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RESUMO

O objetivo principal desta dissertacéo € estudar vibrages auto-excitadas,
aplicadas em rolos de maguinas de papel, tornos e principalmente em um sistema
de ventilacéo.

O estudo contém também um modelo de um fluido auto-excitado, que em
uma determinada vazé&o critica a frequiéncia de pulsacdo da pressio coincida com
a freqiéncia natural acustica do tubo, gerando uma ressonancia acustica
portanto, 0 modelo é baseado em um ressonador acustico de Helmohltz
operando numa condicdo de instabilidade.

Com o sistema em ressonancia acustica seréo medidos: a vibrag8o auto-

excitada induzida do tubo, bem como a oscilagdo de presséo.

Palavras chaves:

Vibragdo Auto-excitada, Ressonancia, Ventilacéo



ABSTRACT

The main objective of this dissertation is to study self-excited vibrations,
applied in rolls of paper machines, lathes and mainly in a ventilation system.

The study also contains a model of a self-excited fluid, that in a certain
critical flow rate the frequency of pulsation of the pressure coincides with the
frequency natural acoustics of the tube, generating an acoustic resonance.
therefore, the model is based on an acoustic resonator of Helmohltz operating in
an unstable condition.

With the system in acoustic resonance will be measured: the induced self-

excited vibration of the tube, as well as the pressure oscillation.

Key words:

Sdlf-excited vibration, Resonance, Ventilation
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CAPITULO 1

OBJETIVOSE REVISAO BIBLIOGRAFICA

1.1 OBJETIVOS E REVISAO BIBLIOGRAFICA

O estado da arte evidencia as véarias pesquisas gue tem sido feita através
dos anos, buscando cada vez mais conhecer o fenbmeno que chamamos de
vibragdo auto-excitada. O problema de vibragdo auto-excitada ocorre em
diversos equipamentos rotativos prejudicando a qualidade do produto
fabricado e principalmente aumentando o0s custos das empresas. Mesmo
assim esse assunto € pouco conhecido em termos tedricos e préticos,
portanto, esses fatores motivaram as varias pesquisas e a realizacdo desse
trabalho.

As vibragdes auto-excitadas séo oscilaces que dependem do proprio
movimento, e podem ocorrer num sistema linear ou ndo linear. No caso da
dissertacéo estudaremos casos onde o sistema é linear, onde 0 movimento é
induzido por uma excitagdo que depende de alguma fungdo da velocidade,
deslocamento, aceleracéo ou das condic¢Oes de processo do sistema. Se 0
movimento do sistema tende a aumentar sua energia, a amplitude também
aumentarg, e conseqlientemente o sistematorna-se instavel.

O segundo capitulo apresenta as caracteristicas da vibracdo auto-
excitada, mostrando as diferencas entre estabilidade e instabilidade,
vibracdo forcada e vibracdo auto-excitada, ressonancia e instabilidade,

explicando suas naturezas e causas.
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O capitulo serda concluido com trés exemplos reais (préticos), aplicados
em Ventiladores, Maquinas de Papel (Laminadores) e Méquinas
Ferramentas.

Tuzcu e Ahmadian (2002), Adams e Allemang (2000), Wu e Fung
(2000), Shabana (1996), Thomson (1973), Den Hartog (1972) e Seto
(1971), redlizaram muitos trabalhos sobre vibragcdo auto-excitada e a
determinagéo dos conceitos de estabilidade e instabilidade. Meehan (2002),
Zaffiro (1997), Merritt (1964) e Tobias (1961), buscaram mostrar diversos
conceitos teoricos e reais de vibracdo autoexcitada aplicados em Méquinas
de Papel e Méquinas Ferramentas, bastante utilizados nessa dissertagéo.

O objetivo principal desse capitulo é ajudar muitos pesquisadores,
consultores, engenheiros, técnicos que trabalham diretamente com Analise
de Vibraghes em equipamentos rotativos, para que possam conhecer esse
fendbmeno e procurar explicaces e solucbes para os problemas auto-
excitados.

O terceiro capitulo, denominado “Determinacdo de FregUéncias
Naturais AcuUsticas’, contétm um trabalho sobre determinacdo de
freqiiéncias naturais acusticas de tubos e um estudo sobre o ressonador de
Helmohltz.

Griffin, Lane e Huybrechts (2001), Pote e Kelkar (2001), Munjal (1987),
Albert e McGinnis (1952) e Reileigh (1945), dedicaram estudos no ramo da
Aclgtica e principamente na determinacdo das fregléncias naturais
acusticas de varios ressonadores, que serdo utilizados no capitulo quatro.

Baseado em MCConnell (1988), Almeida (1999), o capitulo 4, titulado
“Vibragdo Auto-excitada Induzida por Ressonancia Aclstica em um
Sistema de Ventilacéo” é considerado o principal capitulo da dissertacéo,
nele serd apresentado um modelo matematico com um grau de liberdade de
um sistema mecanico, que descreve o comportamento de uma onda de fluxo

auto-excitada em um sistema de ventilagso.
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Serd modelado o comportamento termo-acistico de uma onda de fluxo
auto-excitada em um ventilador centrifugo, na qual envolvera a curva do
comportamento pressdo X vazdo de um sistema ventilador-dutos, na qual
foram utilizadas as referéncias, Fox e McDonald (1992), Wylen e Sonntany
(1976).

O capitulo 5, apresenta uma simulacdo computacional das varias
condicbes de funcionamento do sistema estudado, mostrando a
sensibilidade dos parémetros fisicos envolvidos, bem como a determinacdo
da vaz&o critica onde a ressonancia acustica ocorre por auto-excitacao.

Também sera realizada uma analise espectral e temporal da vibragéo do
banco de ensaio instalado na Universidade Federal de Itajuba, nas regides
de estabilidade e instabilidade do sistema.

Finamente, ser&o apresentadas as conclusbes, comparacdes entre o

resultado tedrico e prético e sugestdes para futuros trabal hos.
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CAPITULO 2

ESTUDO DE FENOMENOS
AUTO-EXCITADOSEM MAQUINAS
ROTATIVAS
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CAPITULO 2

ESTUDO DE FENOMENOSAUTO-EXCITADOSEM
MAQUINASROTATIVAS

2.1 INTRODUCAO

As instabilidades mecénicas séo geralmente induzidas por vibragtes auto-
excitadas que ocorrem em maguinas e geram energias com niveis vibratorios
destrutivos.

Os objetivos deste capitul o sdo:

oMostrar as caracteristicas do fenbmeno, na qual chamamos de vibracdo
auto-excitada;

oldentificar as caracteristicas da instabilidade;

nExplicar anatureza e as causas da instabilidade;

nApresentar métodos préticos pararesolver os problemas dainstabilidade;

aDiferenciar estabilidade e instabilidade, vibracdo auto-excitada e forcada,
ressonancia e instabilidade.O capitulo conclui com alguns exemplos tedricos e

préticos.
2.2V BRAC}AO AUTO-EXCITADA

Em muitos fendmenos vibratérios, a forca que produz o movimento pode
ser dependente da vel ocidade ou do deslocamento, de tal maneira que aforca que

sustenta 0 movimento seja criada pelo proprio movimento.
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A forca de excitagdo pode ser funcdo do deslocamento, da velocidade ou da
aceleracéo da massa do sistema.

Quando a energia em um sistema auto-excitado continua a crescer até ser
equilibrada pela mesma quantidade de energia dissipada pelo sistema devido ao
amortecimento, a vibragdo auto-excitada fixa-se numa vibragdo permanente, com
uma frequéncia proxima a freqiéncia natural do sistema. Por outro lado, se a
quantidade de energia dissipada € menor que a quantidade de energia introduzida
pelo sistema, 0 movimento continuara a aumentar a energia total existente no
sistema até ocorrer umafalha.

Os movimentos de tais sistemas, que sdo ditos ser “auto-excitado” séo
encontrados em muitas aplicaces, tais como a vibragdo “ chatter” em sistemas
onde a ferramenta de corte interage com a propria méaquina-ferramenta, o
“flutter” daasade avido, as vibragdes induzidas por vértices de Karman nas pas
de uma turbina, em linhas de transmisséo elétrica, em mancais de deslizamento
(oscilacéo excéntrica do eixo provocado pelo atrito seco), em rolos de prensas de
maquinas de papel e laminadores, sistema de ventilagcdo que veremos no capitulo
4 e outros.

Na vibragdo auto-excitada, 0 movimento tende a aumentar a energia do
sistema, e como consequéncia, a amplitude de vibracdo pode -crescer
drasticamente e 0 sistema por sua vez tornar-se instavel.

Para entender melhor o efeito da vibragdo auto-excitada e sobre a
estabilidade do sistema, consideramos um caso simples em que a forca sga
proporcional a velocidade. Neste caso, a equacdo diferencial do movimento do
sistema massa-mola-amortecimento com um grau de liberdade pode ser escrita

como :

mx+cx+kx = F (2.01)

Onde m é amassa, ¢ € o0 coeficiente de amortecimento viscoso, k € arigidez

(constante de mola), e aforca F pode ser escrita, por exemplo como:
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F=bx (2.02)

b é uma constante de proporcionalidade. Substituindo (2.02) em (2.01),

temos:

mXx+cx+kx =bx

ou

mx+(c—b)x+kx =0 (2.03)

A vibragdo auto-excitada pode ser considerada como uma vibracéo livre
com um amortecimento negativo. Neste caso, a for¢ca de amortecimento que é
proporcional avelocidade tem a mesma direcéo da velocidade.

Ao se considerar a frequéncia da vibracéo auto-excitada, pode-se dizer que,
na maioria dos casos préticos, a forca de amortecimento negativo € muito
peguena em comparacdo com as forcas el ésticas e de inércia do movimento.

Se a forca fosse nula, a freqgiéncia seria a natural. Uma forca de
amortecimento positiva ou negativa, abaixa um pouco a freqtiéncia natural.

No entanto, para a maioria dos casos praticos estudados na Engenharia
Mecanica, essa diferenca é desprezivel, tal que a frequiéncia de vibragdo auto-
excitada € afrequéncia natural do sistema.

