode-se dizer que ocorre um acoplamento entre a
coordenada espacial e a varidvel tempo. Assim, para
entender o© mecanismo pelo qual as fontes aerodinamicas
estaciondrias agem sobre o 1impelidor em rotagdo &
necessario compreender inicialmente o comportamento dos
modos de vibrac8o no impelidor e em seguida analisar como
as forgas aerodinimicas atuam sobre o impelidor, i.e., em

que condigdes elas fornecem energia para © movimento

vibratério.

12 Traducl3o empregada para o termo 'frequency shift’.

13 Traduglo empregada para o termo 'time history'.
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3.6.1. Ondas Estacionarias e em Movimento

CAMPBELL (1924) propSe analisar a vibragdo em discos de
turbinas observando gque um modo de vibragdo pode ser
decomposto em duas ondas em movimento, com mesma
freqtiéncia, mas que se movem em sentidos contrérios sobre o
disco. Assim, a vibracfo na periferia de um disco que vibra

em um dado modo de vibracdo pode ser descrita como:

w(e,t)onsen(DB)cos((o,, 1) 1{3.33)
onde: w = deflexdo do disco na diregdo transversal;
© = posigdo angular de um ponto sobre o disco;
t = tempo;
Ag = amplitude da vibra¢do na periferia do disco;
D = ntmero de diametros nodais;
®p = freqliéncia natural do modo de vibragdo.

Esta equagloc representa uma onda fixa no referencial em
rotagdo com o disco vibrando no nésimo modo de vibracgéio
A sen{D6) em movimento harménico cos{mt) com frequéncia op.
Podemos decompor a onda fixa no disco em duas ondas en

movimento através da seguinte identidade trigonométrica:

A, sen(D6)cos{w,t) = -‘;—"—sen[D( 9—%'-:)] +-/-;°- sen{D( 6+%"-t)] (3.34)
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FIGURA 3.8: Coordenadas abscluta e relativa de um ponto
do disco em rotagdo

Como o disco se encontra em rotagio com velocidade
constante, podemos relacionar a posigdo angular de um ponto
P sobre o disco em coordenadas relativas e absolutas pela

seguinte expressioc que segue as convengdes mostradas na

figura 3.8:
o(f) =+ Q1 (3.35)
onde: o = posig¢io angular no referencial estacionédrio;
= posi¢do angular no referencial em rotagédo
fixo ao disco;
Q = velocidade de rotac¢lo angular do disco.

Assim, o modo de vibrag¢fo fixo no disco quando cbservado no

referencial estaciondrio toma a seguinte forma:
w(a,t) = —%’—sen[Da- (m,, - DQ)t] + %sen[DoH (a;,, + Dﬁ)t] (3.36)

Ocorre portanto um deslocamento em freqiéncia, i.e., cada

modo de vibragio fixo no disco manifesta-se em duas
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freqiéncias distintas gquando observado no referencial
estaciondrio. O deslocamento em freqlléncia decorrente da

rotagdo do disco pode ser escrito pela seguinte expressdo:

o, =6, FDQ (3.37)
onde: o = fregliéncia natural no referencial rotativo;
or = freqiiéncia natural no referencial
estacionério;
D = nimero de didmetros nodais;
Q = velocidade angular de rotacdo.

Logo podemos rescrever a equagdo 3.36 na seguinte forma:

w(e, t) = -4'2# sen{Da- o,t)+ % sen{Da+ a)zt)
(3.38)

onde: @, =a,+DQ
Portanto, um modo de vibragdo fixo no disco & observado no
referencial estaciondrio como duas ondas de mesma ampliﬁude
e freqliéncias diferentes gque se movem em sentidos
contrdrios. A primeira onda com fregliéncia menor move-se no
mesmo sentido da rotagdo, enquanto a segunda com fregiléncia
maior, move-se no sentido contrédrio a rotacgdo.
Podemos representar'as freqliéncias das ondas observadas no
referencial rotativo e no referencial estaciondrio em

func¢do da velocidade de rotagdo como mostra a figura 3.9.
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FIGURA 3.9: Freqiéncias naturais dos modos de vibragao
fixos no disco observadas no refer
estacionario e rotativo em fungdo da
velocidade de rotagao

Neste exemplo s8o mostradas as freqliéncias naturais
correspondentes aos modos de vibrag3o com 0, 1, 2 e 3
didmetros nodais {(denotados com DO, DI, D2 e D3 nos
graficos) de um disco homogéneo engastado no centro. O
grifico da esquerda representa as freqtidncias naturais como
observadas no referencial rotativo. Devido ao enrijecimento
com a rotagdo, as freqiéncias naturais variam
parabolicamente conforme a Férmula de Southwell com a
velocidade de rotag3o. Neste grafico também s3o marcados os
harménicos da velocidade de rotagdo (denotados com H1l, H2,
H3, H4 e H5 no grafico), que sd3o as retas proporcionais a

velocidade de rotacfo. Este diagrama & conhecido como
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Diagrama de Campbell e se consagrou como uma maneira
pridtica de avaliar a proximidade da rotagdo de operagdo de
uma condicdo critica. O grafico da direita representa as
mesmas freqiiéncias naturais agora observadas no referencial
estacionario.

Como serd visto adiante, sempre que a Vvelocidade de
movimento da onda retrégrada, i.e., com movimento em
sentido contridrio a rotagdo do disco, for igual a
velocidade de rotagdo do ventilador, a onda retroégrada
permanece estaciondria no referencial estaciondrio. Nestas
condicdes uma forga estaciondria e constante pode excitar a
ressondncia do modo de vibragdo correspondente.

Como vimos, segundo a hipdtese de CAMPBELL (1924), o modo
de vibragdo permanece fixo no impelidor. Nestas condigdes
uma forga estacionidria constante exerce trabalho médio
positivo sobre a onda estaciondria na condigdo descrita no
pardgrafo anterior. Também deve haver uma onda em movimento
na direcfo de rotagdo do rotor, com freqiléncia igual a duas
vezes a freqgléncia de rotagdo e amplitude igual a da onda
estacionéria.

Todavia, os resultados experimentais apresentados na
fig. 33 pagina 62 no trabalho de CAMPBELL (1924) estdo em
contradicdo com as hipbéteses anteriores, pois a onda en
movimento apresenta amplitude aproximadamente igual a
metade da onda estaciondria. Surgiu entdo o necessidade de
explicar esta diferenga. CAMPBELL argumentou que a onda em

movimento apresentaria maior amortecimento devido ao
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movimento em relagdo ao ar. Porém a questdo permaneceu
aberta e foram cogitadas outras explicagbes.

TOBIAS e ARNOLD (1957) apresentam uma revisdo das diversas
explicagbes dadas para a questdo das ondas em movimento e
ondas estaciondrias. Os autores concluem que todas as
explicagbes dadas podem ser agrupadas em duas espécies de
argumentagdo, resumidas na figura 3.10. Pela primeira, que
corresponde a argumentagdo de CAMPBELL, considera-se que ©
disco vibra em um Unico modo de vibragdo com orientacdo
fixa no disco. Este vibragdo fixa ao rotor seria
equivalente a duas ondas com amplitudes iguais, wuma em
movimento retrdgrado e outra em nwvimento progressivo em
relagdo a rotagdo do disco. Pela segunda argumentacgdo,
considera-se que o movimento vibratério decorrente de dois
modos de vibrag#o semelhantes fixos ao disco com orientacgdo
e amplitudes adequadas equivale a uma onda estacionaria no

referencial absoluto.
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FIGURA 3.10: Relagio entre ondas estaciondrias e ondas em
movimento

Nenhuma das duas explicagdes ¢ integralmente suportada
pelas evidéncias experimentais. O fato da onda estaciondria
nio ter a mesma amplitude da onda mével refuta a primeira
explicagio. Em contrapartida, caso a segunda explicagido

fosse correta, a onda mével prograssiva com duas vezes a
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velocidade de rotagdc ndo poderia ser observada no
referencial estaciondrio, como foi por CAMPBELL (1924) na
fig. 63 da pagina 100.

TOBIAS e ARNOLD (1957) afirmam que ambas explicagbes se
aplicam para casos limites. A primeira & valida para
estruturas em rotagio com assimetria acentuada, de forma
que o modo de vibragdo tenha orientagdo claramente definida
em relagfo ao impelidor. Nesse caso as freqliéncias naturais
do par de modos de <vibragdo semelhantes estariam
razoavelmente dessintonizadas. A  segunda explicagdo
corresponde a0 caso contrdrio, para as estruturas quase
perfeitamente axissimétricas. Neste caso, existem dois
modos de vibragdo com freqléncias naturais quase-
coincidentes. Estes modos sfo ortogonais, i.e., estdo em
quadratura no tempo e estdo defasados de meia onda gquanto a
sua orientacgdo espacial.

TOBIAS e ARNOLD (1957) apresentam a seguinte férmula geral
para vibragdo livre de um disco quase-axissimétrico com
imperfeigSes suficientes para orientar os modos de vibragédo

sobre o disco:

w=w,+w, =4 f,,(r) cos D(0 —{3,) cos(o d —s,)

(3.39)

+ 4, f,(r) sen D(B - B, ) cos(o -8,)
onde: W, = vibragio nos dois modos de vibragdo
semelhantes com freqliéncias naturais

proéximas;

A, = amplitude das duas ondas;
f,(r)= forma do modo de vibragio na diregio radial;

D = pumero de didmetros nodais;
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@ = posigdo angular no referencial do disco;

®,, = freqiéncias naturais quase-coincidentes;

B, = posicdo arbitriria de orientagdo dos modos de
vibragdo no disco;

6, = fase inicial dos dois movimentos no tempo.

Esta equagdo representa a sobreposigdo de dois modos de
vibrag8o semelhantes. No caso da imperfeigdo que perturba a
simetria axial do disco tender & zero, as duas freqgliéncias
naturais tendem ao mesmo valor e a poéiqao dos dois modos
tende as ser simétrica (B, =P,). A fase inicial dos dois
movimentos depende das condigdes imiciais. Os dois casos
limites, onda estaciondria e ‘onda fixa no disco, sdo os
dois casos limites para esta expressdo.

Na pesquisa de TOBIAS e ARNOLD (1957) sdo apresentadas as
respostas forcadas dos discos quase-axissimétricos
estacionidrios e em rotagfo. Os resultados experimentais
apresentados indicam gque as vibragSes de estruturas
axissimétricas com pequenas imperfeigdes apresentanm
comportamento n¥o linear. No disco em rotagdo, a vibragdo
permanece estaciondria no inicio do movimento vibratério em
um dado modo de vibragdo. A medida que amplitude de
vibrag8o cresce o disco torna-se mais rigido ocorrendo o
correspondente aumento da freqléncia natural. Em um
determinado ponto, o movimento estaciondrio colapsa, e a
onda anteriormente estaciondria se divide em duas ondas com
novimento retrégrado e progressivo em relagdo a rotagdo do
disco. Esta explicagio d4i conta dos fatos experimentais

apresentados por CAMPBELL (1924).
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Os impelidores <centrifugos s&o estruturas peridédicas
ciclicas e nio apresentam simetria axial. Portanto, os
modos de vibragdo dos impelidores tem orientagdo angular
definida e assim as vibracdes excitadas sdo fixas no
impelidor (KUSHNER, 1980).

Para avaliar o grau de imperfeigdo em relagdo a condigdo de
simetria axial TOBIAS e ARNOLD (1957) propde o seguinte

fator de imperfeicdo:

A:!_Z._:_j_; (3.40)
A
onde: A = fator de .imperfeigdo de modos
quase-axissimétricos;
i = freguiéncias naturais quase-coincidentes.

0 fator de imperfeigdo pode ser utilizado para avaliar a

validade da hipdétese de simetria axial.
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3.6.2. Velocidades Criticas de Disco e Diagrama de
Campbell

A titulo de esclarecer a utilizagdo do Diagrama de
Campbell, voltemos a considerar as condigdes nas quais os
modos de vibrag3o fixos no impelidor podem ser excitados
por forgas aerodinamicas estacionériés. A figura 3.11
reproduz o Diagrama de Campbell mostrado na figura 3.9,

supondo tratar-se de um impelidor com quatro pas (denotado

com B na figura 3.11).
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FIGURA 3.11: Diagrama de Campbell de um impelidor com
quatro pas

Vimos que a freqiéncia aparente da onda retrégrada diminui
conforme a velocidade de rotagdo aumenta. Para cada modo de
vibracédo exiSte uma rotagdo especifica na qual a onda
retrégrada no disco permanece parada para um oObservador
estacionadrio, ou seja, a freglléncia aparente da onda

retrégrada € nula, i.e.:

Q =%— = =0 | (3.41)

(<4

A velocidade de rotagdo em gue a onda retrdégrada permanece

estaciondria Qcpr ¢é chamada por CAMPBELL (1924) de
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velocidade de rotagdo critica de discold. Nesta rotagdo uma
forga estaciondria constante & capaz de fornecer energia
para o movimento vibratério.

As velocidades de rotacfo criticas de disco sdo as
intersecgbes das fregléncias naturais aparentes das ondas
retrégradas com o eixo da abcissa quando observadas no
diagrama no referencial estaciondrio da figura 3.9.
Portanto, a cada modo de vibragdo corresponde uma
vélocidade critica de rotacfo, que & fungdo da freqliéncia
natural op e do nimero de diémetros nodais D.

Quando observadas no Diagrama de Campbell, as velocidades -
de rotagio criticas correspondem as velocidades de rotagdo
nas quais as retas dos harménicos da velocidade de rotagdo
com ordem igual ao numero de diametros nodais de cada modo
de vibragio interceptam as hipérboles das respectivas
freqiiéncias naturais.