Quando a forca de amortecimento negativa é grande comparada com as

forcas de inércia e de mola, afreqiéncia difere apreciavelmente da natural.

Se c=b na equacdo (2.03), o coeficiente de X ¢ identicamente zero, esta
equacdo fica reduzida a equagdo diferencial do movimento do sisterma com um
grau de liberdade sem amortecimento, que conserva a energia.

A solucdo da equacgdo (2.03) pode ser assumidanaforma:
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x = A" (2.04)

gue rende a seguinte equacao caracteristica :

p’m+p(c-b)+k =0 (2.05)

Esta equacdo tem as seguintes raizes :

c-b 1 2
=——+—,/(c—b)° —4mk 2.06
P1 om 2m\/( ) (2.06)
c-b 1 2
=-— ——-_——/(c-b)* -4mk 2.07
P2 om 2m\/( ) (2.07)

Se c>b, temos 0 caso do amortecimento positivo, onde este caso
corresponde ao sistema estavel em que a amplitude diminui com o tempo.

Se c<b, o coeficiente de velocidade da equacao (2.03), torna-se negativo e o
sistema é dito ter amortecimento negativo. No caso do amortecimento negativo,
Se as raizes p; e p, forem reais, pelo menos uma das raizes serd positiva. Se as
raizes p; e p, forem conjugados complexos, a solugdo pode ser escrita como 0
produto de uma funcdo exponencial multiplicada por uma fungdo harmonica.

Desde que a funcdo exponencial neste caso aumentara com o tempo, a
amplitude de vibragdo aumentard drasticamente, e o sistema € dito ser
dinamicamente instavel.

Neste caso, a forca de amortecimento realiza trabalho positivo, que é
convertido em energia cinética adicional, e como resultado, o efeito da forca de
amortecimento aumenta o deslocamento ao inves de diminui-lo.

Uma outra explicacdo para a instabilidade causada pelo amortecimento
negativo, € somarmos as energias cinéticas e de deformacdo do sistema com um

grau de liberdade, definidacomo :
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E=Lmx +1kd? (2.08)
2 2

que, sefor diferenciada com relagdo ao tempo, temos :

%:mm kx X = (MX+kx) X (2.09)

Mas, da equacdo (2.03), sabemos que, comparando com a equagéo
diferencial, temos:

mx+kx = —(c-b)x (2.10)

entdo, substituindo em (2.09), obtem-se:

2
dE _ ¢
P (c—-b)x (2.11)

Esta expressdo mostra que na variagao da energia com o tempo, no caso do
coeficiente de amortecimento positivo (c-b), a energia diminui continuamente e,
como consequéncia, a amplitude eventual mente torna-se pequena.

Por outro lado, no caso de amortecimento negativo, a variacéo de energia
com o tempo € positiva, e como resultado, a energia e a amplitude aumentaréo
continuamente causando a instabilidade do sistema.
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2.3 EXEMPLOS

Vegamos alguns exemplos tedricos, para que possamos entender melhor o
assunto. Os seguintes valores séo dados para um sistema amortecido com um
grau de liberdade.

m =5Kg c=20N8  yo5x3N
m m

A massa é submetida a uma forca que depende da velocidade e pode ser

escritacomo F=Dbx, onde b € uma constante.

Vamos agora determinar a resposta do sistema em dois casos de funcdes
forcantes:

1)- F=50x(N) 2)- F=400x(N)
Entdo temos, a equacdo do movimento (2.03) do sistema abaixo :

mXx+cx+kx =bx

ou

mx+(c—b)x+kx =0

2.3.1 Primeiro caso

Considerando F= 50>k(N) .

Neste caso, a equacao diferencial do movimento é:
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5x+ (20 -50) x+ (5)(10°)x = 0

onde,

m=5;

¢ =-30 (amortecimento equivalente);
k =5x103,

Este € 0 caso do amortecimento negativo, onde temos abaixo a equacéo

caracteristica:

5p2 —30p+5x10° =0

301 [ P
m—5+5ﬂ%)<®®610>

p, = 3+3148

_30_1 2 _ 103
P =202 (30 - (4)(5)(5x10%)

p, =3-3148i
Definindo :

P = —€wy, +iwy
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P2 = —&wn —iuy

onde,

£ = c

2mwy,

Wy :wmll—éz e w, :J%

A solucéo da equacéo diferencial pode ser colocada na forma abaixo,
Shabana (1996).

x(t) = Ae 5ntsen(wyt + @)

Utilizando -éw, =3 e wy =3148, temos:

x(t) = Ae*'sen(31,48t + @)

onde A e @ sdo constantes que dependem das condicdesiniciais.

Adotando as seguintes condices inicials:
t=0; x(0) =xq =1, 5((0) =0.
Temos,

¢=-84°C
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A= ;
sin(—84)

A =-100

x(t) = —1e3sen(31,48t - 84x -
(t) (31 180)

Por causa da funcéo exponencial crescente na solucéo, percebemos que o
sistema é instdvel e 0 movimento € oscilatério com amplitude que aumenta com

o tempo. Vegam nafigura(2.1) e (2.2), o sinal no tempo e o espectro de vibracéo.

RESPOSTA DO SISTEMA

20

10

X(1)

AMPLITUDE
o

~10

-20
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1

t
TEMPO(S)

Figura2.1 — Sina no tempo de um sistema instavel

Aplicando a transformada de Fourier, temos o0 espectro de vibragéo :
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RESPOSTA DO SISTEMA

<
=

AMPLITUDE

0 20 40 60 80 100 120 140

]
FREQUENCIA (Rad/seg)

Figura2.2 — Espectro de vibragdo de um sistemainstavel

2.3.2 Segundo caso

Consideramos F = 400>k(N)

Neste caso a equacdo diferencial do movimento é dada por :

5x+ (20— 400) x+5x10%x = 0

ou

5x-380x+5x10%x = 0
onde,

m=05;

¢ =-380 (amortecimento equivalente);
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k =5x10°.

O coeficiente de x nesta equacdo é também negativo. A equacdo

caracteristica é:

5p2 —380p+5x10° =0

Asraizessao :
380 1 2 3
== 4+ = /(380)% - (4)(5)(5%10
PL="g mJ( )2 - (4)(5)(5x10°)
p, =59,0713
380 1 2 3
=——-"—"4/(380)° - (4)(5)(5%10
P2 =" mJ( )2 - (4)(5)(5x10°)
p, =16,93

Sendo asraizesreais e distintas, a solucéo pode ser escrita como :
x(t) = AjePlt + A ,eP2!
Substituindo as raizes na equagéo acima :

X(t) :A1e59,07t +A2e16,93t
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onde A; e A, sd0 constantes que dependem das condi¢cdes iniciais. A
solugdo neste caso € uma exponencial crescente ndo oscilatoria. A figura (2.3)

ilustra esse movimento ndo oscilatorio :

RESPOSTA DO SISTEMA

500

400

300
X(1)

AMPLITUDE

200

100

0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1

t
TEMPO(S)

Figura 2.3 — Sinal no tempo

Neste caso, 0 sistema ndo oscila e a frequéncia € nula.
Percebemos que oscilagcbes que dependem do préprio movimento s&o
denominadas auto-excitadas. Essas oscil agOes auto-excitadas podem ocorrer num

sistema linear ou ndo linear. No n0sso caso O sistema seralinear.

2.4 ESTABILIDADE E INSTABILIDADE

Quando a amplitude da vibrag&o decresce com o tempo, pode-se dizer que o
sistema é estavel. Se a amplitude da resposta do transiente aumenta
indefinidamente com o tempo, o sistema € dito instavel.

Alguns sistemas podem parecer instaveis para pequenos valores de tempo, e
S80 estaveis para periodos mais longos de tempo.

Nos sistemas estaveis, a quantidade de energiatotal decresce com o tempo e
a perda de energia é dissipada em forma de calor devido ao atrito, neste caso 0

amortecimento é positivo.
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Para 0s sistemas instaveis, a energia precisa ser adicionada constantemente
ao sistema, porque ha um acréscimo continuo na amplitude de vibracdo. Neste
caso 0 amortecimento para sistemas instavels € negativo.

Da Estatica sabe-se que o equilibrio de um sistema pode ser estéavel ou
instével, se a energia potencial tem um minimo ou um Maximo respectivamente.
Sendo V(X) a expressdo da energia potencial de um sistema de 1 grau de

liberdade., podemos dizer que:

2
minimo — ¥ =0e 9V 50 O estabilidade (2.12)
dx dx 2
2
méximo » Y =0e 9V <0 0 instabilidade (2.13)
dx dx2

2
O limite de instabilidade esta em Z—\ZI:O gue separa as regides de
X

estabilidade e instabilidade.

Em um oscilador harmonico ndo amortecido, expresso pela equacéo:

mk+Kx=O

aenergia potencial é dada por:
1.2
ViX)=—=KXx
()=

O equilibrio estaem K = 0. O limite de instabilidade, portanto, é dado por:

—~=Kx=0 (2.14)
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— =K =0 (2.15)

A equacdo (2.14) é sempre satisfeitaem x = 0. A equacdo (2.15) é satisfeita
somente quando K = 0. Em um oscilador harménico, portanto, a instabilidade
implicaem K = 0(ou K < 0).

Fisicamente, K = 0 significa que ndo existe uma mola ou rigidez para
controlar 0 movimento. Uma vez que a massa sgja retirada do equilibrio, ela
nunca mais retornard ao equilibrio. Diremos que estabilidade aqui significa que,
umavez que um sistema é retirado do equilibrio, ele tende a retornar ao ponto de
equilibrio.

Desde que a estabilidade implicaem K = 0, neste caso observamos que:

K
OV :\/%:O

Assim, quando a freqliéncia natural for zero, esta implicito que o sistema
esta no seu limite de estabilidade. Vgam o exemplo e a figura (2.4), vae
somente se 8 for pequeno (para pequenas oscil agdes):

Exemplo 1

kasin 0

Figura 2.4 — Péndulo simples
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As forcas aplicadas sdo 0 peso, a reacdo da mola e as reacbes em O .
Tomando o momento em torno de O e aplicando a LEI DE NEWTON (equacéo
do equilibrio), obtemos:

mL2 8 = -Kasen() x ax cos(d) + mgL sen(8)

ou
éﬂ*&z_g%:
Hn2 L
2
W = Ka2 _9g
L
mL
g_Ka* . . | .y
Set—? implicaem w, = 0, que indica movimento instavel.
m

Isto fisicamente indica que 0 péndulo vagarosamente comecara a oscilar
caindo.