Além das velocidades criticas principais, descritas
anteriormente, podem ocorrer outras condi¢Bes nas quais os
modos de vibragic podem absorver energia de forgas
estacionadrias, que oscilam numa dada freqiiéncia ®r. Se
esta freglléncia satisfizer a relagdo da equagdo 3.37, a
fonte de vibrag3o poderd excitar a ressondncia do
impelidor. No caso de ventiladores, as fontes de vibragdo
estaciondrios apresentam em geral freqliéncia de oscilagdo
harménica com a velocidade de rotagdo. Portanto, também

poder4 acontecer ressondncia do impelidor se a freqléncia

14 Tradugdo empregada para o termo 'Disk Critical Speed’.



86

de excitag8o da fonte estaciondrio satisfizer a seguinte

expressdo:
®
%:;w,im H =t (3.42)
onde: or = freqiéncia de excitagdo da fonte estaciondria
{rad/s);
on = freqiiéncia natural do impelidor (rad/s);
Hr = ordem do harménico da velocidade de rotagéo
(adimensional);
Q = velocidade de rota¢do angular (rad/s).

Em particular, a passagem das pas por perturbagdes do'fluxo
de ar, associadas a descontinuidades na voluta, produz uma
excitacio oscilante estaciondria. Para um observador
estaciondrio esta excitagdo ocorre na frequéncia de

passagem de péas, dada pela seguinte expressdo:

o, =BQ (3.43)

onde: B = ntmero de pas do impelidor.

Para um observador no referencial rotativo, a excitagéo
pela passagen &as pads se manifestard em outras freqiléncias,
deslocadas devido ao movimento de rotagdo. Considerando-se
apenas uma unica descontinuidade ao longo da volta,
representada pelo 'cut-off', a condigfo de ressondncia pode

ser descrita pela seguinte expressédo:

H, =|+(B+D) H,:%& (3.44)
onde: Hp = freqiéncia natural adimensional do nésimo

modo de vibragdo;
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D = ntmero de di&metros nodais do n®SimO podo de
vibragdo.

Chamamos de possiveis ressondncias minoritdrias (KUSNER,
1980) as demais condig®es nas quais hd concorddncia das
freqéncias mnaturais com gqualguer outro harmdnico da
velocidade de rotagdo. Conservadoramente, também pode-se
considerar estas condigdes como sendo criticas, pois para
ventiladores em geral existe a possibilidade de ocorrer
ressondncia da roda do ventilador. Observando o Diagrama de
Campbell, mostrado na figura 3.11, verifica-se que existem
inlGmeras possiveis ressonincias minoritdrias, mesmo quando
sé s3o analisados poucos modos de vibragdo, como & o caso
do exemplo da figura. Se considerarmos os demais modos de
vibragdo da faixa de freqiiéncia de interesse, constata-se
que praticamente ndo existe condigdo de operagdo ndo
critica. Portanto, & necessario dispor de um critério, ao
menos gualitativo, gque permita selecionar os modos de
vibragdo realmente perigosos.
Para propulsores axiais com dindmica das pdas pouco
acoplada, deve-se estudar a periculosidade de todos os
harménicos. Neste caso, é necessario verificar a fase do
movimento vibratério de cada pa quando atravessa alguma
perturbacdo do fluxo de ar. KUSHNER (1980) propbés um
algoritmo para cdlculo de um fator de resposta na
ressondncia® que Jjustamente avalia o efeito médio das

perturbagdes de fluxo sobre as pds considerando-se a fase

15 Tradugdo empregada para o termo 'Reaonant Responae PFactor'.
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perturbagbes de fluxo sobre as pas considerando-se a fase
do movimento das pé&s e 'a posig3o de ocorréncia de
perturbagdes ao longo da volta. Com este fator pode-se
avaliar gquais ressonadncias minoritédrias podem absorver
energia e qual a periculosidade de cada uma. Na norma
ANSI/ASHRAE 87.1 - 92 sdo indicados o0s harménicos
relevantes para cada modo de vibragdo de propulsores
axiais.
Todavia, no caso de impelidores centrifugos, onde todo o
impelidor vibra como um COrpo tnico, o trabalho fornecido
por forgas aerodinamicas estaciondrias aos modos de
vibragdo é reduzido nas ressonéncias ﬁinoritérias. Somente
ocorre fornecimento de energia devido as imperfeigdes
construtivas gque quebram a simetria peridédica dos
jmpelidores. Caso contrario, o trabalho médio sobre os
modos de vibracdo do impelidor € nulo nos casos dos
harménicos que ndo correspondem as velocidades criticas
principais e a excitagdo de passagenm de pés.
Portanto, para os impelidores centrifugos as duas
principais condigfes de ressondncia sdo:

1°) velocidades de rotagdo criticas de disco;

2°) excitagdo pela passagem de pas.
Estas condig¢des podem ser representadas no diagrama da
figura 3.12, chamado doravante de Diagrama HxD, onde sdo
indicados os numero de diametros nodais D (ou a constante
de fase &) na abcissa e O0S harménicos da velocidade de
rotag8o B na ordenada. Neste diagrama sdo marcados 0S5 nodos

de vibragio nos pontos dados pelo par ordenado {Hh, D), que
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modais do impelidor. Simultaneamente, sdo marcadas as
condigtes de ressonadncia correspondentes as velocidade
criticas de disco e a excitaglio pela passagem das pas. Como
pode ser observado na figura 3.12, estas duas condigdes
ocorrem sobre retas com 45° de inclinagio que interceptam
os eixos das abcissas e das ordenadas nos valores iguais ao
nimero de  Ppés, B, do impelidor. Neste exenplo,
considerou-se a velocidade de rotagdo igual a 1800 rpm. No
Diagrama H/D construido para uma dada velocidade de
rotacdio, as condigdes criticas sdo indicadas pela
coincidéncia das caracteristicas modais com os pontos de

possivel excitagdo.

H=% 10 ; Dia!g,ramaH:i:{D !
I s it S S
6p----- ‘j‘é‘ ------ 'i ------- ;:' ------- é‘ ------- ¢ Excitagdo Critica
. 2 i . % é . ¢ Passegem dePés
B=4¢------ —- ------- ‘ ------- ------ '* ------- * Maodo de Vibragho
e
0 e ; s s
0 2 B=4 6 8 10 D

FIGURA 3.12: Diagrama - Harmdnico da Rotagdo versus
Namero de Didmetros Nodais
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Outra peculiaridade interessante da representacdo das
caracteristicas modais no Diagrama consiste na ordenacio
que os modos de vibragdio com caracteristicas semelhantes
apresentam nesta representacdo. Por exemplo, no diagrama da
figura 3.12, foi identificada a familia dos modos com
nenhuma circunferéncia nodal, denotadas com F1 no grafico.
Observa-se que os modos de vibrag%c semelhantes tem
tendéncia de situarem-se sobre curvas de aspecto simples
neste diagrama. Este fato pode auxiliar na ordenagdo dos

modos de vibragdo em familias de comportamento semelhante.
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3.7. Trabalho sobre os modos de vibragdo

Na andlise dos modos de vibrag¢do problemdticos para uma
determinada condicdo de operagdo devemos avaliar a provavel
severidade das vibragdes forgadas em operagdo. A
determinagfo direta da resposta do sistema & por demais
complexa e imprecisa. Seria necessdrio a determinagdo de
todas as caracteristicas dinamicas do impelidor, em
especial, a determinag8o dos amortecimentos e das massas
generalizadas. Um ensaio para identificagdo precisa deste
parametros & bastante complexo.

Una forma simplificada de avaliar a severidade de vibragdo
& adotada por CAMPBELL (1924). Consiste em estimar
aproximadamente o . amortecimento global do sistema e
comparar com o trabalho exercido pelas forgas de excitagdo
sobre os modos de vibrag¢io. Embora ndo seja possivel
determinar completamente a sevgridade esperada para as
vibragtes forgadas, pode-se comparar o trabalho das
diversas excitacbes sobre os modos de vibragdo. Assim,
dispBem~se ter elementos para avaliar a severidade relativa
de cada condigdo critica.

Para essa andlise & necessdrio determinar as formas dos
modos de vibracdo e conhecer as caracteristicas da
excitagdo aerodinamica. Com os recursos atualmente

disponiveis & possivel obter um boa estimagdo do modo de
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vibragdo, entretanto, ndo contamos com o conhecimento das
caracteristicas da excitagdo.

A estimac3o do trabalho realizado por fungdes hipotéticas
para a distribuig3o de pressdes, discutidas no item 3.4,
permite ao menos ampliar nosso conhecimento sobre o
fenbmeno e fornece subsidios para uma avaliagdo qualitativa

das diversas condig¢des criticas.

3.7.1. Trabalho de uma Forga Pontual Estacionaria e

Constante

CAMPBELL (1921) argumenta gque existem duas formas de
fornecimento de energia através da excitagdo aerodindmica
nas turbinas. A primeira, chamada de ‘'feathering' & um
mecanismo de vibragdo auto-excitado, onde a poténdia
fornecida varia com o quadrado da amplitude de vibragdo. A
segunda forma, de interesse na determinagdo das velocidades
criticas, provém do trabalho rgalizado por um pulso de
pressdo estdtico e estacionadrio sobre o modo de vibragdo.
CAMPBELL argumenta que a primeira forma de fornecimento de
energia s6 se torna eficaz para amplitudes de vibragdo
maiores. Além disso, acredita que a segunda forma seja o
mecanismo de excitagdo primordialmente responsdavel pelas
falhas em disco de turbinas.

CAMPBELL calcula a poténcia fornecida por uma forga pontual
estaciondria e constante sobre a onda retrbédgrada que

permanece estaciondria nas velocidades criticas. Assim,
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consideramos que uma forga F & aplicada sobre um difmetro
nodal da onda estaciondria. De acordo com a figura 3.13, a
velocidade de vibragdo transversal ao disco V¢ do ponto do
disco observado instantaneamente pela forga F & dada pela

seguinte expressio:

v,=M (3.45)
A
onde: A, = é a amplitude da onda estaciondria;
» = o comprimento da onda;
V = a velocidade periférica do disco que é igual

a velocidade de propagagdo da onda.

FIGURA 3.13: ©Onda estacionaria na periferia desenvolvida
de um disco com uma forga pontual estatica
atuando sobre um né do movimento

Como a velocidade transversal do ponto observado pela forga
e a propria forga tem amplitudes constantes, a poténcia
fornecida pela forga W para a onda estaciondria fica:

_2xVA,F
A

w (3.46)
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Integrando esta expressdo e eliminando o valor do raio do
ponto de aplicagdo da forga da expressdo, obtemos o

seguinte expressdo para a energia fornecida por volta a

onda estaciondria:

W=2zDA,F (3.47)

onde: W = trabalho da forga sobre a onda estacionédria;
= nimero de diametros nodais do modo de
vibragdo correspondente; |
Ag = amplitude da onda estaciondria; e
F = intensidade da forga constante.

CAMPBELL ndo comenta a agdo desta forga sobre a onda
progressiva simultidnea que se move com duas vezes a
velocidade de rotagdo. Todavia, o trabalho médio da forga

constante sobre um onda em movimento é nulo.

3.7.2. Trabalho de uma forga oscilante estacionaria

Consideremos agora a agdo de uma forga pontual estaciondria
sobre o modo de vibracdo fixo no disco.

Representado a forga oscilante estaciondria pela seguinte

expressédo:

Fa,t) = F, cos(w , ) 8{cc) (3.48)

e tomado a expressdo da vibracdo no nésimo podo de vibragio

fixo ao disco:

w(6,t) = A, cos(o, t) senf{o t) (3.49)
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onde: Fg = intensidade mixima da forga estacionaria;
Ag = amplitude da onda fixa no disco;
wg = freqléncia de oscilagdo da forga medida no

referencial estaciondrio;
on = freqiléncia natural do nésimo modo de vibragio

do disco observada no referencial rotativo;

o = posigdo angular medida no referencial
estaciondrio;

6 = posicdo angular medida no referencial fixo no
disco.

0 trabalho médio da forca oscilante sobre a onda fixa no -

disco & dado por:
T
W= [Fla,t)-w(o,t) dt (3.50)
]

onde: W = trabalho médio da forga oscilante
estaciondria sobre a vibrag#o fixa no disco;

w = velocidade de <vibragdc transversal de um
ponto fixo do disco;

T = miltiplo comum do periodo de oscilagdo da
forca e do periodo natural do modo de
vibragdo.

se considerarmos o disco em rotagdc com velocidade

constante Q temos a seguinte relagdo:

B=a+Qt (3.51)

com:
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Assim o trabalho médio da forga oscilante estacionéria
sobre a vibracdo fixa no disco fica:

j-cos[(wo +wn+DQ)t}+cos[(mo +o,-D Q)t]+
0 (3.52)

cos[((oo ~0,+DQ) t]-Hms[(con -0,-DQ) t] dt

—W'z mnFOA‘O
4

Verifica-se facilmente que o trabalho médio & nulo a menos
que o argumento de uma das parcelas do integrando se anule.
Assim temos quatro condigbes nas quais. o modo de vibrac#o

absorve energia da forga estaciondria, que s&o:

®, =0, +DQ (3.53)

Se considerarmos que a freqiléncia de oscilag3io da forga
estacionidria ¢ harmb6nica com a velocidade de rotacio,

obtemos:

H, =]tk D (3.54)

com:

o,=kQ

Para uma excitagdo estaciondria - constante devemos adotar
k = 0 e obteremos as velocidades de rotagio criticas de

disco. Neste caso o trabalho médio da forca constante sobre

o modo de vibragido fica:

W=2zDF, A, (3.55)

Para uma excitagfo provocada pela passagem de B p&s por
uma. descontinuidade da voluta, devemos considerar k = B, e

obteremos a condigdo de ressondncia pela passagem das pas.
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Neste caso o trabalho médio da forga oscilante sobre o modo

de vibragdo fica:

W==x|[tB+D|F, A, ~ (3.56)
onde: B = nimero de pas do impelidor;
D = nuimero de didmetros nodais do modo de

vibracdo fixo no disco.

3.7.3. Influéncia da forma espacial do pulso de pressido no

trabalho exercido sobre o modo de vibragao

Até o rmomento consideramos o impulso de pressdo de
comprimento angular infinitesimal. Estudemos entdo a
influéncia da forma espacial do pulso de pressdo sobre o
trabalho que exerce sobre o modo de vibragdo.

Se tivermos a forca estaciondria agindo sobre o disco tal

que:

Fla,t) = Tf () cos{o o_t) da (3.57)

onde f@x) & a forga por unidade de comprimento.

0 trabalho da forga sobre um modo de vibragdo estaciondrio

sera:
W= TU £(oc) cos(,t)- w(B) dt) do (3.58)

Logo o trabalho médio de uma forga harménica da velocidade

de rotagdo em uma condigdo critica sera:
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x x
W=jtk+D|QA, ( J'f(a) cos(Dar) dot ~ jf(a) sen(Dot) da} (3.59)
0 0
onde: k = ordem do harmfnico da freqtiéncia de oscilagdo
da forga;
D = nuimero de diametros nodais do modo de

vibragdo critico;
Q = velocidade angular de rotagfo do disco;
Ag = amplitude da onda fixa no disco;
fla) = forca por unidade de comprimento angular;
o = posigdo angular medida no referencial
estacionirio.
Em particular a primeira parcela se anula se f(a) for impar
e a segunda quando f@x) for par.
Verifica-se também que o trabalho médio serd méximo guando
a porgdo monoténica da forga agir sobre meio comprimento da
onda.

No caso da forca unipolar:

fla)=>0 | Ve (3.60)

o trabalho serd méximo se o comprimento do pulso for igual
a meio comprimento da onda.

No caso de forga bipolar:

{f(cx)zo para —0/2<a<0 (3.61)

flo)<0 para O<a<o /2

o trabalho serd méximo quando o comprimento do pulso
bipolar o, for igual ao comprimento da onda.
Como a distribuicio de pressdo tende a ser monoténica num

setor do impelidor temos que o modo de vibragdo com ntumero
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de diametros nodais D igual a metade do nuimero de p&s B,

i.e.,

D:—Bi (3.62)
2

serd o modo de vibragdo mais critico.

3.8, Outros efeitos

Outros aspectos sdo relevantes na andlise das condic¢des de
operagdo criticas dos impelidores. Os principais sdo-

apresentados sucintamente em seguida.
3.8.1. Redugdo do Médulo de Elasticidade com a Temperatura

0 aumento de temperatura provoca a redugdo do Mdédulo de
Elasticidade do material (METALS HANDBOOK, 1983),
conseqlientemente provoca a redugdo das freqiéncias naturais
do rotor em operagcde em temperaturas superiores A
temperatura de ensaio. As fregliéncias naturais do rotor
medidas em temperatura ambiente £ devem ser corrigidas

para temperatura de operagdo pela seguinte relagfo:

£,(T) =, (T,)- JE(T)/E(T,) (3.63)

onde T e T, sdo respectivamente as temperaturas de operacdo
e temperatura ambiente na medigdioc e E o Mbédulo de

Elasticidade do material nessas temperaturas.
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3.8.2. Largura da Faixa de Amplificagdo nas Ressonancias

Na ressondncia, a amplitude de vibrag3o de uma estrutura &
amplificada de um fator Q em relagdo a deformag8o que esta
estrutura teria se estivesse submetida aoc mesmo esforgo
exercido de maneira estédtica. O fator de amplificacd3o Q &
igual a metade do inverso do fator de amortecimento. Para
baixos amortecimentos esta amplificacio & em geral
intolerdvel. Desta forma deve-se evitar a sintonia ou
proximidade da freqliéncia de excitacdo com as freqliéncias
naturais, de maneira a limitar a amplificacfioc do movimento
vibratério. 1Isto significa gque deve ser evitada a
ocorréncia de excitag®es em uma faixa em torno das
freqiiéncias naturais especificada em funcdo da mé&xima
amplificacéo admissivel, que para sistemas pouco

amortecidos é dada pela seguinte férmula:
1
A(r)--l_—r;<Am (3.64)

onde A ¢é a  amplificag&o dindmica, r a raz8o entre a
freqliéncia de excitagdo e a freqliéncia natural e Azgm 2@
midxima amplificag8o admissivel. Assim sendo uma faixa de
10%, 15% e 20% de afastamento das freqlléncias naturais
limitaria a amplificagdo a 5, 3 e 2 vezes, respectivamente.
Poderia-se pensar em fazer uma avaliagdo mais rigorosa da
severidade de vibragdo admissivel para o impelidor, ao

contriario de somente se limitar uma faixa de freqUéncia em
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torno das ressondncias. HENRY'® coloca que uma andlise
completa da confiabilidade estrutural do impelidor
implicaria na andlise de resisténcia a fadiga, e.g., pelo
Diagrama de Goodman. Entretanto, para que isso possa ser
realizado & necessirio um modelo muito preciso da estrutura
e principalmente dos valores reais que a excitagdo de
pressdo ird apresentar. Em geral, uma andlise deste porte
ndo se justificaria durante o «ciclo de projeto de

ventiladores.

3.8.3. Outros efeitos

As incertezas de fabricacio, a variagdo de amortecimento
devido a forcas aerodinémicas e a variagdo das
caracteristicas do impelidor ao longo de sua vida, como
desgaste, agregag¢do de material e peguenas variagBes da
rotacido de operagdo, sfo de dificil determinagdo. Para dar
conta destes efeitos pode-se considerar uma faixa de
incerteza em torno das freqliéncias consideradas perigosas.

Finalmente deve-se ter sempre em mente que a vibragdo &
somente um dos fenémenos que contribuil para a ocorréncia de
falhas estruturais no impelidor. Simultaneamente agen
outros esforgos, e.g., as tensbes estatica devido a
rotagdo. Além disso, diferentes problemas de fabricagdo e

projeto podem contribuir para a redugdo da resisténcia do

26 Op. cit.



102

impelidor. Assim, o limite de vibragdo toleravel, bem como
as regides do impelidor mais propensas a falhas ndo sdo

determinadas unicamente pelo fenémeno vibratério.
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4. METODOLOGIA DE ENSAIO E ANALISE DE VIBRAGOES EM

IMPELIDORES DE VENTILADORES CENTRIFUGOS

0 desenvolvimento de um novo modelo de impelidor de
ventilador centrifugo exige que seja feito um estudo das
caracteristicas dindmicas estruturais do projeto do
impelidor. Devem ser verificadas as condig¢Ses em que o
ventilador ir4 operar para evitar que ocorram ressonancias
do impelidor devido as excitag®es aerodinamicas decorrentes
do funcionamento. Este estudo é uma etapa inerente do
projeto de cada impelidor, e como todo processo de
desenvolvimento de produto deve ficar limitado a custo e
duragdo compativeis.

A metodologia de ensaio e andlise que & objeto deste
trabalho, visa propor um procedimento de conduta para
avaliagdo da compatibilidade din&mica do impelidor com as
condigBes de operagdo do ventilador. A metodologia ora
proposta visa atender uma necessidade do desenvolvimento do
produto, ndo se tratando de uma metodologia de pesquisa. A
justificativa e validagdo do -‘procedimento especifico
adotado para metodologia de ensaio e anidlise tem cariter
pragmatico. A razdo de ser da metodologia ndo & logus
metodolégico, mas sim, ratio metodolégico. Ndo se trata de
comprovar a fundamentagdo cientifica da metodologia, mas
sim, estabelecer a base do raciocinio que permita decidir e
agir durante o processo de desenvolvimento do impelidor. Os
fundamentos teéricos e argumentativos apreéentados no

capitulo anterior, ndo tiveram como objetivo validar
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cientificamente a metodologia, mas sim estabelecer a base
l6gica de raciocinio empregado na metodologia e definir as
hipéteses e pressupostos nas quais ela se baseia.

Definir a metodologia de ensaio e andlise, ou seja, o
procedimento de conduta, significa em primeiro lugar
definir a seqiéncia de agdes para realiza¢d3o do ensaio,
i.e., do processo experimental de medigdo e de determinacgdo
das caracteristicas dinamicas do impelidor. Em segundo
lugar, significa definir o procedimentoc de andlise dos
resultados, i.e., processo de organiza¢do e redugido dos
dados de ensaio que dé subsidios para decidir sobre a
adequagdo do projeto do impelidor.

0 procedimento proposto para a metodologia baseou-se na
experiéncia prévia acumulada do Laboratério de Ensaios
Dindmicos e Vibragdes do IPT na condugdo destes ensaios. A
motivagdo para realizar o presente trabalho de pesquisa
surgiu da necessidade de definir um procedimento que
permitisse a realizagdo do ensaio e andlise da dindmica do
impelidor com qualidade, prazo e custo compativeis com o
produto e necessidade da indistria. Também procurou-se
definir a base cientifica que orientasse e justificasse a
série de decisdes que vinham sendo tomadas pela equipe de
IPT e/ou apresentadas nos diversos trabalhos publicados.
Definir a base ndo significa necessariamente demonstrar a
validade teérica e cientifica do procedimento, mas
delimitar o conjunto de hipdéteses e argumentagdes imanentes

na metodologia.
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A metodologia proposta segue em linhas gerais os
procedimentos recomendados na norma ANSI/ASHREA 97.1 - 1992
'Method of testing fan vibration - Blade vibrations and
critical speeds', que trata da determinacdo das
caracteristicas dinamicas de pequenos ventiladores axiais.
A norma estabelece o procedimento de medigdo das
propriedades modais do propulsor, determina como deve ser
considerado o efeito de enrijecimento centrifugo e define
as condigBes criticas de operagdo para propulsores axiais.
Como resultado do ensaio, a norma determina que se
apresente uma tabela contendo os seguintes dados: resumo
das principais caracteristicas fisicas e de operagdo do
propulsor ensaiade; as propriedades modais medidas, i.e.,
freqiéncias naturais, tipo de modo de vibragdo das pas e
nimero de diametros nodais; e as principais velocidades
criticas do propulsor. O procedimento adotado para a
determinagdo das caracteristicas dinimicas do propulsor em
operacdo é hibrido, i.e., determina-se experimentalmente as
propriedades modais do propulsor estacionario em condigdes
padronizadas de ensaio; posteriormente considera-se ©
efeito da rotagdo através da Férmula de Southwell
adotando-se o Coeficiente de Southwell calculado pelo
método dos elementos finitos. Na norma ndo é esclarecido
qual o procedimento a ser adotado na modelagem por
elementos finitos. As condig8es criticas de operagdo, i.e.,
as ordens dos harménicos da velocidade de rotagab onde pode
ocorrer ressonancia do propulsor, sdo especificadas para

cada tipo de modo de vibragdo.



106

A norma especifica como criticas as ordens dos harménicos

da velocidade de rotagio dadas pela seguinte expressdo:

H=kB+D (4.1)
onde: k = nlmero inteiro (k =1, 2, 3,...);
B = nimero de pas do propulsor; e
D = nlmero de diametros nodais (D = e, 1, 2,

B/2).
Os valores apropriados para cada caso sfo apresentados nas
tabelas elaboradas para propulsores com uma a seis pés,
onde foi considerado o valor de k = 1.
Em uma nota comenta que o valor mais importante do inteiro
k para os propulsores de ventiladores tipicos de sistemas
de ar-condicionado seria k = 1. Comenta também que o valor
de k = 0 seria importante' para ventiladores grandes com
mais de seis pés.
A formula 4.1 corresponde a expressio (3.?) que representa
as excitagdes estaciondrias que oscilam na freqiiéncia de
miltiplos inteiros da velocidade de rotagdo deslocados em
freqtiéncia devido ao efeito de rotagdio. 0Os harménicos
calculados com k = 1 correspondem a excitagdo pela passagem
das pds. Os harménicos calculados com k = 0 correspondem as
velocidades criticas de disco.
0 objetivo do presente trabalho & pois estabelecer um
procedimento andlogo para impelidores de ventiladores

centrifugos de grande porte.
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4.1. Linhas Gerais da Metodologia de Ensaio e Analise

A metodologia de ensaio e andlise de vibracBes em

impelidores de ventiladores centrifugos proposta é composta

das seguintes etapas:

a) andlise modal experimental do impelidor estacionério;

b) estimagdo do Coeficiente de Southwell;

c) avaliacdo de outros fatores que afetam as
caracteristicas dinamicas dos impelidores;

d)‘determinagéo das condigdes criticas de operagdo;

e) avaliagdo qualitativa da severidade das condigfes
criticas;

f) se necessdrio, estudo de possiveis modificag¢fes de
projeto e reandlise.

Na seg¢des seguintes sdo descritas cada uma destas etapas.
4.2. RAnadlise Modal Experimental do impelidor estacionario

0 objetivo deste ensaio ¢ determinar experimentalmente as
caracteristicas dinamicas (modais) do impelidor, i.e.,
freqtiéncias naturais, formas dos modos de vibragdo,
amortecimentos modais e massas generalizadas. Os dois
tiltimos par&metros ndo sdo normalmente estimados. &
esperado que o amortecimento estrutural em operagdo seja
mais elevado do que o obtido neste ensaio, devido

principalmente 4 interagfo com o fluido. Portanto, a medida

do amortecimento é apenas utilizada para uma avaliagdo
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superficial conservativa da ordem de grandeza das
amplificag8es esperadas. As massas generalizadas ndo sio
utilizadas, primeiramente porque sio somente necessarias em
uma andlise mais refinada e precisa da dinamica estrutural,
e principalmente porgue requerem procedimentos
experimentais acuradissimos e instrumentagdo sofisticada
para obter-se estimativas apenas razoidveis destas
grandezas. A mesma dificuldade, em menor grau, € encontrada
na determinagdo precisa do amortecimento (NIEDBAL &
KLUSOWSKI, 1989).

A norma ISO 7626 'Experimental det nation of mechanical
mobility' trata dos procedimentos de medigdo e determinacgio
da mobilidade mecanica, i.e, da fungdo de resposta em
freqiiéncia dada pelo quociente da velocidade de vibragédo
pela forga de excitagdo em funcdo da freqiiéncia. A parte 1
desta norma discute as definig¢8es basica e os requerimentos
para a instrumenta¢fo. A parte 2, de 1890, cobre a medic;éo
da mobilidade através de mono-excitacio a translacdo com
excitadores de vibragdo fixos. A parte 5 aborda os
procedimentos de medicdo da mobilidade com excitagdo por

impacto. As demais partes ainda nio estio disponiveis.