2.5 INSTABILIDADE MECANICA

A instabilidade mecénica se encontra na classe dos fendmenos de vibracoes
auto-excitadas. Os problemas de vibragbes auto-excitadas surgem de forma
espontanea. O aspecto diferencial da instabilidade mecénica é a presenca do
mecanismo de realimentacdo (feedback), entre a estrutura vibratoria e a sua
oscilacdo, componente chave da estrutura ou do processo.

Quando esta malha de reaimentacdo torna-se instavel a amplitude

vibratoria aumenta com o tempo, muitas vezes para niveis destrutivos.
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2.5.1 Como identificar uma instabilidade

A instabilidade mecéanica é identificada através de uma andlise cuidadosa

das caracteristicas vibratérias da estrutura e do equipamento.

A instabilidade mecénicatem as seguintes caracteristicas vibratorias :

1)-Vibrages intermitentes altas

A instabilidade gera uma vibragéo ata em nivels normais. Aparece uma

freqUénciaintermitente.

2)-Afastamento da origem da excitacdo periodica

As forgas aternativas ajudam ou sustentam a instabilidade. A auséncia de

fontes de excitagbes periddicas € um indicador que o problema pode ser instéavel.

3)-A natureza da amplitude vibratéria variando com o tempo

A instabilidade freglentemente aumenta para grandes variacbes das
amplitudes vibratérias. As amplitudes vibratdrias podem aumentar ou diminuir

em uma sequiéncia relativamente rapida.

4)-Frequéncia vibratoria pura ndo sincrona

A instabilidade freglentemente ocorre em freqléncias que ndo sao
multiplos inteiros da velocidade dos elementos rotativos do sistema. As vezes
isso ndo é sempre verdade (como no caso dos rolos da méaquina de papel
“calander barring’ e laminadores, por exemplo)”. A vibragdo ndo sincrona

pode ser um indicativo que o problema ndo € uma ressonancia excitatoria.
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5)-Vibracao sensivel a velocidade, carga, ou outros parametros do

processo

A instabilidade € extremamente sensivel as condic¢es do processo.
A instabilidade pode ser iniciada ou terminada com a mudanca de uma

peguena porcentagem da variavel do processo.

6)-Freqliéncia vibratoria dominante proxima a freqiéncia natural da

estrutura ou acustica

Normamente a instabilidade é freqlientemente associada com a frequéncia

natural da estrutura ou a freguiéncia natural acustica de uma tubul acéo.

2.5.2 Diferenca entreinstabilidade (vibracao auto-excitada) e

ressonancia (vibracéao forcada)

A instabilidade e a ressonancia possuem muitas caracteristicas comuns.

Por exemplo, ambos sdo sensiveis para as condicdes do processo
(velocidade) e ambos ocorrem proximos a freqiiéncia natural do sistema.

Desprezando estas semelhangas, a instabilidade e a ressonancia séo
fendmenos muito diferentes.

A ressonancia é uma vibracdo alta, resultante da freqléncia de excitacéo
proxima ou igual a frequéncia natural estrutural ou acustica. Os problemas da
vibracéo forcada e autoexcita podem ser representados pel os diagramas de blocos
nasfiguras (2.5) e (2.6) :
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i) x(Y)

Excﬁ@géot> Gls) Respogt©>

cstruturo
dinamica
Figura 2.5 — Vibracéo forcada

90 f<t> _ X(t) N
-~ Cxcitag¢ao Cls)

iy Resposto

Estrutura
dingmica
Realimentacdo

Figura 2.6 — Vibragdo auto-excitada

Portanto, a ressonancia € um problema de vibracéo forcada, na qual requer
uma forca alternativa com fregiiéncia proxima a freguéncia natural. A forca é
independente do movimento, quando este é parado.

A ressonancia pode ser eliminada, quando a frequéncia de excitacéo e a
freqUéncia natural sdo suficientemente separadas.

A amplitude de vibracéo € diretamente proporcional a amplitude da forca
excitatoria, assumindo que o sistema € linear. A tabela (2.1), ilustra algumas
diferencas entre ressonancia e instabilidade.
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Tabela 2.1 — Comparagao entre ressonancia e instabilidade

[tem Ressonancia Instabilidade
Amplitude de Vibracéo Funcdo da Excitacdo Funcédo da
Estabilidade do
Sistema
Relacionada com a Primeira Causa Associada
Freguéncia Natural
Origem da Excitacdo Requerida N&o Requerida
Presenca do Mecanismo N&o Sim
Feedback
Vibragdo Sensivel aos Sim Sim
Parametros do Processo
Amplitude de Vibragdo em Sim Possivel. Fungdo da
Funcdo da Velocidade Severidade da
(Rotacdo)/Faixa Instabilidade
Frequéncia de Vibragéo Sub-sincronas N&o-Sub-Sincrona
Dominante
Amplitude de Vibracéo N&o Sim

Varia Significante com o

Tempo

Para melhor compreender essa diferenca, observamos alguns exemplos

préticos a seguir.
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2.5.3 Ressonancia estrutural na pa deum ventilador

centrifugo (estudo decaso 1)

Os ventiladores sdo usados praticamente em todos os ramos de industrias.
S80 aplicados diretamente no processo de producdo e desenvolvimento de
materiais, instalacdes responsaveis pelo conforto ou em equipamentos de
combate a poluicdo do ar. Consequientemente a sua performance interfere sobre
as eficiéncias das empresas.

O exemplo pratico tem os seguintes objetivos:

oldentificar as principais fontes de vibragdes no ventilador;

oMedir as principais frequéncias naturais do rotor do ventilador;

nDiagnosticar a causa das trincas nas péas do rotor do ventilador;

oReduzir ou eliminar o problema das trincas no rotor.

2.5.3.1 Ventilador centrifugo

O ventilador centrifugo € formado por um impulsor (ou rotor), que gira
dentro de uma carcaga em forma de voluta. A carcaga possui uma tubulacéo de
(entrada), paralela ao eixo do rotor, e outra perpendicular a este (saida). Quando
o rotor € acionado, as pas em sua periferia, impelem o ar por centrifugacdo na
direcéo de rotagdo. Deste modo, o ar entra de maneira axial, gira em angulo reto
e através das aletas € impelido na forma radial aumentando a sua velocidade. Ao
deixar o rotor 0 ar ganha energia cinética. Em seguida, através da voluta, sua
velocidade € convenientemente adterada para que ele sga expelido

tangencialmente a voluta
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Asfiguras (2.7) e (2.8) mostram fotos do ventilador centrifugo:

Figura 2.7 - Ventilador centrifugo — lado da entrada

Figura 2.8 - Ventilador centrifugo — lado do acionamento

2.5.3.2 ldentificacdo das principais fontes de vibragtes no

sistema

Pode-se observar na figura (2.9) que as principais fontes de vibracdo no

ventilador sdo: a frequiéncia de rotagéo e suas harmonicas.
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Neste caso, portanto, a principal fonte vem do desbalanceamento do rotor, e
as harménicas sdo provenientes da flexibilidade da estrutura metélica que suporta
0s mancais. Ha um destaque para a quinta harmonica da rotacdo que coincide
com a segunda freguiéncia natural da pa, causando o fendmeno gue chamamos de
ressonancia estrutural, como veremos a seguir.Veja o espectro em escala linear
na figura (2.9), mostrando a predominéancia do nivel de vibragdo em 1x arotagcdo

do rotor.
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Figura 2.9 - Espectro em escala linear

Percebe-se que na figura (2.9) (grafico de cascata), a quinta harmdnica
aparece em destague, com menor intensidade, porque o sinal foi medido no
mancal. Se houvesse alguma maneira de medir na pa do ventilador, com certezaa
quinta harmdnica teria uma intensidade maior, pois ela estd em ressonancia. A
figura (2.10) ilustra o grafico de tendéncia com os niveis de vibragdo em 5x a

rotagcao ao longo das datas de medidas.
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Figura 2.10 - Grafico de tendéncia

2.5.3.3 Determinacéo dos pontos de medidas e dos dados do

conjunto motor-ventilador

A monitoracdo dos motores-ventiladores utiliza o0 conceito de
multiparémetros, ou seja, controla toda varidvel importante que influéncia no
desempenho do equipamento e utiliza a técnica que melhor realca cada tipo de
problema, seja ele mecanico ou magnético.

A andlise de vibracdo dos ventiladores exige medidas proximas a fonte de
vibracdo. Quando as medidas se destinam a um acompanhamento da méaquina, os
pontos deverdo ser marcados e numerados para permitir comparacdes posteriores,
e também, devem ser de facil acesso.

Os pontos de medicdo nos ventiladores sdo tradicionalmente conhecidos,
por estarem preparados pelo fabricante para fixacdo dos sensores. A figura
(2.11), mostra o desenho esgquematico do conjunto motor-ventilador com seus

respectivos pontos de medidas.
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Figura2.11. Esquemado motor-ventilador

Tabela 2.2 — Dados do conjunto motor-ventilador

Dados
Rotor Semi-aberto
Rotacdo do motor 1780 Rpm
Material Aco SAE 2205
Motor de inducéo trifasico 380V
Rotacdo do ventilador 1780 Rpm
Poténcia 200 CV

2.5.3.4 Medicao das principais freqiiéncias naturais do sistema

Para medir as freqiéncias naturais do sistema usamos o “bump test” (teste
de impacto com martelo de borracha), e medimos a resposta em freqiéncia de
vérias partes do rotor. Utilizamos o instrumento BK 2515. A figura (2.12) mostra
o ventilador suspenso por correia flexivel para teste de impacto (suspenséo livre-

livre).



Capitulo 2 - Estudo de fendbmenos auto-excitados em maquinas rotativas

30

Figura 2.12 — Rotor do ventilador suspenso.

A figura (2.13) mostra a posicdo do acelerbmetro neste ensaio.