4.2.1. Montagem Experimental e Instrumentagao

Nos ensaios de andlise modal experimental, o impelidor,
montado no seu eixo, deve ser apoiado sobre dois pedestais

com roletes que permitam sua rotagdo, ou em suporte
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flexivel semelhante. Na montagem real de operag¢do, a grande
nassa do cubo e do eixo do ventilador, associada a baixa
rigidez dos mancais, bem como o equilibrio interno dos
esforgos dos modos de vibragdo de interesse, faz com que a
dindmica de vibragdo do impelidor esteja desacoplada da
dinamica do resto do ventilador, i.e., eixo, mancais e
pedestais. Deve-se adotar uma montagem experimental na gual
este desacoplamento também ocorra. Em geral esta exigéncia
ndo é dificil de ser satisfeita, nem exige a construgdo de
suportes especiais. A grande massa do rotor e a rigidez
elevada do cubo filtram praticamente toda vibragdo do
impelidor, e as freqiéncias naturais do conjunto estio
geralmente bem abaixo da faixa de ensaio.

Nos ensaios, os diversos componentes do ventilador, como
tampa, disco e péds, devem ser numerados e identificados.
Também é conveniente que se adote um sistema de coordenadas
global que organize e facilite a realizagdo das medigbeé.
Principalmente a diregdo e sentido de medic3o deve
referir-se sempre ao sistema global, evitando-se realizar
nedigdes fora dessa convencgio. Dada a complexidade da
medigdo, fregientemente ocorrem davidas e equivocos sobre
os dados medidos.

Os ensaios sdo executados a temperatura ambiente com o

rotor em repouso, i.e., estacionario.
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4.2.2. Métodos de Ensaio de Andlise Modal Experimental

Basicamente pode-se dividir os procedimentos mais comuns de
ensaio para determinagdo das caracteristicas dinamicas do
impelidor em duas categorias, a saber, ensaio de
ressondncia pela fase e andlise modal por separagdo
numérica de modos (normalmente, métodos de ajuste de curvas
das Funcbes de Resposta em FreqUéncia). As linhas gerais
desses procedimentos sdo apresentadas a‘seguir nesta secgdo.
Todavia, gqualqguer que seja o método de ensaio adotado
convém iniciar os trabalhos com algum conhecimento prévio
do comportamento dinamico dos impelidores. Isto ¢é
necessdrio para poder projetar o ensaio adequado, i.e.,
tipo e numero de excitadores e transdutores; posigdo e
diregdo de excitagdo e de medigdo de resposta; faixa e
resolugdo de freqliéncia; faixa dinamica dos sinais, etc. Na
realidade, para especificar o procedimento de ensaio para
realizar uma boa identificagdo da dinamica do impelidor,
seria necessdrio ter o conhecimento A& priori das
propriedade modais e dindmicas do sistema. Isto faz com gue
0 procedimento de ensaio seja de alguma maneira iterativo.
Infelizmente, nos casos prdticos, nem sempre se dispde de
muito tempo para realizagdo e repeticdo de ensaios, pois
reter o espécime para ensaio, significa sempre retardar o
fluxo de ©produgdo do impelidor. Freqllentemente, 0s
resultados do ensaio podem determinar a necessidade de
realizar-se modificagbes de projeto, o que retarda ainda

mais a produgio.
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Desta maneira devem ser procuradas outras fontes de
informag8es para conhecimento prévie das caracteristicas
dinamicas do impelidor, para que seja possivel projetar
corretamente o experimento.

0 meio mais simples e confidvel de obter estas informagdes
¢ através dos resultados de ensaios anteriores com
impelidores semelhantes. Isto deve ser sempre procurado
quando se dispde dessas informa¢des. A discussio e troca de
idéias com a equipe de projeto do .idor e/ou usudrios
de ventiladores semelhantes também deve ser incentivada. Fm
particular, nos casos onde se busca identificar as causas
de alguma falha estrutural ocorrida anteriormente com o
impelidor em estudo, ¢é indispensavel que seja feita uma
andlise e avaliagdo prévia do histérico de operagdo e
ocorréncia da falha. Isto & necessario para que se possa
projetar o ensaio de forma a focalizar a atengdo nos
aspectos que melhor fornecam indicios das razdes da
ocorréncia da falha. Deve-se ter sempre em mente que a
dindmica dos impelidores & por demais complexa. Se nio
forem tomadas medidas para direc;ionar 0 ensaio com um
objetivo bem delimitado, corre-se o risco de estender por
demais a andlise ou executar um ensaio que nido revele as
caracteristicas importantes para o fato em questdo. De uma
maneira geral, o dispéndio de tempo para ensaio e analise
cresce em fungdo da faixa e resolugdo em freqliéncia de
interesse, do ntmero e complexidade dos modos de vibragio

nesta faixa. Qualquer informagdo que possa orientar uma
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definicdo mais exata destes parametros deve ser estudada e
aproveitada.

Antes de iniciar os ensaios é de suma importancia que se
tenha um bom entendimento do provavel comportamento
dindmico do impelidor, caso n3oc se disponha de resultados
anteriores. Contribui para isso, o conhecimento das teorias
e argumentos relacionados ao problema, delineadas no
capitulo 3, bem como o estudo de sistemas simples com
comportamento semelhante, e.g., dindmica de disco uniformes
e com certas imperfeigBes (VOGEL & SKINNER, 1965; LEISSA,
1969; GUPTA E PASSERELLO, 1982; KHURASIA & OLUNLOYO, 1985;
YAMADA & IRIE, 1987).

Uma maneira eficaz de se iniciar o estudo, seria comegar
com a modelagem numérica da dinamica do impelidor, para
adquirir alguma experiéncia com seu comportamento dinamico.
A localizagdo espectral das freqlidncias naturais e o estudo
das formas dos modos de vibragdo facilitam o entendimenﬁo
do problema. Em particular deve-se procurar captar a
esséncia do movimento vibratério de cada modo. Com isso
pode-se classificar e ordenar os modos, o que facilitard em
nuito a realizagdo do ensaio.

Quando ndo se dispuser de informacdes prévias ou tempo para
realizar um estudo detalhado anterior ao ensaio, o que é
muito comum na pratica, deve-se iniciar o experimento com
unm pré-teste ou ensaio preliminar. Neste ensaio devem ser
privilegiados procedimentos simplificados e répidos.

Para projetar o ensaio de andlise modal si#o necessarias as

seguintes informagdes:
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- descrigdo precisa do objetivo do ensaio;

- descricdo das caracteristicas dimensionais e de operagdo
b&sicas do impelidor, i.e., dimensdes principais, massa
total e das partes principais, bem como do eixo-&rvore
de montagem e de ensaio; desenho de conjunto do
impelidor e de montagem no ventilador; velocidade de
rotagdo de operagdo; demais condigBes de operagdo e
montagem relevantes (temperatura de operagdo, tipo de
fluido, etc);

- histérico e descrigdo da falha estrutural, quando for o
caso;

- faixa e resolugdo em freqiéncia de interesse;

- nimero, distribuigio e densidade espectral das
freqéncias naturais;

- entendimento das partes do impelidor que participam mais
destacadamente da dindmica dos modos de vibracdo de
interesse, em particular, se existem componentes com
comportamento localizado;

- estimacdo da impedidncia mecanica da estrutura para
adequacido do equipamento de excitagdo;

- e finalmente, o tempo disponivel para o ensaio, e se
existe a disponibilidade para reandlise posterior.

Algumas informagdes sobre as caracteristicas dos

ventiladores s3o apresentados no item 3.? do capitulo 3.

En seguida sf3o descritas algumas técnicas de ensaio para

determinagdo das caracteristicas dindmicas dos impelidores.
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4.2.3. Pesquisa Preliminar de Ressondncias

A pesquisa das frequiéncias naturais do impelidor &
realizada em primeiro lugar. Trata-se de uma medida mais
simples e que normalmente & realizada com menor precisdo
que as posteriores. O objetivo desta medida & conhecer o
comportamento da estrutura, identificar as principais
frequéncias naturais, a densidade espectral e faixa de
frequiéncias em gque estas ocorrem. Além disso, procura-se
identificar os modos que sdo excitdveis quando se atua nos
diversos componentes do impelidor, e localizar locais
favordveis para excitagdo do maior nUmero de modos de
vibragdo. Estes dados sdo wutilizados para ajustar os
ensaios mais precisos gque s&o realizados a posteriori, bem
como adequar a montagem e o procedimento experimental.
Deve-se sempre dar preferéncia a medigdo da fungdo de
resposta em freqéncia - FRF, em detrimento da medicgdo
somente da resposta.

As freqiiéncias naturais podem ser identificadas pelos picos
de ressonadncia das FRFs entre alguns pontos de excitagdo e
resposta do impelidor. A 1localizagdo dos picos da parte
imaginidria e a fregliéncia onde ocorre a variagdo de fase
das FRFs sdo estimadores mals precisos das fregtiéncias
naturais (NATKE, 1988), que devem ser preferidos quando for
possivel realizar tais medidas.

Neste ensaio, o impelidor pode ser excitado com impacto,
varredura senoidal ou ruido aleatério. O primeiro tipo de

excitagdo pode ser executado com um martelo instrumentado
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com transdutor de forga. Os demais necessitam da utilizagdo
de um excitador, em geral eletrodinamico, tanmbén
instrumentado para medigdo da forca. A excitacdo com ruido
¢ em geral mais prdtica, por permitir um melhor controle da
vibragdo, tanto em amplitude como na faixa de fregliéncia, e
pode ser executada com maior facilidade e rapidez que a
varredura senoidal. O sinal de resposta pode ser medido
através de qualquer transdutor de vibrag3o, por exemplo,
acelerdmetro piezelétrico. As grandes massas das areas
vibrantes dos impelidores de porte ndo requerem cuidados
especiais na escolha dos transdutores. A faixa de
freqiiéncia do ensaio também ¢ relativamente baixa, ndo
passando de algumas centenas de Hertz, o que também nio
requer cuidados especiais na fixagdo dos transdutores.

Tanto a excitagdo, como a medida da resposta devem ser
repetidas para diversos pares de pontos dos principais
componentes do impelidor. 1Isto deve ser feito paf:a
assegurar-se que todos os principais modos de vibracdo
sejam observados. No minimo um ponto da periferia da tampa,
um da periferia do disco e um no extremo de uma pa devem
ser utilizados. Os sinais de forga e aceleragdo devem ser
filtrados analogicamente e entdo analisados em analisador
de espectro, preferencialmente digital, que empregue a FFT
- Transformada Répida de Fourier (BRIGHAM - 1974). Como as
medidas sdo realizadas préximas das ressonancias, onde o0s
sinais sdo mais vulnerédveis aos ruidos de medigdo da forga
de excitagdo, é recomendado utilizar o estimador Hp para

determinagdo das FRFs (EWINS, 1984). A qualidade da
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estimagdo das FRFs pode ser monitorada através da Fungdo de
Coeréncia, que para sistemas lineares apresenta o valor
préximo de 1 quando os sinais de excitagdo e resposta tem
alta relagdo causal e baixo ruido. Convém fazer registro
das Fungdes de Resposta em Freqiiéncia e das Fungdes de
Coeréncia para andlise posterior e auxilio nos demais

ensaios.
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4.2.4. Ensaio de Ressonancia pela Fase

Para identificagdo precisa dos modos de vibragdo criticos e
das respectivas freqliéncias naturais, o impelidor deve ser
submetido ao Ensaio de Ressondncia pela Fase (NIEDBAL,
1982). Neste ensaio, o impelidor €& submetido a excitagio
senoidal, sintonizada nas freqliéncias naturais de interesse
e apropriada para selegdo de cada modo. Preferencialmente

as freqliéncias naturais devem ser identificadas pelo
critério de fase, devendo ser considerada a resposta de
diversos pontos simultaneamente. Um modo de vibracdo real é
isolado quando a vibrag¢do de resposta de todos os pontos da
estrutura estfo em guadratura com as forgas de excitagfes,
i.e., os sinais estdo a 90° de fase um em relacdo ao outro.
Teoricamente, nesta condigdo, as forgas de excitagdo
cancelam as forgas de amortecimento da estrutura, fazendo
com gque a estrutura vibre em um dos modos de vibragdo
ndo-amortecido (real) (NATKE, 1988). Teoricamente, para uma
estrutura com amortecimento distribuido, s8o necessirios
infinitos excitadores para sintonizar tal condig¢do, mas na
prédtica um a trés excitadores sdo suficientes para isolar
os modos de vibragdo mais importantes. Quando for possivel
utilizar um grande numero de medi¢des simultdneas da
vibragdo em diversos pontos, pode-se empregar a Fungdo de
Indicagdo, também chamada de Critério de Fase da
Ressondncia, para identificagdo precisa dos modos
(BREITBACH, 1988). A incerteza nas freqUéncias naturais

estimadas é limitada pela resolugdo do gerador de sinais,
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que deve ser bem preciso e estdvel devido ao baixissimo
amortecimento da estrutura (fator de amortecimento viscoso
abaixo de 1%). Na impossibilidade de se medir a fase entre
os sinais, pode-se estimar as freqléncias naturais pelos
mdximos da parte imagindria ou do médulo da Fungdo de
Resposta em Freglléncia. O primeiro destes estimadores &
mais preciso (NATKE, 1988).

0 modo de vibragdo pode ser obtido diretamente, medindo-se
a vibragido de resposta em diversos pontos da estrutura
gquando a excitagdo se mantém constante e controlada na
condigdo de ressondncia em que o© modo de vibracdo foi
isolado. Na pratica, sdo necessirios sistemas de aquisicédo
de sinais com multiplos canais (em geral de 64 a 500 canais
sdo requeridos) para realizar tal medi¢do diretamente, pois
a interferéncia provocada pela mudanca de posicdo de
transdutores dessintoniza o modo. Una variante
tradicionalmente utilizada, tambénm recomendada na
ANSI/ASHRAE 87.1 - 1992, consiste em comparar-se a fase do
sinal de vibrag¢do de um transdutor, com o gqual se varre a
superficie do impelidor, com a fase do sinal de um
transdutor de referéncia, montado fixo a um ponto juntc da
excitagdo. Toda inversdo de fase do sinal ao longo de uma
certa regido, indica a existéncia de uma linha nodal neste
local. Eventualmente ndo ocorre a mudanga clara da fase por
sobre uma curva de amplitude de resposta nula. Em alguns
modos ocorrem regides com amplitude finita e diferenca de
fase ao redor de 90°, que indicam precariedade do

isolamento do modo de vibragdo.



119

Como resultado deste ensaio, obtém-se, no caso do sistema
mais sofisticado de ensaio, a identificagdo completa das
formas dos modos de vibragdo e das freqiiéncias naturais ndo
amortecidas. No caso do sistema de ensaio mais simples,
obtém-se a localizagdo precisa das linhas nodais em cada
modo de vibragdo e as respectivas freqliéncias naturais do

impelidor.

4.2.5. Ensaioc de Separagdo Numérica dos Modos

Esta categoria de ensaios é <conhecida na 1literatura
germdnica como ‘'Phasentrennungsverfahren', que significa
'processos de separagdo de fase' (NATKE, 1988). Englobam-se
nesta categoria todos o0s ©processos de andlise modal
experimental onde a separagdo dos modos de vibracgdo, e
consequente estimagdo dos parametros modais, ¢é feita
através de processamento numerico de sinais de vibracdo
medidos em ensaios. Existe uma vastissima bibliografia onde
sdo apresentados inuUmeros desses processos, tanto no
dominio de tempo, como no dominio da freqlUéncia. Como
resultado desses processos determinam-se as freqgliéncias
naturais (amortecidas), os modos de vibracdo (complexos),
os amortecimentos (modais) e as massas generalizadas.

Alguns dos métodos mais populares, baseiam-se na andlise
por ajuste de curvas das Fungdes de Resposta em Freqlliéncia
obtidas via FFT (EWINS, 1984). Existem no mercado'programas

de andlise modal experimental para microcomputadores
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associados a diversos analisadores de espectro (STAR, 1990
e PCMODAL, 1990).

Nos métodos de separagdo numérica de modos a estrutura é
discretizada em pontos de medig3o e excitagdo. S3o medidos
os sinais de vibracdo de resposta a excitagdo controlada,
bem como o sinal da forga de excitagfo. Pode-se utilizar
diferentes tipos de excitagdo: impacto, varredura senoidal
lentas e rapidas, ruido aleatério, pseudo aleatério, ruido
periddico, ‘'bursts', etc. A estrutura pode ser excitada com
- apenas um ou muitos excitadores simultaneamente. A medicgio
de resposta também pode ser feita por um canal ou por
miltiplos canais simultaneamente.

Os processos de ajuste de curvas sdo divididos basicamente
em duas etapas, gquais sejam, estimagdo nio paramétrica e
estimagdo paramétrica (NATKE, 1988). Na primeira, sdo
estimadas as fungdes de resposta em freqiiéncia através de
técnicas de processamento digital de sinais. Em seguida s#o
extraidos os parametros modais através de processos de
ajuste de curvas.

Uma descrigdoc exata do procedimento de ensaio depende do
tipo especifico de metodologia e instrumentagio de que se
dispdem. Em geral ndo se dispde de um critério objetivo,
como a Fungdo Indicadora do método de ressonancia, sendo
gasto muito tempo de andlise na validagdo dos resultados.
Umn método de separagdo numérica pode ser utilizado em
substituigdo ao método de ressonancia, dependendo da
disponibilidade que se tenha de equipamentos, e da

qualidade dos resultados pretendida. No caso de ndo se
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dispor de sistemas de multiplos canais para medigdo dos
modos pelo método de ressondncia, pode-se utilizar este
‘método como alternativa para determinagdo de um modelo
matematico utilizando-se um sistema de medigdo de dois
canais apenas. Entretanto, a complexidade dos modos de
vibragio dos impelidores e a alta densidade espectral
obrigam que se utilize uma malha de medigdo muito refinada
e alta resolugdo en fregliéncia. Desta forma, a
identificac3o completa de todas caracteristicas modais com
sistema de apenas dois canais torna-se por demais demorada.
O ideal neste caso & utilizar este método para obter
resultados bem especificos, complementares aos obtidoé no
método de ressonancia, e.g., identificagdo de freqléncias
naturais e amortecimentos em um aglutinado de fregliéncias
especifico ou levantamento de parte de um modo de vibracgdo
em uma regido limitada do impelidor. No caso de se ter
obtido as formas dos modos de vibragdo apenas pela
localizacdo das 1linhas nodais no Pprocesso anterior, ¢é
recomendado que se fagam algumas medidas para determinar-se

as amplitudes relativas em alguns pontos do impelidor.
4.3. Estimagdo das Condigdes Criticas

0 efeito das forcas de inércia resultantes do movimento de
rotagio deve ser determinado através da relagdo de

SOUTHWELL (1921):

£, =J(fn‘o)2+s~(n/60)2 | (4.2)
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onde £, ¢ a freqiéncia natural do rotor em rotagio, fply a
freqiéncia natural do rotor em repouso, n a velocidade de
rotagdo do rotor em rpm e 8 o Coeficiente de Southwell.

Ndo se encontra na bibliografia referéncias sobre os
valores do Coeficiente de Southwell dos modos de vibracgdo
de impelidores centrifugos. Como primeira aproximacio
pode-se empregar o0s valores desse coeficiente para os modos
de vibragdo de discos. SOUTHWELL (1921) obteve os valores

reapresentados na tabela 4.1.

TABELA 4.1: COEFICIENTES DE SOUTHWELL PARA DISCO HOMOGENEO

UNIFORME COM BORDA LIVRE E CENTRO ENGASTADO

Circ.\Diam DO D1 D2 D3

CO0 0 1 - 2,35 4,05
Cl 3,3 5,95 8,95 12,3
C2 9,9 14,2 18,85 23,85
C3 19,81 25,75 32,05 38,7

Para obtengdo dos Coeficientes para um impelidor

especifico, pode-se proceder como recomendado na norma

ANSI\ASHRAE 87.1 - 1992. Esta norma recomenda gue oS
valores dos coeficientes sejam obtidos pelo método dos
Deve-se determinar as

elementos finitos.

freqtiéncias
naturais do impelidor em repousoc e posteriormente em uma
velocidade de rotagdo ndo muito elevada. Substituindo-se
estes valores na formula 4.2, pode-se extrair os valores do
coeficiente de Southwell. £ previsto no desenvolvimento

desta pesquisa a determinag¢do do valor do coeficiente para

uma caso de andlise. Em todo caso, seria recomendivel que
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se dispusesse de alguns valores de referéncia para os
principais modos de geometrias tipicas.
A modelagem dos elementos finitos deve simular o efeito de
enrijecimento centrifugo através da adicdo da mnmatriz de
rigidez geométrica a matriz de rigidez.
Os valores dos Coeficientes de Southwell assim obtidos sédo
utilizados para corrigir as freqgliéncias naturais para a
rotagdo de operagdo.
Em primeira andlise sdo consideradas as seguintes condigdes
criticas nas quais excitagdes aerodindmicas podem provocar
a ressonancia do impelidor em operacgio:

- velocidade de rotagdo critica;

- excitagdo pela passagem de péas.
Esta afirmagdo se baseia em dois fatos. Em primeiro lugar,
sdo varios os relatos de casos de falhas em impelidores de
ventiladores que decorreram especificamente quande o
ventilador operava numa destas condigdes (CAMPBELL, 1924).
Em segundo lugar, as suposigdes apresentadas no capitulo 3
scbre a forma e distribuigdo das pressSes no ventilador,
levam a crer gque sempre existem excita¢des dessa natureza e
que a operagdo nestas duas condigfes leve a ressondncia do
impelidor.
Estas condigdes podem ser avaliadas pelas expressdes
correspondentes discutidas no capitulo 3 e sfo resumidas a

seguir na forma apresentada na norma ANSI/ASHREA 87.1 -

1992:

H=[+(kB+D)=H, H, =2 (4.3)
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onde: H = a ordem do harménico critico onde pode

ocorrer ressonancia do impelidor
(adimensional);

Hp = freguéncia natural adimensional do nésimo

modo de vibragdo;

B = numero de pas do impelidor;

D = ntmero de diametros nodais do néSiMo modo de
vibragdo

k = nimero inteiro que vale O ou 1 para

velocidade de rotagdo «critica e para a
excitagdo pela passagem de pas,
respectivamente.

Podemos associar esta expressdo a Fdrmula de Southwell,

equacgdo 4.2, e obter diretamente as velocidades criticas

Der:
n, = 60f,|, [VH* - (4.4)
onde: £ = freqléncia natural obtida no ensaio do

impelidor estaciondrio em Hz;
H = ordem do harménico critico dado em 4.3;
8 = Coeficiente de Southwell <correspondente a
este modo de vibragdo.
Podemos também inverter a férmula anterior para saber quais
as freqlléncias que correspondem as condig¢des criticas:
£, =— J(H?-S) (4.5)
onde: for = freqtiéncia critica onde pode ocorrer

ressonancia do impelidor em Hz;
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n = velocidade de rotacdo de operagdo em rpm;
= ordem do harménico critica dado em 4.3
{adimensional);
8 = Coeficiente de Southwell (adimensional).

A coincidéncia ou proximidade de condigdes criticas pode

ser melhor avaliada nos Diagrama de Campbell e no Diagrama

HxD.

4.4. Avaliagdo da Severidade das Condigdes Criticas

Caso a avaliagdo do perigo de ocorréncia de ressondncias em
operagdo seja feito baseando-se apenas na ocorréncia de uma
condigdo critica apresentada no item anterior,
verificar-se-a4 que existem indmeras possibilidades de
ressonancia. Desta forma é necessario avaliar a severidade
com que cada ressondncia pode ser excitada. TOBIAS e ARNOLD
(1957) apresentam as expressdes da resposta forgada de
discos quasi-axissimétricos quando excitados por uma forga
concentrada estaciondria no referencial absoluto e
oscilante no tempo. Entretanto, nos casos reais nem a
intensidade e forma das perturbagdes aerodinamicas, nem o
modelo dinamico completo e exato do impelidor sdo
conhecidos. Ndo se pode avaliar quantitativamente a
severidade da vibrag3o que deve ser esperada em operagéo.
Principalmente o amortecimento medido em condigdes
diferentes da situagdo de funcionamento ndo pode ser

considerado correto para avaliar a amplificagdo da resposta
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dindmica. Para isso, deve-se estudar a apropriacio do campo
de pressdo para excitar determinado modo de vibragio.

Assim resta analisar qualitativamente a possibilidade das
ressondncias serem efetivamente excitadas. Para isso
utilizaremos a argumentagdo discutida no capitulo 3.
Devemos estudar a potencialidade dos diversos modos de
vibragdo absorverem energia de uma provavel perturbacgdo de
pressdo estaciondria. Infelizmente, nd3o se dispde de dados
concretos sobre a distribuigdo espacial e o comportamento
no tempo dessas perturbagdes no campo de pressdes. Assim
resta trabalhar qualitativamente com as suposigdes
argumentativas apresentadas no capitulo 3. Embora os
resultados dessa metodologia ndo fornecam a evidéncia da
ocorréncia de wuma condigdo intolerdvel, ela fornece
indicios de condigBes previsivelmente perigosas. Para
avaliagdo definitiva do risco de operar em determinada
condigio, ou no levantamento das causas de falhés
atribuidas a problemas de vibragdo, devem ser consideradas
simultaneamente outros recursos de avaliac3o e analise.
Seria desejavel que fossem rea;izadas mais medigdes e
pesquisas sobre as condigdes reais de operagio dos
ventiladores, principalmente no que diz respeito as
caracteristicas das perturbagdes aerodinamicas. Atualmente
j& se dispde de recursos instrumentais e de an&lise que

tornam tecnicamente vidvel tal empreendimento.
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5. ENSAIO DE DISCO UNIFORME ENGASTADO NO CENTRO

Com o prop6ésito de avaliar o procedimento de ensaio
proposto, estudou-se um sistema estrutural de dindmica
simples. Escolheu-se para isso, o estudo da dinamica de um
disco uniforme engastado em um didmetro central, pois esse
problema apresenta caracteristicas estruturais semelhantes
aos impelidores centrifugos.

Neste estudo foi elaborado inicialmente a modelagem do
disco pelo método dos elementos finitos, analisando a
condi¢do estaciondria e em rotagdo. Em seguida foi
realizado o ensaio de andlise modal minucioso de um modelo
real mostrado na figura 5.1. Também pudemos comparar Oos
resultados obtidos com os resultados analiticos publicados
na bibliografia.

O disco real ensaiado tem as caracteristicas fisica

apresentada na tabela seguinte:

TABELA 5.1: CARACTERISTICAS FisIcas DO DISCO

AXISSIMETRICO ENSATIADO

Grandeza Simbolo Valor
massa total m 85 Kg
momento de inércia diametral {calculado) I- 4,8 Kg m2
momento de inércia polar (calculado) In 9,6 Kg m2
raio externo a 470 mm
raio interno b 85 mm
espessura 2h 16 mm
densidade P 7800 Kg/m>
magsa por unidade de &rea v 124,8 Kg/n@
médulo de Young R 2,07 101l pa
coeficiente de Poisson v 0,3
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Foto do disco axissimétrico real ensaiado

FIGURA 5.1:
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5.1 Resultados analiticos da dinadmica de um disco

axissimétrico engastado no centro

VOGEL e SKINNER (1965) e LEISSA (1969) apresentam a solucgdo
analitica de dinamica vibratéria de uma placa circular
uniforme engastada em um didmetro central. Neste calculo
nio & considerada a inércia & rotagdo das secgdes
transversais da placa, nem o efeito da forga de
cisalhamento.

Segundo VOGEL e SKINNER, a solugdo geral da deflexdo de
vibracfo transversal W de um disco axissimétrico engastado

no centro é dada por:

w=W(r) sen(el—eo) sen(mnHtpo) (5.1)
onde W(r) é& a forma do modo de vibragdo ac longo do raio
dada por:

W=C, J,(Br)+C, Y.(p1)+C, L(Br)+C, K,(pr) (5.2)

onde dn e Y sfo as fungbes de Bessel e Ip e Kp sdo as
fungdes modificadas de Bessel. O parametro f é dado por:

2

4 AR ALY
=3{1-v")—% (5.3)
onde: y = densidade do material em Kg/m3;

v = coeficiente de Poisson;

o, = f£freqliéncia natural de vibragdo em rad/s;

= médulo de Young do material em Pa;

= meia espessura da placa do disco em m.
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Devemos aplicar as condig¢des de contorno a equagido do

movimento, gue no caso do disco com raio externo a livre e

raio interno b engastado s&o:

o*w 16w 1 *w
2+l) + ) 3
or ror r° 80

=0 (5.4)

ofé*w 1ow 18°w) 1-vfdw w
— ___2-+T—+_2——2— +-—2— —_——— =O (5.5)
or\ or r©or r°oo r o
para o diametro externo livre e:
w=0 (5.6)
™ _6 | (5.7)
or .

para o dismetro interno engastado.