Figura2.13 - Aceerémetro fixado na pa
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O espectro obtido abaixo contém as principais freqliéncias naturais.
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Figura 2.14 - Espectro em velocidade

As principais freqliéncias naturais obtidas na pa, com resposta ao impacto

naregido de trinca, foram :

70Hz-148 Hz - 274 Hz.

As principais frequiéncias de excitagOes:

29,75 Hz -59,75 Hz - 89,75 Hz — 119 Hz — 148,75 Hz.

Observe gue a frequéncia natural 148 Hz coincide com 5x a rotagéo do

ventilador.
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2.5.3.5 Diagnosticar a causa das trincas nas pas do rotor do

ventilador

A causa principal da trinca nas pas do rotor do ventilador € a fadiga
provocada por altos niveis de vibracdo (deflexdo da pa), no segundo modo de
vibracdo, ou sgja, ha ressonancia no segundo modo (148 Hz), provocada pela
coincidéncia da quinta harmdnica da rotagdo com a segunda freqiiéncia natural

obtida no ensaio. Vegaapatrincada nafigura (2.15):

Figura 2.15 - Rotor com a patrincada

2.5.3.6 Modelo dapacom elementos finitos (ANSY S —versao
estudantil)

Para confirmar esta conclusdo, foi feito um modelo da pa com elementos

finitos, conforme as figuras (2.16) e (2.17).
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Fazendo a animac8o da pa, observamos pontos nodais, que praticamente
mostram o caminho datrinca, vejam os pontos nodais, marcados em vermelho na
figura (2.16).

Figuras 2.16 e 2.17 - Simulagdo da pa no programa ANSY S

As figuras (2.16) e (2.17) mostram a pa vibrando no segundo modo, valor
experimental 148 Hz = 5x rotacdo. Na simulagdo por elementos finitos, foi

considerado o engastamento perfeito entre a pa e a placa (cone) do rotor.
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Portanto, 0 modelo matematico € bem mais rigido que a condicdo real no
rotor, ou sgja, as frequéncias naturais obtidas na simulacéo feita no computador
serdo um pouco mais atas que as medidas (experimentais). Porém, os modos
naturais correspondentes as frequiéncias naturais seréo bem préximas dos reais.

A figura (2.18) ilustra 0 modelo matemético da pa vibrando no segundo

modo. As linhas vermel has representam o engastamento.

ERSLRFRART FREASTARFNTG FERFETTR

Figura 2.18 - Simulagédo no programa ANSY S

2.5.3.7 Solucéo parareduzir ou eliminar os problemas das trincas

no rotor do ventilador

O rotor do ventilador foi balanceado com ato grau de qualidade
(balanceadora dindmica), entdo, reduziu a componente da vibragdo em 1x a
rotagcdo do motor, isto provocando um menor esforgo nos pedestais dos mancais e
diminuindo os niveis de vibragdo- (G 2.5 — 1SO 1940). Mas, o nivel de vibragéo
nafreguéncia 5 x rotagéo (148 Hz) e atrinca continuavam aparecendo.

Para se resolver esse problema de ressonancia e aumentar a vida dos
rotores, usou-se um anel travando as pas do ventilador, reduzindo as vibragtes

na ponta das pas. Normalmente esses rotores abertos, quase sempre apresentam
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problemas de trincas, mesmo ndo havendo uma frequiéncia de excitacdo discreta
(harménicas da rotagdo) coincidindo com alguma fregiiéncia natural, como no
nosso caso. Uma explicagdo para isto, € que a turbuléncia do ar no rotor/espiral,
gera vibracOes aleatérias (que excitam em uma grande faixa de frequéncia),
conseqlientemente teremos provaveis excitagbes em agumas frequéncias
naturais. Por isso ao travar as pas, evitou-se grande deflex&o na parte livre da pa.

A figura (2.19), ilustra o andl travando as pés do rotor:

Figura2.19 - Anel travando as pas do rotor

Depois de travar as pas, realizou-se novamente o teste para a determinagdo
das frequiéncias naturais (bump test), na pa do ventilador e principal mente no aro

embutido. Vejanafigura (2.20), o espectro obtido com o teste de impacto:
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Figura 2.20 - Espectro de vibragéo

No espectro da figura (2.20), notamos que com o travamento das pas

produziu uma diminui¢&o nos niveis de vibracoes.

2.5.3.8 Andlisefina do exemplo préatico

Conclui-se que ao colocar 0 aro travando as pas, mudou a massa, a rigidez,

a geometria e principalmente os modos de vibrar do sistema. Com isso afastou a

freqiéncia natural da fregliéncia de excitagdo. A tabela (2.3) mostra as

freqUiéncias naturais antes e depois do aro ser colocado.

Tabela 2.3 - Comparacdo das freqUéncias naturais

Fn—Antes— Sem Aro Fn—Com Aro
70 Hz 45 Hz
148 Hz 129 Hz
274 Hz 237 Hz

Percebeu-se na tabela (2.3), que a frequiéncia natural (148 Hz) passou para

129 Hz, ndo havendo coincidéncia com b5xrotacdo, portanto, eliminou-se a

ressonancia estrutural e o problema datrinca.
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2.5.4 Vibracao auto-excitada em maquinas de papel e

laminador es (estudo de caso 2)

Nos ultimos anos, a vibracdo de prensas tem se tornado muito importante na
consideracdo de projeto e operacdo de modernas maguinas de papel de ata
velocidade e laminadores de aco ou aluminio. Geralmente maquinas de fabricar
papel e laminadores possuem rolos ou elementos rotativos muito proximos,
consequientemente gerando sinais de vibragdo muito complexos, trazendo muita
dificuldade para uma analise de vibracéo precisa. Os problemas mecéanicos em
méquinas de fabricar papel e laminadores sdo fregluentemente dificeis de se
avaliar, porque os rolos estdo muito proximos um do outro. Os componentes das
méaquinas de papel e dos laminadores que estdo em movimento vibrardo e a
vibracéo total € asoma de muitos componentesindividuais.

Quando a amplitude de vibracdo excede um nivel aceitavel, ela se tornaum
problema sério, freqlientemente afetando o processo de fabricacdo de papel e de
um laminador de uma forma adversa. Isto pode resultar em qualidade reduzida do
papel e da chapa de aco ou aluminio, maior desgaste do cilindro da prensa, vida
encurtada do feltro, diminuicdo global no rendimento da méaquina.

Altas vibrages em rolos tém sido um problema sério em indlstrias de
papel e de laminacdo. Muitos destes problemas sdo devidos ao sistema de
realimentacdo, na qual chamamos de vibrag&o auto-excitada.

Quando a energia em um sistema auto-excitado continua a crescer até ser
equilibrada pela mesma quantidade de energia dissipada pelo sistema devido ao
amortecimento, a vibracdo auto-excitada fixa-se numa vibragéo permanente, com
uma frequéncia proxima a frequiéncia natural do rolo.

Por outro lado, se a quantidade de energia dissipada € menor que a
quantidade de energia adicionada pelo sistema, 0 movimento continuara a

aumentar a energiatotal existente no sistema até facetar os rolos e principal mente
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0 papel ou a chapa. A figura (2.21) ilustra a chapa de um laminador facetada

devido ao fendmeno autoexcitado:

Deformagdo periddica da
estrutura da superficie

Espessura da onda Forma de onda

777777770 G122

Figura2.21 - Chapafacetada

Na vibragdo auto-excitada, 0 movimento tende a aumentar a energia do
sistema, e como consequéncia, a amplitude de vibracdo pode -crescer
drasticamente e 0 sistema por sua vez tornar-se instavel.

O exemplo pratico tem os seguintes objetivos:

» |dentificar as principais fontes de vibragbes na Soft Calandra da
Maguina de Papel;

» Medir as principais frequéncias naturais dos rolos da Maguina de
Papel;

» Diagnosticar a causa das listras ou facetamentos nos rolos da
Maguina de Papel;

» Reduzir ou eliminar o problema das facetas dos rolos.
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2.5.4.1 Rolos de Prensas de M agquinas de Papel

A figura (2.22) mostra os rolos de uma M aquina de Papel:

ROLO
SUPERIOR '

Figura 2.22 - Méquina de papel — detalhe dos rolos superior einferior

Ambos os rolos sdo de ago, e o rolo de baixo tem uma camada de borracha.
O conjunto de rolos é usado para uma compressao fina, alisamento e brilho do
papel, em um processo de ata velocidade. A funcédo das prensas € a remocéo de
agua pela estrutura capilar na compressao da folha. O custo da secagem térmica é
maior que O custo da secagem mecanica, por isso a grande importancia da
eficiéncia das prensas € minimizar o custo do papel acabado. Basicamente a
prensa € formada por dois rolos cilindricos, um de borracha ou ebonite e outro de
material mais duro como granito ou microrock. As maquinas de papel costumam
ter, duas ou trés prensas.
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As prensas trabalham com um feltro que serve de apoio e conducao dafolha
e também para absorver parte da &gua do papel ao passar pelo Nip (linha de
pressao) de prensagem.

A figura (2.23) ilustra um Nip (linha de pressdo) de uma prensa de uma
maguina de papel em sua forma mais simples. Os componentes do arranjo de
montagem consistem em um rolo superior (rolo de granito), um rolo de fundo

inferior (rolo de sucgéo) e um feltro prensado.

Rolo
superior
Marca no
feltro Linha de
/ L pressdo

Rolo <::>
inferior

Figura 2.23 - Componentes da maquina de papel
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A figura (2.24) ilustra o sistema dinamico dos rolos de uma méaguina de

Rolo superior
coberto de
borracha

4 Nip(linha de pressdo)

Rolo inferior

Figura 2.24 - Sistema dinamico dos rolos de uma méaquina de papel

2.5.4.2 Desenho esguemético de outros componentes da maguina

de pape

Podemos também observar no desenho esquemético dafigura (2.25), outros

componentes ou fontes de vibracdo de uma maquina de papel .
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Figura 2.25 - Componentes da méquina de papel

Os céculos de todas as freqUéncias estdo no Anexo A, no fina da

dissertacéo.

O espectro de vibragdo na figura (2.26) mostra a vibragdo no rolo revestido

quando facetas/marcas estdo visiveis sobre o rolo. Observe afrequéncia 90,94 Hz

modulada com a rotacdo do rolo (sdo formadas 26/27 listras na superficie do

rolo). O nivel de vibragdo chegaa 7 mm/s rms.

— w

|/ Waice Bana Lsised

a4

'8 a4
m2 01| 3
1047 Q10 4

a4

5
Ru%aEEs
2

i

Frequence - Hr Valor Global - 7 958

Figura 2.26 - Espectro em velocidade
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2.5.4.3 Medicao das principais frequéncias naturais do sistema

Para medir as frequiéncias naturais do sistema usamos 0 “bump test” (teste
de impacto com martelo de borracha), e medimos a resposta em frequéncia de
vérias partes dos rolos. Utilizamos o instrumento da SKF.As figuras (2.27),

(2.28) e (2.29) mostram os rolos apoiados para teste de impacto.

b b

Figura 2.27 - Teste de impacto na direcdo vertical no rolo superior e inferior

separados

Figura 2.28 - Teste de impacto na diregdo horizontal no rolo inferior e superior

separados
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b b

Figura 2.29 - Teste de impacto nos dois rolos juntos na direcéo vertical

O que se repetia com maior destaque nos espectros, era a freqiéncia natural
90 Hz, principalmente no teste de impacto na direcéo vertical do rolo inferior.
V gja espectro abaixo:

FREQUENCIA NATURAL
90 Hz

Figura 2.30 - Espectro em aceleragcdo
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2.5.4.4 Vibrag0es auto-excitadas na soft-calandra.

Foram analisadas as vibracdes na soft-calandra de uma méaquina de papel,
onde se observou:

o Altas amplitudes de vibragdes nos mancais dos rolos: inferior e superior;

o Vibragdo em um nimero inteiro e multiplo da rotacdo do rolo revestido
por borracha sintética;

o Movimento fora de fase dos rolos na direcéo vertical, isto € um rolo
vibrando contra o outro;

o Amplitudes aumentam com o desgaste, principamente quando o rolo
revestido comega a marcar (barring ou facetamento);

o Altasensibilidade dos niveis de vibracdes com a vel ocidade da maguing;

o Proximidade a uma ressonancia estrutural principal do rolo revestido
(090 H2z);

o Presenca de modul agoes.

As andlises das caracteristicas operacionais e ndo operacionais do conjunto,
foram usadas para identificar a instabilidade do conjunto. Indicadores chaves
como a variacdo da amplitude com o tempo e a proximidade de uma ressonancia,
ou sgja, a frequéncia da vibracdo proxima de uma freguiéncia natural do rolo,
foram decisivos. Neste caso, nenhuma fonte de excitaggo em 91 Hz, foi
encontrada. Contudo, ao contr&rio da maioria das instabilidades, nesse caso a
freqiiéncia de vibragdo é sincrona com uma harménica da velocidade de rotacéo
do rolo. A instabilidade do conjunto esta associada com 0 mecanismo de
feedback entre a vibracdo relativa dos rolos e um padréo compressivo na
superficie do rolo revestido de borracha. Na velocidade de operagdo da méquina
e pressdo correspondente no nip, formase um loop de feedback instavel,
resultando em realimentac&o regenerativa induzindo uma vibragdo auto-excitada

no conjunto.
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No cenario deste feedback regenerativo, a variacdo na compressao do
conjunto no revestimento de borracha (devido a deformac&o do nip) gera forcas
aternativas de separacdo entre os rolos. As forgas alternativas de separacéo
fazem os rolos vibrarem fora de fase (devido a proximidade com uma
ressonancia estrutural).

Como o conjunto vibra, o padrdo de compressdo é reforcado, gerando
maiores forcas alternativas de separacdo, que causam maiores oscilagbes do
conjunto dos rolos; e este processo se repete em loop. Entéo a energia no sistema
(conjunto de rolos) auto-excitada continuard a crescer até ser equilibrada pela
mesma quantidade de energia dissipada pelo sistema devido ao amortecimento.
Se a gquantidade de energia dissipada é menor que a quantidade de energia
absorvida pelo conjunto de rolos, 0 movimento continuara a aumentar a energia
total existente no sistema até quebra-se, no nosso caso facetar. A energia é
adicionada constantemente ao sistema de rolos, havendo um acréscimo continuo
na amplitude de vibragdo, neste o sistema € instdvel com amortecimento
negativo.

O sistema sera estavel quando a amplitude da vibragdo decresce com o
tempo, ou a quantidade de energia total decresce com o tempo e a perda de
energia for dissipada em forma de calor devido ao atrito, neste caso o
amortecimento é positivo.

A vibrag&o continua aumentando com a formacéo de facetas/marcas sobre o
rolo até serem limitadas pela resposta do conjunto.Esta vibrac8o instavel tem
ocorrido numa frequiéncia 26 x rotacéo do rolo revestido, e também quando esta
freqliéncia se aproxima da fregtiéncia natural associada com a instabilidade ( 190
Hz). Infelizmente, esta condi¢do coincide quando a méquina trabalha em sua
velocidade operacional mais comum. O resultado é a formagdo um numero
inteiro (26/27) de listras em forma de picos e vales.

A dinémica estrutural do conjunto envolve a dindmica relativa dos dois
rolos. A trgjetéria do feedback regenerativo inclui um atraso de tempo associado

com uma revolucéo do rolo e com a deformacé&o da borracha sobre o rolo.
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A figura (2.31), mostra o rolo da maquina de papel antes de ocorrer o

fendbmeno auto-excitado (ndo facetado):

KOOy
MAQUINA DE PAPEL

Figura 2.31 - Rolo da méaguina de papel antes de ocorrer o facetamento ou
marcacao

A figura (2.32) ilustra o rolo facetado (marcado), devido a instabilidade do

sistema:

RLO
FACETAMENTO
MAQUINA DE PAPEL

Figura 2.32 - Rolo superior revestido de borracha facetado ou marcado
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Desvios na circunferéncia da secéo reta podem ser causadas pelo fenbmeno
da vibrag@o chatter, saliéncias ou formacoes resinosas, acbes de feltro com

variagdes de espessura, ou acidentais como feltros esmagados.

2.5.4.5 Solucdo parareduzir ou eliminar os problemas das

facetas nos rolos da Maguina de Papel

Existem algumas sugestbes a serem consideradas para solucionar o

problema e/ou aumentar a vida do rolo revestido.

1-Controlar a instabilidade pelas condicdes operacionais do processo.

Controlar a instabilidade através das condicdes do processo significa alterar
pressbes do conjunto e principalmente a velocidade operacional do conjunto.
Cargas muito altas no nip aumentam a compressao no revestimento de borracha e
enrijecem a capa no nip, e consequentemente reduzem a estabilidade do sistema.
Portanto, girar o conjunto com pressdes menores Nos nips, € uma agdo no sentido
corretivo.

A velocidade de rotagdo dos rolos também interfere a estabilidade do
conjunto. A instabilidade existe porque um multiplo da rotacdo do rolo revestido
com borracha esta proximo de uma frequéncia natural deste, fazendo um rolo
“saltar” contra o0 outro. Portanto, evitar a velocidade operaciona atual da
maguina € uma medida corretiva.

Estas solugBes sdo portanto impraticaveis, pois mudariam as condigdes

operacionais para produzir o papel fabricado pela maguina.

2-Modificar a dindmica do conjunto para eliminar a instabilidade.

Mudar a rigidez estatica do rolo, também envolvera, mudancas

consideravels no projeto.
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Usar um revestimento com uma borracha mais macia no rolo, ou sgja,
reduzir a“rigidez de corte’, seria uma agdo corretiva, porém catastrofica tendo
em vista a alta pressdo do nip. Além do mais, uma reducdo na freqiéncia natural
poderia ser prejudicia. Outra solucdo seria aumentar os didametros dos rolos ou a
espessura do revestimento do rolo inferior (utilizar um material mais resiliente),
com isso tornaria 0 sistema estével, acabando com o problema.

Aumentar a rigidez dindmica, € uma solugdo mais viavel. Como ndo se
pretende alterar a massa e a rigidez estética do rolo (pois isto implicaria em
mudar as caracteristicas dimensionais do rolo), deve-se atuar no amortecimento

do mesmo, ou seja, atuar no material do revestimento.

A idéia é aumentar a capacidade de dissipar energia de choque e/ou
vibracdo do rolo, revestindo o mesmo com uma material especial (material
viscoelastico) com amortecimento adicional. Isto ndo significa colocar sobre
o rolo um material mais macio e sim maisresiliente.

Com isso consegue-se aumentar a rigidez dinamica e eliminar a
instabilidade.

2.5.4.6 Andlisefina do exemplo préatico

Para eliminar o problema das facetas nos rolos, foi considerada a solugdo de
menor custo, mudar a rigidez dindmica do sistema, aumentando a espessura do
revestimento do rolo inferior, utilizando um material mais resiliente (absorve
melhor energia a choque).

Percebemos que um dos grandes problemas que ocorrem nas industrias de
papel e laminacdo é o fendmeno auto-excitado, que consequentemente levam a
marcacdo ou facetamento dos rolos e principalmente do produto, aumentando o
custo das empresas e diminuindo a disponibilidades da vida das méaquinas de

papel e laminadores, podendo parar a producéo.
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Sabemos, que a freguéncia auto-exitada (originada do movimento do
sistema) neste caso, esté relacionada com as frequiéncias naturais dos rol os.
Os gréficos de tendéncia e cascata nas figuras (2.33) e (2.34) ilustram o

sistema antes e depois das alteragoes :

ANTESCOM
DEFEITOS
8,502 mm/s

DEPOISCOM
ALTERACOES
1,23 mm/s

3 12-FE%-02 11:00:00

ANTESCOM
DEFEITOS
90 Hz

DEPOISCOM
ALTERACOES
90 Hz

Figura 2.34 - Gréfico em cascata
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Os espectros de vibragdo nas mesmas escalas nas figuras (2.35) e (2.36)

mostram o sistema antes e depois das alteracoes :

ANTES- COM DEFEITOS
NIVEL DE VIBRACAO NA
FREQUENCIA (90 Hz) — 6,870 mm/s

PRESENGA DE MODULAGCOES

Figura 2.35 - Espectro de vibracéo em velocidade antes das alteracoes (rolos
facetados)

DEPOIS—-COM ALTEBAQC)ES
NTVEL DE VIBRACAO NA
FREQUENCIA (90 Hz) — 0,013 mm/s

NAO APRESENTA MODULACOES

Figura 2.36 - Espectro de vibragcdo em vel ocidade depois das alteractes
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Observamos que ao redlizar as ateracBes o alto nivel de vibracdo na
freqiéncia 90 Hz desapareceu, portanto, o sistema tornou-se estavel acabando
com o fendmeno de vibrac&o autoexcitada.