A aplicagdo dessa condig¢des de contorno na equag¢do do
movimento fornece a equac¢io caracteristica do sistema, cuja
solugdo para o caso em estudo & apresentada na tabela 5.2
reproduzida de VOGEL e SKINNER. Na publica¢do citada,
também & apresentado o gréfico das freqliéncias naturais em
fungdo do razfo entre os raios externos e o raio do

engastamento.

A freqUiéncia natural adimensional & dada pela seguinte

expressdo:

(5.8)

As dimensdes do disco real ensaiado n&o correspondiam a
nenhum valor apresentado na tabela. O0s valores das

freqiéncia naturais foram interpelados pelo grafico
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apresentado na citagdo. As freqléncia naturais calculadas

para o disco real s3o apresentadas na tabela A seguir.

TABELA 5.2: FREQUENCIAS NATURAIS ADIMENSIONAIS DE UM

DISCO AXISSIMETRICO COM A BORDA EXTERNA LIVRE

E ENGASTADO EM UM DIAMETRO CENTRAL
N° de N° de
Circunfer. Didmetros b/a

Nodais Nodais
C d 0,1 0,3 0,5 0,7 0,8
0 1l 1,90 3,83 8, 04 22,71 209,0
0 0 2,56 4,03 7,88 22,4 81,7
0 2 3,40 4,82 8,90 23,8 210,0
0 3 7,53 8,03 11,2 25,8 213,0
1l 0 15,3 25,8 51,5 145,0 587, 0
1 1 16,5 27,0 52,5 146,0 1325,0
1 2 22,4 30,8 85,5 149,0 1328,0
1 3 32,2 37,6 60,6 153,0 1332,0

Fonte VOGEL & SKINNER {1965)

TABELA 5.3: FREQUENCIAS NATURAIS TEORICAS DO DISCO REAL

ENSAIADO COM b/a = 0,18

Numero de Namero de Fregiléncia. Freqilénecia.
Circunferéncias Didmetros Natural Natural
Nodais Nodais adimensional

C d A Fn (Hz)
0 1 ’ 2.68 19.6
0 0 3.15 93.5
0 2 3.97 117.9
0 3 7.53 223.6
1 0 19.¢6 582.0
1 1 20.8 617.6
1 2 25.8 166.1
1 3 31.5 935.3

Os valores do Coeficiente de Southwell do disco
axissimétrica obtidas por Southwell s3o reproduzidos na

tabela seguinte.
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TABELA 5.4: COEFICIENTES DE SOUTHWELL (S) TEORICOS DE UM

DISCO AXISSIMETRICO

Naimero de Circunferéncias Nodais Nimero de Diametros Nodais - D
C 0 1 2 3
0 V] 1 2.35 4,05
1 3.3 5.95 8.95 12.3
2 9.9 14.2 18.85 23.85
3 19.8 25.75 32.05 38.7

Fonte LAMB & SOUTHWELL (1921)

5.2 Modelo de Elementos Finitos do Disco

Construiu-se um modelo de elementos finitos do disco para
determinagdo das freqUéncias naturais do disco estacionéario
e em rotagdo. Com estes valores calculou-se o0s valores dos
coeficientes de enrijecimento centrifugo do disco através
da formula de Southwell.

O objetivo desta modelagem foli verificar a capacidade do
programa de elementos finitos comercial disponivel (ALGOR)
em estimar a influéncia de enrijecimento centrifugo. Foram
duas as razdes para este estudo, primeiro adquirir
experiéncia sobre a utilizag8o do programa de elementos
finitos e em segundé lugar esclarecer parcialmente as
dividas sobre a metodologia empregada pelo programa.
Infelizmente a documentagfo disponivel & demasiadamente
pobre a este respeito e ndo esclarece devidamente qual é o
procedimento empregado na determinacfo da influéncia da
rotagdo sobre os pardmetros modais. Como o calculo do
efeito de rotagdo & executada no médulo de dindmica linear

com elementos de placas enrijecidos por forgas, deduz-se



133

que o programa calcula inicialmente o trabalho virtual das
forgas centrifugas em relagdo a posig¢3do indeformada do
sistema. Posteriormente adiciona os valores da rigidez
geométrica assim obtidos A matriz de rigidez do sistema.
Para finalmente executar a andlise modal do sistema.

Foram feitos diversos modelos com diferentes malhas e em
diferentes rotag¢des para verificar o comportamento dos
resultados do calculo. LADKANY et al. (1990) relatam que em
cdlculo similar com um programa de elementos finitos
detectaram a reducdo das freqglidncias naturais A partir de
um determinado valor de velocidade de rotag3o, fenémeno gue
atribuiram a instabilidade do algoritmo. como O
funcionamento interno do programa de elementos finitos
disponivel era desconhecida, pesquisou-se se © mesmo
fendémeno poderia ocorrer. Calculou-se as freqléncias
naturais para cinco rotag¢des diferentes além da condigdo
estaciondria. 0Os resultados mostraram que de uma maneira
geral o algoritmo ndo apresentou o fenémeno descrito por
LADKANY et al. Estranhamente, num dos modelos testados,
houve uma variagfo significativa no Coeficiente de
Southwell de um dos modos de vibragdo com cinco diametros
nodais, e somente neste modo.

Modelou-se o disco com elementos de placa triangulares e
quadrados com cinco graus de liberdade por né. O programa
modela o sistema com matriz de massa aglutinada. 0O disco
foli considerado engastado na regijo de contato com o
pedestal de fixag¢do no bloco inercial. O modelo utilizado

na compara¢do dos resultadas é composto de 1188 elementos
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de placa triangulares distribuidos numa malha regular,

mostrada na figura 5.2. Foram calculadas as primeiras 25

freqiéncias naturais do sistema, calculados nas seguintes

rotagdes: 0, 200, 500, 1000, 1500 e 2000 rpm. Os resultados

do calculo sdo apresentados na tabela 5.5.

TABELA 5.5: FREQUENCIAS NATURAIS DO DISCO EM DIFERENTES
VELOCIDADES DE ROTAQKO - RESULTADOS DA
MODELAGEM POR ELEMENTOS FINITOS
Fregfiéncia Natural (Hz)

Modo de Velocidade de Rotagdo do Disco

Vibracao {rpm)
N° C D 0 200 500 1000 1500 2000

1 0 1 82,34 82,42 82,86 84,40 86,92 90, 32
2 0 1 82,34 82,42 82,86 84,40 86,92 90,32
3 0 0 89,51 89,56 89,85 90,87 92,53 94,81
4 0] 2 112,95 113,06 113,65 115,73 119,11 123,70
5 0 2 112,65 113,06 113,65 115,73 119,12 123,170
6 0 3 224,64 224,74 225,24 227,01 228,94 233,69
7 0 3 224,64 224,74 225,24 227,01 229,94 233,97
8 0 4 389,65 389,73 390,16 381,69 394,24 397,77
9 0 4 389,65 389,73 380,16 394,69 394,24 397,117
10 1 0 545,67 545,73 546,01 547,28 548,28 552,08
11+ 0 0 581,99 582,00 582,06 582,26 582,60 583,07
12 1 1 586,88 £86, 95 587,31 588,57 580,67 593,60
13 1 1 586,88 586,95 587,31 588,57 580,67 593,60
14 0 5 597,32 597,40 567,79 593,17 601,47 604,67
15 0 5 597,32 597,40 597,79 £9%,17 601, 47 604,67
16 1 2 723,97 124,04 724,42 725,17 728,02 731,16
17 1 2 723,97 724,04 724,42 725,77 728,02 731,16
18 0 6 846,08 846,16 846,51 847,79 B49, 51 852,88
19 0 6 846,09 846,15 846,51 847,79 849,92 852,88
20 1 3 968,11 968,18 968,57 969, 95 972,24 975,45
21 1 3 968,11 968,18 968,57 969,95 972,24 975,45
22 0 7 1136,15 | 1136,22 1} 1136,55| 1137,75| 1139,74 | 1142,52
23 0 7 1136,15 | 1136,22 | 1136,55| 1137,75} 1139,74 | 1142,52
24 1 4 1302,21} 1302,28 | 1302,66} 1304,00| 1306,25} 1309,38
25 1 4 1302,21 | 1302,28 | 1302,66 ) 1304,01 | 1306,25| 1309,38

* modo torcional
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As formas dos modos de vibracio do disco nio variaram com a
rotagdo. Na figura 5.3 s#o apresentados os modos de
vibragdo obtidos na simulacio em 500 rpm. Nesta figura s&o
apresentados somente um dos modos de vibra¢do nos casos das
freqiiéncias ﬁaturais quasi-coincidentes. Os modos de
vibragdo nio apresentados sfo idénticos aos modos de
freqtiéncia coincidente apresentados, diferinde somente
quanto a orientagdo angular das linhas nodais, que
encontram-se rodadas de meio comprimento de onda.
Verifica-se que as formas dos modos de vibracdo obtidos
apresentam padrdes bem regular, sendo facilmente
reconhecidos o ntmero e localizag8o das circunferéncias e
didmetros nodais.

A partir dos resultados das freqiéncias naturais calculadas
determinou-se os Coeficieﬁtes de Southwell A partir da
Férmula de Southwell. Os valores obtidos para os
Coeficientes de Southwell do disco axissimétrico estio

relacionados na tabela 5.6.

TABELA 5.6: COEFICIENTES DE SOUTHWELL DO DISCO ENSATIADO
CALCULADOS A PARTIR DOS RESULTADOS DA

MODELAGEM POR ELEMENTOS FINITOS

D
C 0 1 2 3 4 5 6 7
0 0.88 1.24 2.29 3.85 5.75 1.95 10.40 13.06
1 6.34 7.14 3.42 12.83 16.87

C = n°® de circunferéncias nodais D = n° de didmetros nodais
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!
l
l

DISCO 5088 rpm
b/a = 0,25

Modos de Vibragdo do Disco em 500 rpm obtidos

‘da modelagem por elementos tinitos
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5.3 Analise Modal Experimental do Disco

0 disco foi ensaiado montado através de um pedestal curto e
sélido a base inercial. A bloco inercial, que pesa
aproximadamente 600 Kg, é montado sobre coxins de borracha
flexivel. Todas as freqténcias naturais da base inercial
sobre os coxins estdo abaixo de 20 Hz. O pedestal de ago é
composto por um cilindro sélido, com 170 mm de diametro e
.120,mm de altura, soldado & uma flange de 1 pol de
espessura. O disco & preso ao pedestal por meio de seis
parafusos, e este ao bloco através de seis parafusos.

O disco foi excitado através de um excitador eletrodinamico
controlado em amplitude e freqiéncia. Como pode ser
observado na figura 5.4, o excitador foi conectado a um
ponto do disco por meio de uma haste rigida na diregdo
axial e flexivel na direcdo transversal. O sinal de
excitagdo fol medido através de um transdutor de forcga
montado junto & fixag3o da haste no disco. Os sinais de
resposta foram nedidos com mini-acelerdmetros

plezelétricos.
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FIGORA 5.4: Detalhe da excitagdo do disco pelo excitador
eletrodindmico mostrando o transdutor de
forga e o acelerdmetro

Inicialmente foi realizado um pesquisa preliminar de
ressonancias. Neste ensaio o disco foi excitado com ruido
aleatério branco na faixa de 0 Hz a 1600 Hz e intensidade
aproximada de 1 N (eficaz). Os sinais de excitagdo e
resposta, apds serem amplificados e filtrados, foram
aquisitados por um analisador de espectro de dois canais.
Determinou-se a fungdo de resposta em freqliéncia do disco
no ponto de excitagdo, mostrada na figura 5.5. Pode-se
verificar na FRF mostrada na figura, que existem cerca de

18 ressonancias na faixa de 0 Hz a 1600 Hz. As ressonincias
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foram identificadas pelo midximo da parte imagindria da FRF.
Estes valores serviram para orientar a execugfo dos ensaios

posteriores.
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FIGURA 5.6: Foto da montagem experimenta e da
instrumentagdo utilizada no ensaio de
ressonancia pela fase

Conhecida a distribuic8o espectral de frequéncias passou-se
ao segundo ensaio, utilizando a técnica de ressondncia pela
fase. O disco foi excitado senoidalmente em um ponto da
periferia do disco. A forga de excitagdo foi controlada
procurando-se mante-la préximo de 1 N. A montagem
experimental do ensaio de ressondncia pela fase & mostrada
na figura 5.6. Neste ensaio o sinal de excitagdo foi
sintonizada em cada umas das freqléncias naturais até que o
sinal de forga estivesse com noventa graus de defasagem em
relagdo ao sinal de resposta medidos em dois pontos
diametralmente opostos. A sintonia do ajuste, e conseqlente
separagdo dos modos de vibragdo, foi avaliada pela

diferenca de fase entre os dois sinais de resposta.



143

Repetiu-se trés vezes para cada freqiidncia natural o mesmo

procedimento, a fim de avaliar a incerteza do processo de

medi¢do, que foi estimada em 0,7%. Os valores das

frequiéncias naturais identificadas no ensaio de ressonincia

pela fase sdo apresentados na tabela 5.7. A localizag¢do da

forga de excitagdo mostrou-se adequada para excitar

convenientemente todos os modos de vibrag3do na faixa de

0 Hz a 1300 Hz, com excecdo do modo de vibragio em torno de

430 Hz.

TABELA 5.7: FREQUENCIAS NATURAIS DO DISCO IDENTIFICADAS
NO ENSATIO DE RESSONANCIA PELA FASE
D
C 0 1 2 3 4 5 6 7
0 80.6 61.0 97.2 215 378 580 819 1085
1 454 518 643 918 1263

C = n® de circunferéncias nodais D = n° de diimetros nodais

As formas dos modos de vibragdo foram identificadas pela

comparagdo da fase de um acelerdmetro de referéncia fixo ao

ponto de excitagdo em relagdo a fase de um outro

acelerdmetro gque varria a superficie do disco. Quando a
amplitude de resposta permitiu, também localizou-se as
linhas nodais pela técnica de areia. A forma dos modos de
vibragdo sio apresentados na figura 5.7. Nas figuras 5.8 a

5.18 sdo mostradas as fotos dos modos identificados pela
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técnica de areia. Nas fotos pode-se ver a localizag3o das

linhas nodais nas regi®es onde houve acumulo de areiall.