2.5.5 — Vibracéo auto-excitada em maquina ferramenta

(tornos eretificas) — estudo de caso 3

O fenémeno de vibracédo auto-excitada também pode ocorrer em méaquinas
ferramentas, principalmente em tornos e retificas. Em tornos essa instabilidade
ocorre com a interacdo da peca e da ferramenta, ja em retificas entre o rebolo e a
peca usinada. As figuras (2.37), (2.38), (2.39) e (2.40) ilustram exemplos de
tornos eretificas :

Polia variavel
l:l Digmetros
™~ Polia 1:225
Polia 2:325
Perimetro:1820

29 82 93 39

82 100 62

82 36 26

Cilindro superior
Ponto Ponto 1 (usinando)
1 Rolamento: INA 81228M

=

Figura 2.37 — Desenho esquematico de um torno (parte superior)

Anel usinando
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Anel

: Usinando

Cardan

Cilindro inferior
ponto 2 (usinando)
Pogto Rolamento—INA 81228M
82 36 26

Figura 2.38 — Desenho esquematico de um torno (parte inferior)

Figura 2.39 — Retifica onde ocorreu

RETIFICA KATAOKA

o fendbmeno auto-excitado




Capitulo 2 - Estudo de fendbmenos auto-excitados em maquinas rotativas 54

REBOLO

Figura 2.40 — Retifica— detalhe do rebolo

A figura (2.41) ilustra o sistema dindmico da peca trabalhando e da

estrutura da ferramenta.

Peca trabalhando e estrutura
da maquina ferramenta

uo

NN\

Figura 2.41 — Pega trabal hando e estrutura da méquina ferramenta
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Quando o sistema se encontra estavel, a energia dissipada em forma de
calor, devido o atrito da peca e da ferramenta, € maior que a energia adicionada,
portanto, a forca de corte € pequena, e o conjunto provavel mente trabalha dentro
das condicdes de processo estabelecidas pelo fabricante (velocidade de corte,
avanco etc....).

Quando esse mesmo sistema trabalha com as condi¢des de processo fora
dos padrbes estabelecidos pelo fabricante (por exemplo, velocidade de corte
menor, ou sgja, trabalha na regido de instabilidade) o sistema comecga a ganhar
energia, a forca de corte e a vibragdo aumentam, e chega em um determinado
momento que a freqliéncia auto-excitada coincide com a freguiéncia natural da
ferramenta, tornando o sistema instavel e conseglientemente marcando a peca e
prejudicando a qualidade do produto.

A figura (2.42) ilustra a peca marcada devido ao fendbmeno auto-excitado :

PECA MARCADA
(TREPIDADA)

_— .

Figura 2.42 — Peca marcada devido a vibragdo auto-excitada

A vibragdo comega como do tipo auto-excitada e aparece na frequéncia
natural , ocorrendo perda da estabilidade do torneamento. Depois que o anel fica
marcado no primeiro giro, forma-se uma circunferéncia dentada (como se fosse

uma engrenagem), em seguida, a vibracao fica sintonizada nesta fregquéncia.
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Neste instante a vibragcdo passa de auto-excitada para uma vibracéo do tipo
forcada (em ressonancia) e modulada.

A frequéncia portadora € igual a0 produto do numero de cristas pela
rotacdo da arvore, que coincide com a frequéncia natural medida. S0 geradas
harmonicas desta frequéncia, indicando que o sina é pulsante. Essa modulagéo
ocorre devido a falta de rigidez flexional do torno. Quando a ferramenta forca o
anel, ha uma flex&o dinamica grande. Com isto, a ferramenta varia sua forca de
corte (pulsando), em seguida trepida e comegca a vibragéo chatter. Com a
trepidacdo o torno é excitado na freqiéncia natural, e o processo € iniciado. A
continuagéo do processo € igual ao descrito acima. Portanto, o torno tem uma
instabilidade para esse processo de usinagem (relacionadas com altas forcas de

corte).

2.5.5.1 Andisefinal do exemplo prético

As sugestfes para eliminar esse problema s&o:

1- Amortecer a vibragdo dissipando a energia no porta-ferramentas e da
ferramenta, introduzindo um amortecimento no porta-ferramenta (placa de
borracha), todos os niveis de vibragéo ficam reduzidos,

2- Utilizar absorvedores;

3- Mudar as condicdes do processo e outros (essa sugestdo foi feita no

exemplo prético da Maguina Ferramenta, e eliminou o problema).
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CAPITULO 3

DETERMINACAO DE FREQUENCIASNATURAIS
ACUSTICAS

3.1 INTRODUCAO

Uma determinacdo rigorosa de freqUéncias naturais aclsticas de um
sistema tubular normalmente € dificil. Contudo, estimativas aproximadas
podem ser feitas com base nos resultados, aplicando algumas configuragtes
simples.

Em geral, os textos tedricos e classicos de vibragbes acusticas sdo de
dificil interpretacdo e ndo ddo um resumo real de analises e aplicacbes de
vibracdo em engenharia. Como referéncia pode-se citar os trabalhos sobre
vibracdes acUsticas de Den Hartog (1960), Timoshenko (1954) e Munjal
(1987) e outros.

3.2 TUBO DE ORGAO E RESSONADORES

O tubo de 6rgéo é um tubo com uma grande relagéo entre comprimento
e diametro, de maneira que o movimento do fluido (ar) dentro do tubo sga
essencialmente unidimensional.

Nestes tubos as maiores incognitas aclUsticas sdo as condicBes de
contorno. Geralmente, as condi¢des de contorno nas duas extremidades sdo

consideradas como extremidade aberta ou extremidade fechada
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Numa extremidade fechada, a variacdo de pressdo € maxima e este ponto
indica um nd. Numa extremidade aberta, a velocidade € maxima e
semelhantes pontos sdo denominados ventres. Pelo fato de uma
extremidade do tubo estar geometricamente aberta, ndo quer dizer que ha
sempre um ventre nesta ponta. As designactes fechada e aberta sdo, em
geral, estritamente aplicaveis no sentido acustico.

As frequiéncias naturais longitudinais para um tubo com ambas as pontas

fechadas, formam uma escala harménica, vejam asfiguras (3.1) e (3.2) :

Figura 3.1 — Tubo com ambas as pontas fechadas
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Figura 3.2 — Tubo com ambas as pontas abertas

2L 2L 2L

Periodo (em segundos) = —;—;—:etc

(em seg ) C 2C 3C

Freguéncia (em Hz) = £;§;£;etc
2L 2L 2L

Onde,

C = velocidade do som no fluido, em m/s;

L = comprimento do tubo, em m.

No ar, a velocidade do som, em funcdo da temperatura (°C), é

aproximadamente:

C = 20/t + 273 (m/s) (3.01)
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As freguéncias naturais para um tubo com uma ponta fechada e a outra
aberta, formam uma escala harménica (com auséncia de harmonicos

constantes), como observa-se nafigura (3.3):

fy

fo

f3

Figura 3.3 — Tubo com uma ponta fechada e a outra aberta

n:%;%;%;qc (3.02)

Para um tubo aberto em ambas as pontas, os periodos naturais sdo 0s
mesmos gue para um tubo fechado em ambas as pontas.

Convém lembrar que nem sempre € facil decidir se uma ponta
fisicamente aberta pode ser considerada “aberta’ nas consideracbes
acusticas.

Em vista disso, o valor do comprimento L nas equagOes acima pode

diferir, de algum modo, do comprimento fisico real.
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3.3 RESSONADOR DE HELMHOLTZ

E constituido de uma cavidade na qual o ar confinado atua como uma
mola que é forcada para dentro e para fora, através do gargalo, pelo fluxo
periodico de ar (que atua como massa).

Geralmente a cavidade e o tubo de uni&o precisam ser projetados para se
sintonizarem (ou ressonarem) em uma dada fregiéncia, o que torna o
dispositivo atamente seletivo. O ressonador € muito Util em baixas
freqliéncias onde o controle de ruido € sempre problemdtico.

Apesar deste ressonador ser efetivo em uma banda muito estreita de
freqiiéncia, o pico de eficiéncia pode ser alargado para abranger outras
freqUéncias, forrando-se a cavidade com material forro absorvente, tal como
|&de vidro.

Pode-se também usar uma série de ressonadores para abranger umafaixa
mais larga de freguéncia.

Ent&o, um ressonador € essencialmente uma cémara com um pescogo,
considerado como um simples sistema massa-mola.

O pescoco vibra como uma massa solida, enquanto 0 ar na camara €
alternadamente comprimido e rarefeito.

A figura (3.4) ilustra o Ressonador de Helmholtz :

Volume 'V

Flux

O?’
~

Figura 3.4 - Ressonador de Helmhotz
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Se forem desprezadas as perdas devidas aos movimentos viscosos dos
gases através da abertura da cavidade, baseadas nas suposi ¢cdes adotadas por
Rayleigh (1945), a equacdo basica do periodo natural fundamental do

ressonador sera:

Periodo(s) T = 21 | VL (3.03)
CVA
Ou,
. C A
Fregiéncia(Hz)f,_ = — |- 3.04
reqiéncia(Hz)f vy (3.04)
Onde,

C = velocidade do som no fluido, m/s;
V = volume da cadmara, m®;
L = comprimento do pescoco, m;

A = érea da secdo transversal do pescoco, m?.

A figura (3.5), ilustra um ressonador.

———-— A=Area do pescogo

‘ L

Figura 3.5 Ressonador
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Tomando-se a equagdo (3.04) para um ressonador de Helmholz de
“longo” pescoco, ou sgja,

L >> %H (3.05)

amais geral solucdo dada por Rayleigh (1945) é:

(3.06)

o termo p foi denominado por Rayleigh (1945) como condutividade
acustica.

Ent&o,

P :2£ ’1 (3.07)
n V(L+§M)

Se L >>%ﬁ , a solucdo se reduz ao que é dado pela equacio

(3.04). Por outro lado, se L << %\/m , entéo
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C |2 |A
fo=—.=a= 3.08
n on\vimnm ( )

Este € 0 caso de uma*“ cavidade ressonadora’”.

2
Para um tubo circular, aberto, de didametrod , A :%. A equacdo da

“cavidaderessonadora’ torna-se:

C |d
=—.|— 3.09
n  a2m\v ( )

desde que, t << % , ondet € a espessura da parede da cavidade.

Finalmente, para uma cavidade ressonadora esférica, tomamos

i =C [6d_5C ﬁ (3.10)
2D VD DVD

onde, d e D devem ser os didmetros da cavidade aberta e da camara
esférica, respectivamente, desde que, % <<1.

Em gera, num ressonador Helmholtz, a dimensdo representativa do
pescoco é suposta ser muito menor do gque a dimensdo representativa da
camara (ou cavidade). Um importante parametro de conexd com o0s

resultados acima € 0 “ comprimento da onda”,

A=< =Y (3.11)
fn 1
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Todos os resultados acima confirmam que o comprimento de onda A é
maior (duas ou trés vezes, pelo menos) que a maor dimensdo linear
representativa da camara. De modo que, se assim ndo for, os resultados
dados pelas equacdes (3.04) e (3.11) ndo serdo corretos.

Contanto que 0s pescocos nNdo estejam demasi adamente proximos.

Para modelagem de ressonancia acustica em tubulagbes considerando
varios graus de liberdade, recomendam-se as referéncias, Pote e Kelkar
(2001), Griffin, Lane e Huybrechts (2001), Munja (1987), Albert e
McGinnis (1952).

Se 0 sistema puder ser considerado como consistindo somente de “ tubos
de 6rgéo”, para ressonadores as formulas anteriores satisfazem. Convém
lembrar que qualquer coincidéncia dessa frequéncia de pulsacdo com uma
freqUéncia natural acustica da tubulagéo, tipo tubo de 6rgéo ou ressonador,

deve ser evitada, como veremos no capitulo 4.



Capitulo 4 — Vibrag&o auto-excitada induzida por ressonénciaacisticaemum g7
sistema de ventilacéo

CAPITULO 4

VIBRACAO AUTO-EXCITADA INDUZIDA
POR RESSONANCIA ACUSTICA EM UM
SISTEMA DE VENTILACAO



Capitulo 4 — Vibragédo auto-excitada induzida por ressonancia acustica em um  ¢g
sistema de ventilagao

CAPITULO 4

VIBRACAO AUTO-EXCITADA INDUZIDA POR
RESSONANCIA ACUSTICA EM UM SISTEMA DE
VENTILACAO

4.1 INTRODUCAO

Neste capitulo serd apresentado um modelo de vibragdo com um grau de
liberdade de um sistema mecanico. Este modelo descreve o comportamento de
uma onda de fluxo auto-excitada em um sistema de ventilacdo onde a vazao ¢
uma variavel dependente do tempo. Este modelo considera uma queda de pressao
significativa em um grande volume, que age como mola; uma massa de gas
associada ao tubo, que age como inércia; e de perdas secundérias e atrito na
tubulacdo que agem como um amortecedor. Também estuda a estabilidade do
sistema quando a inclinacdo da curva de desempenho for negativa, e sua
instabilidade, quando a inclinag¢ao da curva do ventilador for positiva.

Os ventiladores sdo usados praticamente em todos os ramos de industrias.
Sdo aplicados diretamente no processo de producdo e desenvolvimento de
materiais, em instalacdes responsaveis pelo conforto e em equipamentos de
combate a polui¢ao do ar. Conseqilientemente a sua performance interfere sobre
as eficiéncias das empresas.

Este capitulo mostra um modelo de pulsagao simples de uma onda de fluxo
auto-excitada em um ventilador que, em uma determinada vazao critica, a

freqiiéncia de pulsacdo coincide com a freqiiéncia natural acustica, gerando uma
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ressonancia acustica. Portanto o modelo se baseia em um ressonador de
Helmholtz.

A proposta deste capitulo resume-se em estudar esse fenomeno vibratorio
auto-excitado, que pode trazer graves problemas aos dutos e principalmente ao
funcionamento do conjunto e pode também gerar vibragdes perigosas que sao
relacionadas com a instabilidade do fluxo, excitando ressonancias acusticas no
sistema. Se o ventilador estiver trabalhando com filtros anti-polui¢do, por
exemplo, o ar insuflado pode langar residuos na atmosfera, prejudicar o meio
ambiente, e pode acarretar até multas severas a empresa. Aliado ao fato de que as
empresas gastam uma soma consideravel para o controle de poluicao do ar, ¢ de
extrema importancia que haja um bom sistema de monitoragao, controlando a
vibragdo, a pulsagdo de ar e principalmente as pressdes dinamicas das ondas
auto-excitadas desses sistemas de ventilagao.

Com o uso desse modelo e a utilizagao das andlises de vibragdo, pressao,
corrente e temperatura, as empresas poderdo ter um maior dominio € maior
disponibilidade do conjunto motor-ventilador.

Quando o ventilador estd instavel e vibrando severamente, o consumo de
poténcia medida no motor ¢ muito grande. Esta condicdo de instabilidade ¢ tao
severa que cria na saida do sistema (chaminé) vortices em forma de fumaga com
residuos poluentes.

Este capitulo tem os seguintes objetivos:

1- Modelar o comportamento termo-acustico de uma onda de fluxo auto-
excitada em um ventilador centrifugo. Utilizar um modelo que envolva a curva
de comportamento pressao x vazao de um sistema ventilador-dutos;

2- Desenvolver equacdes que representem o modelo teodrico utilizando a
equacdo da vazao dinamica devido a instabilidade ou pulsa¢do do fluxo, usando a
lei do gas ideal, a equacdao do impulso linear para um fluxo instavel e o principio

da conservacao de massa.
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4.1.1 Ventilador centrifugo

A figura (4.1) mostra o ventilador (exaustor) centrifugo existente no

laboratorio da Universidade Federal de Itajub4, utilizado neste trabalho.

Figura 4.1- Ventilador centrifugo

4.1.2 Desenvolvimento do modelo tedrico (estabilidade do

sistema de fluxo)

A instala¢ao formada pelo ventilador (exaustor), grande camara (1) e o tubo

(2), sao mostradas no esquema da figura (4.2).
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Camara+Pescoco=Ressonador

~

.

K ‘ Ventilador

Figura 4.2- Esquema do ventilador

A figura (4.3) mostra o volume de controle da se¢do do tubo.

Figura 4.3 - Sec¢do do tubo

Na figura (4.3) tem-se:

= Vc = Volume de controle;

* V, = Volume de um sistema grande.



Capitulo 4 — Vibragédo auto-excitada induzida por ressonancia acusticaem um 72
sistema de ventilagao

Hipdteses utilizadas na modelagem:

vi = v, (velocidades);

Po = P = P2 (massas especificas).

Variagdo pequena da velocidade;

Pressao relativa na descarga (P; = 0).

E necessario determinar as equagdes para uma grande cimara que
relacionam a variagdo de pressao no tempo e densidade para a entrada e saida de
uma vazao de fluxo. Estas equagdes foram desenvolvidas como segue.

A lei de um gas ideal € a base para o calculo das mudangas ou variacdes de

pressao que ocorrem em grande volume ¢ dada por:

_gp @K

Pl:DioK | (4.01)
P0 O

Onde,

P, = Pressdao Absoluta na entrada da secao;

P, = Pressao Absoluta na saida da secao;

» K = Constante adiabéatica (para o ar = 1,4);

P, = Pressdao do meio que age em toda fronteira;

Po = Densidade do meio que age na fronteira;

p; = Densidade na entrada.

A variagdo na pressao com relagdo a densidade € obtida da equagao (4.01)

por diferenciacdo, Wylen e Sonntag (1976), e fazendo p, = p;, tem-se:
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dpy Po \ K-1 g0 -2

———=K(— OK(—)=C 4.02
dpi pOK)Pl (PO) (4.02)
Onde,

= C = Velocidade do som.

A equagdo (4.02) ¢ valida para pequenas variagdes de pressoes, onde C € a
velocidade da onda acustica (velocidade do som).

Desde que a variacdo de massa no tempo dentro do grande volume ¢ dada
pela equagdo da continuidade, a variagao de massa instantanea ¢ dada por Wylen

e Sonntag (1976):

dMvC
dt

+YM2-YM; =0 (4.03)

Para a massa do sistema, pode-se escrever que:

M1 =Qqp, (4.04)
M2 =Qyp, (4.05)
Onde,

» Q; =Vazao na entrada;
* (Q, =Vazao na saida;

» P, = Densidade na saida.
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sistema de ventilagao

Substituindo as equagdes (4.04) e (4.05) em (4.03) e, considerando também

a aproximagdo Py = P;= P», a razao de variagdo de massa dentro do grande

volume fica na forma:

dM dMj dM»>
= - 0 - 4.06
&t ( &t )= ( m ) Upp(Q1 —Q2) (4.06)
e a variacao de densidade no tempo, considerando V| constante, sera:
dM
P1 v, ( )
Dividindo a equagdo (4.07) por dt, temos:
dop _ 1 dM (4.08)
dt vy dt
Substituindo a equacao (4.06) em (4.08), obtem-se:
dpy _ 1 dM. _ Po (4.09)

E = (V—l)(T) = (V—l)(Ql -Qjp)

Multiplicando por dp; em ambos os lados, organizando, a variagdo de

pressdo no tempo torna-se:

it dp,  dt
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Substituindo a equacao (4.02) e (4.09) em (4.10), vem:

2
P, dP dp; _ CPpy
" _(dpl)( il v, )Q —Q3) (4.1D)

Agora, as equagdes da dindmica do tubo precisam ser desenvolvidas usando

as equagdes da quantidade do movimento linear, Wylen e Sonntag (1976):

= - ov
> F=pQ(v, V1)+{,p1(6t)dv 4.12)

O volume de controle da secao reta do tubo mostrado anteriormente, onde
A ¢ a area da secdo reta, L; ¢ o comprimento, T € a tensdao de cisalhamento, S ¢ a

area de cisalhamento (Ttx d x L), e P;A sao as forcas nas extremidades.