17 0s retingulos mais claros a esquerda do disce e um risco
diametral brilhante que podem ser observado em todas as fotos dos

modos de vibragdo sdc apenas o reflexo da luz em regides lixadas.
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FIGURA 5.8: 1° Modo de vibragao do Disco
C=0-D=1-F,=¢61,01% 0,4 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia

FIGURA 5.9: 2° Modo de vibragdio do Disco
C=0-D=0-F, =80,6%0,5Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia
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FIGURA 5.10: 3° Modo de vibragdo do Disco
C=0-D=2-F, =97,21% 0,6 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia

FIGURA 5.11: 4° Modo de vibragdo do Disco
C=0-D=3-Fp=2151% 1 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia



148

FIGURA 5.12: 5° Modo de vibragdo do Disco
C=0-D=4 -Fp=2378 % 2 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia

FIGURA 5.13: 8° Modo de vibragdo do Disco
C=1-D=1-Fp=2518 1+ 3 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia
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FIGURA 5.14: 9° Modo de vibragdo do Disco
C=0-D=5~-F, = 580 + 4 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia

FIGURA 5.15: 11° Modo de vibragdo do Disco
C=0-D=6-F, = 819 + 5 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia
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FIGURA 5.16: 12° Modo de vibragdo do Disco
C=1-D=3-F, =918 1 6 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia

e L T A T W R R T N T
g . -

FIGURA 5.17: 13° Modo de vibragdo do Disco
C=0-D=7-Fp= 1095 + 7 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia
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FIGURA 5.18: 14° Modo de vibragdo do Disco
C=1-D=4 - F, = 1263 + 8 Hz
Identificagdo pela Técnica da Areia

Verifica-se que a maioria dos modos de vibracgéo
identificados apresenta a forma claramente definida em
padrdes periédicos bem regular. Sdo facilmente
caracterizadas as circunferéncias e diametros nodais.
Observa-se também gque a orientagdo angular dos di&metros
nodais, como era esperada, foi fortemente determinada pela
posigdo do excitador. Uﬁa andlise mais minuciosa revela que
a posigdo das linhas nodais também foi influenciada pelas
caracteristicas assimétricas do bloco inercial, pois nem
sempre a posigdo do excitador se localizava exatamente do

centro de um ventre.
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FIGURA 5.19: Montagem experimental e instrumentagdo
empregados no ensaio de andlise modal
experimental por ajuste de curvas via FFT

Finalmente foi repetido novamente a andlise modal
experimental empregando um método de ajuste de curvas das
FRFs no dominio da frequéncia. Neste ensaio o disco foi
excitado com ruido aleatério mantido constante em torno de
1 N (eficaz). Na figura 5.19 ¢é apresentada a montagem
experimental empregada na andlise modal experimental por
ajuste de curvas via FFT. A andlise foi subdividida em trés
bandas de freqUéncia de 200 Hz de largura a fim de melhorar
a resolucdo da medigdo para 250 mHz. A excitagdo foi
nantida fixa enquanto a resposta foi medida sucessivamente
em 288 pontos do disco. A malha dos pontos de medigdo &
apresentada na figura 5.20. Os pontos foram dispostos de

maneira a concentrarem-se mais na regifo central do disco,



153

onde s3o esperadas as maiores deformag¢gdes, visando uma
melhor defini¢jo da forma dos modos de vibragdo.
Infelizmente, nessa regi3o os sinais s3o mais ruidosos
devido as pequenas amplitudes de vibragdo o que en
contrapartida prejudica a qualidade da identificac&o.

0s. sinais de excitag3o e resposta apdés serem amplificados e
filtrados foram aquisitados por um analisador de espectro
via FFT (Transformada R&pida de Fourier). Foi aplicada a
janela Hann nos dois sinais para evitar os erros de
- truncamento. As fung¢des de resposta em freqtiéncia foram
estimadas com o estimador Hp a partir da média linear de 5

espectros medidos em cada ponto.
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TABELA 5.8: FREQUENCIAS NATURAIS E AMORTECIMENTOS MODAIS
DO DISCO IDENTIFICADOS NA ANALISE MODAL

EXPERTMENTAL POR AJUSTE DE CURVAS VIA FFT

Modo de Vibragdo Fregiiéncias Fator de
Naturais Amortecimento
(Hz) (%)

N° C D

1 0 1 63,46 0,935
2 0 1 66,39 0,73%
3 0 0 82,45 0,516
4 0 2 98,68 0,399
5 o 2 100,19 0,255
6 0 3 215,56 0,041
7 0 4 378,16 0,017
8 0 4 378,49 0,028
9 1 1 434,45 0,807
10 1 o 412,17 0,553
11 1 1 538,14 0,478
12 0 5 580,25 0,028
13 0 5 580, 52 ‘ 0,024

Foram identificados 13 frequéncias naturais e

amortecimentos modais apresentados na tabela 5.8. Os modos
de vibragdo identificados no ajuste de curvas sdo

apresentados nas figuras 5.21 a 5.33.

FIGURA 5.21: Modo de Vibragdo do Disco
C=0-D=1 - Fp = 63,46 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT
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FIGURA 5.22: Modo de Vibragdo do Disco
C=0-D=1-Fy = 66,39 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT

i

FIGURA 5.23: Modo de Vibragdo do Disco
C=0-D=0 - F, = 82,45 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFET



FIGURA 5.24: Modo de Vibragdo do Disco
C=0-D=2 - Fp = 98,68 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT

FIGURA 5.25: Modo de Vibragdo do Disco
c=0-D=2 - Fy = 100,19 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT
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FIGURA 5.26: Modo de Vibragao do Disco
C=0-D=3 -~ Fp = 215,56 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT

FI 5.27: Modo de Vibragdo do Disco
C=0-D=4 - F, = 378, Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT
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FIGURA 5.28: Modo de Vibragdo do Disco
C=0-D=4 - F, = 378,49 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT

FIGURA 5.29: Modo de Vibragdo do Disco
C=1-D=1-F, = 434,45 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT
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FIGURA 5.30: Modo de Vibragdo do Disco
C=1-D=0 - Fp = 472,17 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FFT

FIGURA 5.31: Modo de Vibragdo do Disco
¢C=1-~D=0 - Fp = 538,14 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FET
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FIGURA 5.32: Modo de Vibrag¢do do Disco
C=0-D=5 - F, = 580,25 Hz
Método de Ajuste de Curvas via FET

FIGURA 5.33: Modo de Vibragdo do Disco
C=0-D=05 - F, = 580,52 Hz
Método de Ajuste de Curvas wvia FET

Os resultados da andlise por ajuste de curva estfo em boa
concordancia com os resultados do método de ressonancia
pela fase. Observa-se que diversos modos de vibracio com

freqiéncias naturais quasi-coincidentes foram isolados pelo
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programa. Observa-se também a grande influéncia da dinamica
do bloco inercial sobre o modo com um didmetro e uma
circunferéncia nodal. A interferéncia do bloco desintonizou
0s dois modos semelhantes em 104 Hz. Por fim o
amortecimento estimado inferior a 1% ¢é realmente muito
baixo como esperado.

Os resultados das an&lises e da indentificacio sio
resumidos na tabela 5.9. Nesta tabela sio apresentados os
valores das frequéncias naturais obtidos da deducgéo
tebrica, do método dos elementos finitos, do ensaioc de
ressonancia pela fase e do ensaio de andlise modal
experimental por ajuste de curvas. Ao lado de cada valor
calculado ou medido é apresentado o desvio relativoe em
relagdo ao valor de referéncia. Foi tomado como referé&ncia
0s resultados obtidos na identificagdo pelo método da
ressondncia pela fase. Com estes resultados construiu-se o
Diagrama de Campbell e Diagrama FnxD, mostrados nas

figuras 5.34 e 5.35.
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TABELA 5.9: FREQUENCIAS NATURAIS DO DISCO AXISSIMETRICO
COMPARAGAO DE RESULTADOS DA ANALISE E ENSAIOS
Modo de Teoria de Elementos Ressonancia Ajuste de
Vibragdo Placas Finitos pela Fase curvas
N° c D Fn d Fn d Fn d Fn d
(Hz) (%) (Hz) (%) {Hz) (%) (Hz) (%)
1 0 1 79,6 30 82 34 61,0 |ref.| 63,5 4
1 + 0,4 + 0,5
66,4 9
+ 0,5
2 0 0 93,5 16 89 10 80,6 | ref. 82,5 2
1 * 0,5 + 0,5
3 0 2 116,9 21 112 15 87,2 | ref, 98,7 2
+1 + 0,6 + 0,5
100,2 3
+ 0,5
4 0 3 223,6 4 223 4 215 ref. | 215,6 0
+ 1 + 1 + 0,5
5 0 4 385 2 378 ref. | 378,2 0
+ 5 * 2 + 0,5
378,5 0
+ 0,5
6 1l 0 582,0 28 540 19 454 ref. 472,2 4
+ 20 + 3 + 0,5
1 1 1 434,4 =
+ 0,5
617,6 19 570 10 518 ref. | 538,2 4
+ 10 + 3 + 0,5
8 0 5 590 2 580 ref. | 580,3 0.
+ 10 + 4 + 0,5
580,5 0
+ 0,5
9 1 2 766,1 19 700 9 643 ref.
+ 20 + 4
10 0 6 830 1 819 ref.
+ 20 £ 5
11 1 3 935,3 2 940 2 018 ref,
+ 30 t 6
12 0 7 1110 1 1095 | ref.
+ 30 + 7
13 1 4 1260 0 1263 | ref.
+ 40 + 8

Obs.: Fn = Preqgiléncia Natural; d = desvio; ref.= referéncia




164

1400 DISCO AXISSIMETRICO

_1200

[
[
(o=l

[}
[
<O

h
(o]
L]

Freqii#ncia Natural - Fn (Hz
Ia
(o)
[e]

0 S00 1000 1500 2000
Velocidade de Rotagdo - n {rpm)

FIGURA 5.34: Diagrama de Campbell do Disco Axissimétrico
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6. ESTUDO DA DINAMICA DE IMPELIDOR CENTRIFUGO

Como aplicagdo da metodologia de ensaio e andlise
desenvolvida, estudou-se o caso de um impelidor centrifugo
de pds radiais retas e largas. O impelidor foi ensaiado em
duas configuracgdes. Foram empregadas duas técnicas de
andlise modal experimental, quais sejam, Ajuste de Curvas
via FFT e Ensaio de Ressonancia pela Fase. Os resultados do
ensaio indicaram gque o impelidor original apresentava
problema estruturais causados por um modo de vibragio
concordante com uma Velocidade de Rotacio Critica de Disco.
Foi proposta uma modificacio estrutural que solucionou o
problema. O impelidor modificado foi novamente ensaiado
para verificagdo de outros possiveis problemas estruturais.
Os resultados dessa andlise ndo indicaram a presenca de

nenhum outro problema dinamico.
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FIGURA 6.1: Foto em perspectiva do impelidor centrifugo
estudado
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FIGURA 6.2: Foto lateral do impelidor centrifugo estudado

0 impelidor de ventilador centrifugo ensaiado, com
aproximadamente 600 Kg (sem eixo) & composto de um disco,
uma tampa, 6 pds principais e 6 pis intermediirias. 0
ventilador ensaiado & apresentado nas fotos das figuras 6.1
€ 6.2. Em operagdo o impelidor é sustentado por mancais de
rolamentos de rolos. O impelidor destina-se ao transporte
de uma suspensdo de pd de alimentos em ar quente (80 C) e
opera a 1180 rpm, podendo em uma segunda montagem operar a
1230 rpm. As caracteristicas fisicas e de operagdo do

impelidor sf#o apresentadas na ilustragdo da figura 6.3.



169

TAMPA i
1 , DISCO
- | N\ CUBO
\
> [ )
PA

INTERMEDIARIA

PA PRINCIPAL

FIGURA 6.3 Caracteristicas Fisicas e de Operagao do
- Impelidor Centrifugo Estudado
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6.1. Estudo do Impelidor Original

Foi elaborado um modelo de elementos finitos do impelidor
original, simulando a condigdo estaciondria e em rotagdo.
Das fregtiéncias naturais obtidas nesta andlise
calcularam-se os Coeficientes de Southwell do impelidor nas
duas configurag¢des. Em seguida o impelidor foi ensaiodo com
as duas técnicas de anidlise modal experimental mensionadas.
Em seguida s3o descritos os ensaios e a andlise, bem como,
apresentatos e discutidos os resultados do estudo

realizados com o impelidor original.

6.1.1. Modelo de Elementos Finitos do Impelidor Original

Modelou-se o impelidor com elementos de placa triangulares
e quadrados com cinco graus de liberdade por né. A massa
foi considerada aglutinada por limitagdo do programa. O
disco do impelidor foi considerado engastado na regido de
contato com o cubo. O modelo é composto de 540 elementos de
placa comforme a malha mostrada na figura 6.4. Foram
calculadas as primeiras 10 freqUiéncias naturais do sistema,
calculados na condigdo do impelidor estaciondrio e na

rotagdo de 600 rpm. Os resultados do calculo sdo

apresentados na tabela 6.4.
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TABELA 6.1: FREQUENCIAS NATURAIS E COEFICIENTES DE
SOUTHWELIL DO IMPELIDOR ORIGINAIL - RESULTADOS

DA MODELAGEM POR ELEMENTOS FINITOS

Modo de Vibragdo Fregfiéncia Natural Coefic.
Fn (Bz) Southwell
N° € (rad) Descrigéo 0 rpm 600 rpm S (=)
1 0 torcional 20.80 23.21 1.09
2 0 transversal em fase 101.60 104.68 6.35
3 /3 transversal em fase 104.94 107.55 5.55
4 /3 transversal em fase 104.94 107.55 5.55
5 2n/3 tranaversal em fase 111.85 113.47 3.67
6 2%/3 transversal em fase 111.85 113.47 3.67
7 ® transversal em fase 116.28 117.15 2.00
8 T transversal em fase 120.54 121.63 2.64
9 41/ 3 transversal em fase 122.52 123.18 1.62
10 4T/ 3 transversal em fase 122.52 123.18 1.62

g€ = constante de fase

As formas dos modos de vibragi#o do impelidor ndo variaram
com a rotac8o. Nas figura 6.5 a 6.24 s8o apresentados os
modos de vibracio obtidos na simulagdoc em condigdo
estaciondrio e em rotagdo. |

A partir dos resultados das freqiténcias naturais
calculadas, determinou-se os Coeficientes de Southwell a
partir da Férmula de Southwell. Os valores obtidos para os

Coeficientes de Southwell do impelidor original estdo

relacionados na tabela 6.4.
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6.1.2. Ensaio de Analise Modal Experimental do Impelidor
Original

Para a realizagdo dos ensaios o impelidor foi montado em um
eixo de teste, pesando aproximadamente 90 Kg, originalmente
destinado ao balanceamento do impelidor. Este foi apoiado
sobre dois pedestais de ago com roletes que permitiam sua
rotagdo. Na figura 6.1 ¢é mostrado uma foto do impelidor
original na montagem de ensaio. Os ensaios foram executados
a temperatura ambiente (20° C), com o impelidor
estacionério.

Os resultados de ensaio pelo método de ajuste de curvas sio
apresentados na tabela 6.Erro! Indicador n3o definido..
Pode-se observar nas FRFs do impelidor original,
apresentada na figura 6.37, a existencia de um ntmero
grande de ressondncias (= 20 modos de vibracgdo) na faixa de
100 Hz a 300 Hz com freqliéncias naturais muito préximas uma

das outras.



194

TABELA 6.2: FREQUENCIAS NATURAIS E AMORTECIMENTOS MODAIS

IMPELIDOR DE VENTILADOR ORIGINAL

Modo: Freqgliéncia Natural: Amortecimento:

(Hz) (%)
1 122,69 0,05
2 125,03 0,03
3 128,43 0,03
4 128,53 0,03
5 142,75 0,08
6 148,39 0,14
7 157,26 0,03
8 193,28 0,06
9 193,51 0,06
10 198,08 0,04
11 203,18 0,08
12 219,80 0,24
13 225,69 0,06
14 233,25 0,05
15 242,05 0,05
16 248,36 0,08
17 248,40 0,07
is 260,59 G, 00
19 264,72 0,12
20 271,84 0,07

FRF N/m&7
277 y

122 Hz

narAAARLAR

100 o 200 300 1 (Hz)

FIGURA 6.25: Fungdo de Resposta em Frequéncia Tipica do
Impelidor Original
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As ressonancias predominantes nas FRFs representativas da
estrutura tem as seguintes freqiiéncias: 122,75 Hz,
128,50 Hz, 157,25 Hz , 197,75 Hz, 203,50 Hz e 242,00 Hz.
Com excessdo do modo em 128,50 Hz, os demais apresentam
forma dos modos de vibragido bem formados e de padrdo
periédico.

0 modo de vibragdo identificado em 122,69 Hz, apresentado
na figura 6.26, exibe movimento de "fole” de cada setor do
impelidor. Representa o modo critico para operagdo do
impelidor, dado que o padrd3o formado & repetitivo com 6
didmetros nodais, igualando assim a metade do ntimero de
pas. Portanto, trata-se do caso mais severo de velocidade
de rotag3o critica de disco; Analisando o movimento
vibratério neste modo pode-se verificar que todas as placas
de um setor apresentam deformagdo sincronizada para fora
num dado instante, o que favorece a absor¢do de energia do
pulso estidtico de pressio. Este modo de vibracdo foi
considerado como intolerdvel para o funcionamento do

impelidor.
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FIGURA 6.26: Modo de Vibragdo problemdtico do Impelidor
Original com Fregiiéncia Natural de 123 Hz.

6.2. Modificagdo Estrutural do Impelidor

Na andlise do impelidor original identificou-se o modo em
122,69 Hz como sendo problem&tico para o funcionamento do
ventilador. Ndo h4d indicio de que os demais modos de
vibragdo possam ser efetivamente excitados quando o
impelidor esta em operagdo. Assim foram estudas possiveis
modificagbes estruturais do impelidor, capazes de eliminar
este modo desta faixa de freqliéncia.

Observando o modo de vibragdo em 122,69 Hz, verifica-se que

o movimento de pds adjacentes & em oposiclo de fase e com
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grandes amplitudes. Assim obtou-se pela introducio de
barras de reforgo interligando pds adjacentes de forma a

bloquear o movimento relativo destas.

6.3. Estudo do Impelidor Modificado

Apés a modificagdo, o impelidor foi novamente ensaio pelos
dois métodos de andlise modal experimental. Infelizmente,
na época da realizagdo dos ensaios, nio foi possivel
realizar-se a modelagem por elementos finitos, que somente
foi realizada posteriormente. O modelo de elementos finitos
do impelidor modificado simulou a condicdo estaciondria e
em rotagdo. Das freqliéncias naturais obtidas nesta andlise

calcularam-se os Coeficientes de Southwell do impelidor

modificado.

6.3.1. Modelo de Elementos Finitos do Impelidor Modificado

Introduziu-se a modificacdo egtrutural no model do
impeldidor que foi entdoc novamente analisado. O novo modelo
¢ composto de 612 elementos de placa comforme a malha
mostrada na figura 6.4. Foram calculadas as primeiras 10
freqiiéncias naturais do sistema, calculados em repouso e na
rotagdo de 600 rpm. Os resultados do <calculo sdo

apresentados na tabela 6.3.
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TABELA 6.3: FREQUENCIAS NATURAIS E COEFICIENTES DE
SOUTHWELL DO IMPELIDOR MODIFICADO

RESULTADOS DA MODELAGEM POR ELEMENTOS FINITOS

Modo de Vibragao Freqiléncia Coefic.
Natural (Hz) de
Southewel
1
N° £ Descrigio 0 rpm 600 rpm S (~)
{rad)
1 0 torcional 23.19 25.56 1.08
2 0 torcional 107.29 108.15 1.37
3 0 transversal em contra-fase 134.08 138.42 3.43
4 =/3 transversal em contra-fase 136.64 140.57 3.30
5 /3 tranaversal em contra-fase | 136.64 | 140.57 3.30
6 0 transversal em fase 140.74 146.78 4.16
7 2%/3 transversal em contra-fase 142.74 145.93 3.03
8 2r/3 transversal em contra-fase 142.73 145.83 3.03
9 n/3 transversal em fase 144.20 148.66 3.61
10 /3 transversal em fase 144.20 148.66 3.61
€ = constante de fase

Nas figura 6.27 a 6.36 sdo apresentados os modos de
vibragdo obtidos na simulagdo em condigdo estacionério.

A partir dos resultados das freqglliéncias naturais
calculadas, determinou-se os Coeficientes de Southwell &
partir da Férmula de Southwell. Os valores obtidos para os
Coeficientes de Southwell do impelidor original estdo

relacionados na tabela 6.3.
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6.3.2. Ensaio de Analise Modal Experimental do Impelidor
Modificado

O impelidor foi novamente ensaiado nas mesmas condicdes do
ensaio do impelidor original.
Os resultados de ensaio pelo método de ajuste de curvas sio

apresentados na tabela 6.4.
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TABELA 6.4: FREQUENCIAS NATURAIS E AMORTECIMENTOS DO
IMPELIDOR MODIFICADO . - RESULTADOS DO ENSAIQO

POR AJUSTE DE CURVAS

Modo: Freqiléncia Natural: Amortecimento:
(Hz) (%)
1 134,000 -
2 162,57 0,10
3 164,05 0,14
4 165,95 0,14
5 182,16 0,01
6 183,97 0,05
7 186,37 0,05
8 189,25 0,04
9 190,05 0,05
10 197,51 0, 06
11 197,53 0,06
i2 199,64 0,03
13 205,68 6,13
14 208,57 0,20
15 215,00 0,04
16 219,89 06,02
17 221,18 0,03
18 222,68 0,01
19 224,92 . 0,07
20 226,63 0,02
21 234,00 0,05
22 234,35 0,02
23 236,92 0,02
24 237,44 0,04
25 237,44 0,04
26 240,18 0,08
27 240,20 0,08
28 248,91 0,02
29 248,93 0,02
30 256,09 0,05
31 256,11 0,05
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FIGURA 6.37: Fungdo de Resposta em Freqgiiéncia Tipica do
Impelidor Modificado

Pode-se observar na FRF do impelidor modificado que houve
uma elevagdo significativa das freqliéncias naturais quando
comparadas ao impelidor original. Agora existe somente uma
ressondncia abaixo de 160 Hz, enquanto na configuragdo
original existiam cerca de 10 ressonincias. As FRFs ainda
continuam densamente povoadas com ressonancias, contendo
cerca de 30 picos no espectro na faixa de 160 Hz a 260 Hz.
Como a ressondncia em 134,00 Hz emcontra-se bem distante
das demais, esta foi apenas identificada no ensaio de
ressonancia de fase.

As ressondncias predominantes nas FRFs representativas da
estrutura tem as seguintes freqliéncias: 134,0 Hz,
182,0 Hz, 184,0 Hz, 197,0 Hz, 199,5 Hz, 219,8 Hz, 224,8 Hz,
233,5 Hz, 236,8 Hz, 249,4 Hz, 255,6 Hz e 271,0 Hz.

A freqliéncia natural de 134,00 Hz corresponde ao primeiro

modo de vibragdo torcional semelhante ao modo do impelidor
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original com 157,26 Hz. A redugio da freqUéncia natural
ocorreu devido ao efeito excencialmente de massa que as
barras de reforgo tem neste modo. Embora esta freqtiéncia
encontre-se dentro da faixa de incerteza de 10 % em relacio
4 Velocidade Critica de Disco com 6 diametros nodais, como
no caso anterior, este modo n3o é passivel de ser excitado
pelo pulso estdtico de pressio.

Em 182,16 Hz encontra-se o modo de vibragdo que exibe
novimento de "fole"” de cada setor do impelidor, semelhante
ao modo critico do impelidor original (122,69 Hz).
Entretanto, a Velocidade Critica de Disco correspondente a
este modo é de 1820 rpm (30(3 Hz), também superior a
rotagdo do impelidor.

Em 197,51 Hz encontra-se o modo de vibragio com 6 diametros
nodais com disco e tampa com movimento em fase. Isto
corresponde a Velocidade Critica de Disco de 1975 rpm
(33,9 Hz).

Todas as Velocidades Criticas de Disco encontradas para o
impelidor modificado sfo superiores a rotacdo do impelidor,
portanto ndo ocorre nenhuma situagio de risco para a

operagdo do impelidor modificado.

6.4. Conclusdes do Estudo do Impelidor Centrifugo

Com base nos resultados de ensaio e na andlise precedente

pode-se concluir o seguite:
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a) os resultados da modelagem por elementos finitos estio
em boa concorddncia com os resultados experintais;

b) a variagdo significativa nos valores dos coeficientes de
Southwell, calculados para as duas configurag¢des do
impelidor, indicam valores aproximados de estruturas
semelhantes, e.g., discos axissimétricos, ndo podem ser
utilzados na anilise de impelidores reais;

¢) o modo de vibragfo com freqUéncia natural de 122,69 Hz
foi considerado perigoso para operacio do impelidor;

d) a modificagdo estrutural introduzida elevou as
freqiléncias naturais de todos os modos de vibragdo axial
para cima de 150 Hz; a freguéncia natural mais baixa do
impelidor modificado enc&ntra—se em 134,00 Hz e
corresponde ao primeiro modo de vibracdo torcional;

e) 0 impelidor de ventilador modificado nio exibe nenhum

modo de vibrag3do critico para as condigBes de operacio

especificadas.
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7. CONCLUSOES

O estudo da teoria envolvida na andlise da dindmica

estrutural de impelidores centrifugos mostrou-se nmuito

valiosa para interpretar e analisar o comportamento
complexo que estas estruturas apresentam. A identificacgdo

dos pressupostos e principios gque podem orientar a

avaliagd3o da periculosidade das condigdes criticas de

operagdo de impelidores, embora realizada parcialmente com
base na 1l6gica e no bom senso, sem  comprovagdo

experimental, permitiu identificar os fundamentos e

hipéteses cientificas que devem ser estudadas em futuros

trabalhos.

O trabalho realizado cumpriu o objetivo proposto de

formalizar uma metodologia de ensaio e andlise de

impelidores de ventiladores centrifugos que servisse de
instrumento de engenharia no projeto e fabricag3o de
ventiladores centrifugos.

Como resultados especificos do trabalho podemos concluir

que:

a) o processo misto de andlise, que combina a andlise modal
experimental com recursos de andlise tedrica e numérica,
mostrou-se adequado para o© estudo do comportamento
dinadmico de grandes impelidores centrifugos em condig¢des
reais de operag3o; esta abordagem permite avaliar e
identificar problemas e condi¢des de risco de operagdo;

b) o conhecimento dos principios que orientam a

identificagcdo das condigdes de risco, formulados no
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d)
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trabalho, permitiu agilizar o processo de medicio e
andlise da dindmica de impelidores, fornecendo
resultados mais rapidos e confidveis, de forma a melhor
atender as necessidades de custo e prazo exigidos na
produgdo dos ventiladores;

a determinagdo dos Coeficientes de Southwell através do
método dos elementos finitos mostrou-se importante dada
a variagdo que estes apresentaram com modificac®es da
configuracio dos impelidores;

a metodologia qualitativa de avaliagi3o da periculosidade
das condigdes criticas pode ser desenvolvida em futuros
trabalhos de forma a permitir um avaliaglo concreta e
quantitativa da periculosidade de impelidores reais em

condigdes reais de operacgio.
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