Como consideramos a aceleragao (3—:) 00, logo:

ov
p1(—)dv=0
TP
Reagrupando a equacao da quantidade do movimento, temos:

Onde,

= v, = Velocidade inicial do fluido;

= v, = Velocidade final do fluido;
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= Q=Vazio.

Por outro lado, temos que as forgas podem ser definidas na forma:

Fatrito =St F| = AP, ; Fy = APy

Onde,

= S = Area da superficie de cisalhamento;

»F, e F, = Forcas aplicadas nas extremidades e T = Tensao de cisalhamento;

. A = Area da secdo reta.

Substituindo as for¢as na equagao (4.13) e arranjando:

A
P =Py = (e Sy 4 PIOAY
A A (4.14)
AVOL
= 4.15
Q=—1 (4.15)
Onde,

» AVOL = Variagao do volume;
= Av = Varia¢do da velocidade;

= t=Tempo.

Substituindo a equagdo (4.15) em (4.14) :

AVOL
At (4.16)

S.. P
Pl =Py =(r-0)+ AV
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Sendo,

AVOL=AL,

Onde,

= [, = Comprimento do tubo.

Logo a equagdo (4.16) pode ser escrita por:

P P, = (r%) +p1Ll(%) 4.17)
Ou,

P, =P, =APf +APd (4.18)
Onde:

S
APf =(z X) ¢ a perda de carga por atrito.

Ou de acordo com Fox e Mc Donald (1988), esta equagdo pode ser escrita

na forma;

;7 L, v2 O
APprl D(1—+f—— (4.19)
E 2 d 2 E

dv
APd =pyLy ()
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Sendo,

2
K, VT =Perda de carga localizada

Ll V2

f 45" Perda de carga do duto

Onde,
= f= Fator de atrito do tubo;
= d = Diametro do tubo;

= K, = Coeficiente de perda secundaria.

A segunda parte da equagdo (4.17), ¢ denominada de perda de carga

dinamica, devido a variacao de pressao,
APd =p,L, (&) (4.20)
P 1% :

Substituindo as equagdes (4.20) e (4.19) na (4.18), temos:

O V2 L, 20 d
_ _ 1V A%
AR P gy (4.21)
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Sendo, v = Velocidade média do fluxo no tubo (Q/A)

(&

|
>0

dv_Q
dt A

Substituindo as equagdes na equagdo (4.21), vem:

p, P, =11 Q’ EK S =N )
1 "R =y i O Gy
AT D - (4.22)
Onde o parametro de atrito efetivo do sistema ¢ dado por:
. Po \H Lo
=C_ K+ 1
2A- O O (4.23)
E a inércia efetiva do sistema ¢ dada por :
!
A (4.24)

Substituindo as equagoes (4.23) e (4.24) em (4.22) e levando que py = Py,

tem-se:

2 gl
P —Pp =f1Q7 +MQ (4.25)

A equacdo abaixo descreve o aumento da pressdo do ventilador (exaustor)

em funcdo da vazao:
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APt = P3 —P2 = AP(Q) (426)

Onde,

= P;_Pressdo na descarga;
= AP = Variacao de pressao;

= AP(Q) = Fungdo de desempenho do ventilador ( definido na figura (4.4)).

Finalmente, estas equacdes devem ser combinadas. Para fazer isto, as

equagdes (4.25) e (4.26) devem ser diferenciadas com relagdo ao tempo.

( ) (—) 2f1QQ+MQ
(4.27)

dPy

sz) DAP(Q) L,

( Joq B (4.28)

¢

@) termoaaA—P ¢ a inclinagdo da curva do ventilador (figura (4.4)). Sendo,

dp
d_t3 =0 desde que P; ¢ assumido como sendo a descarga na pressao atmosférica.

Substituindo a equacao (4.11) e (4.28) na equagdo (4.27), e ordenando, tem-

S€:

2 2
dAPQ),) 5, £P0 - EP0 (4.29)

MQ+@AQ - o v v
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Definindo-se o parametro de amortecimento efetivo do sistema na forma:

[DAP(Q)O]

4.30
150 1 (4.30)

D=2f1Q—

Substituindo-se a equagao (4.30) na (4.29), obtem-se a equacao diferencial

analoga a da vibragdo de um sistema mecanico com um grau de liberdade:

MQ+DQ+ (2 200 =220y,
Vi Vi

(4.31)
DQ =Forca de amortecimento.

M Q =Forga de inércia

2

C

AQ =For¢a de mola
Vi

2
QQIZ Forca de excitacao
Vi
C2 p
K= 0= Constante de mola
Vi

A equacao diferencial (4.31) tem forma semelhante a equacdo de vibragao
de um sistema do tipo massa-mola-amortecimento com um grau de liberdade. A

vazao Q ¢ a varidvel da vibragdo. A freqliéncia natural Wn ¢ dada por:



Capitulo 4 — Vibragédo auto-excitada induzida por ressonancia acusticaem um g
sistema de ventilagao

K
M Vi Vil (4.32)

que ¢ a mesma obtida para o ressonador de Helmholtz.

O fator de amortecimento efetivo do sistema pode-se ser determinado por:

Onde,

= C = Coeficiente de amortecimento;

= (Cc = Coeficiente de amortecimento critico;
= ¢ =Fator de amortecimento.

Donde o fator de amortecimento sera:

D
2Mmn

E= (4.33)

Substituindo as equacdes (4.30) e (4.32) em (4.33), tem-se:

dAP(Q)
dQ
IMC2A

(2f1Q - )ViL

é_

A freqiiéncia natural amortecida sera:

Wy =wny1 _§2
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Ou ainda,
2
D
Wi =W 1l-— (4.34)
47 a2 2
n
Para avaliar a estabilidade da equagao, temos :
Q(t) = Qs +Qp(t) (4.35)

Substituindo a equagdo (4.35) em (4.31), e considerando Q,=Q; ¢

Q()=Q; +Q, (1) =Q(V); tem-se:

MQp+Dg Qp+(C2P0)qp =0 (4.36)
Vv
I

Para que o coeficiente de amortecimento equivalente da equacao diferencial

(4.36) seja constante e tenha solug¢do linear, vamos considerar Q =Qg s6 na

equacdo (4.37), assim sendo, temos:

0AP(Qg)

(4.37)

O termo da equagdo (4.37) € o coeficiente de amortecimento equivalente a

vazao Qs;

A solugdo transiente da equacao (4.36) ¢ da forma Almeida (1999):

_(Dis)t
Qp(t)=Qpe M sin(wyt-9) (4.38)
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onde Q e @ sdo constantes que dependem das condigdes iniciais.

Aplicando as condigdes iniciais:

t=0 ; QP(0) =QPy; QP(0)=0.

Onde,

@ = arctan g(

)

J1-&2
3

sin@= 1-82

cos@=¢

QP

J1-82

Qp =

Arranjando a solugdo da equagdo diferencial, temos:

(S,
e 2M " sin(wgt + @) (4.39)

QR
1-¢&2

QP(t) =
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Substituindo a equagdo (4.39) em (4.35), temos a resposta do sistema

(pulsagdo):

~Dbs.,
Q(t)=Qg + QP02 e( 2M ) sin(wgt + ) (4.40)
1-¢

onde QP, ¢ a perturbacdo inicial dada no sistema, por exemplo, 20% de

Qs-
4.1.3 Operacao do ventilador centrifugo

A figura (4.4), ilustra a curva de performance de um ventilador centrifugo.
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i ui]
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500 — 1600 : | | | | | : n40  — ssoooo
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G [m*3fs]

Figura 4.4- Curva do ventilador para rotagdo constante

A equacgao (4.40), mostra que quando o Ds >0 (positivo) a variagdo da

vazado, € consequentemente tanto a pulsacdo de pressao como a vibragdo caem

exponencialmente para um valor estavel. Portanto onde a curva de performance

do ventilador da figura (4.4) tem inclinagdo negativa (ponto N),

estabilidade do sistema. O sinal no tempo na figura (4.5) a seguir,

tem-se

mostra o

comportamento do fluido nas condi¢des estaveis, ndo ocorrendo ressonancia

acustica.
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PULSACAO X TEMPO

PULSACAO
‘ Q
N
wn

TEMPO

Figura 4.5- Sinal no tempo (Ds>0)

Quando Ds <0 (negativo) da equagao (4.40), ou seja, para qualquer
perturbagdo na vazdo, a vazdo ira crescer exponencialmente. A curva do
ventilador tem inclinagdo positiva (ponto P). Entdo para qualquer variagdao da
vazdo, o ponto ao longo da curva do ventilador se deslocard de N para P,
tornando o sistema instavel, acarretando uma excitacdo da onda ¢
conseqiientemente a ressonancia acustica. Portanto, as estruturas terdo grandes

niveis de vibragao.

As figuras (4.6) e (4.7) mostram essa ressonancia acustica:

PULSACAO X TEMPO

PULSACAO
S}

t
TEMPO

Figura 4.6- Sinal no tempo (Ds<0)
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PULSACAO X TEMPO
100
50
@)
S
< Qi
z XU
—
=}
(=
=50
=100
0 5 10 15 20 25 30
t
TEMPO

Figura 4.7- Sinal no tempo (Ds<0)
A figura (4.8) ilustra quando o Ds>0 (vermelho) e o Ds<0 (azul):

PULSACAO X TEMPO

Figura 4.8- Para Ds>0 e Ds<0

4.2 — CONCLUSAO

Quando um ventilador estd operando na sua zona de instabilidade podera
causar a pulsacdo nos dutos. Portanto a operagao a esquerda do ponto P nao ¢
recomendada, pois, poderd resultar em ressondncia acustica, vibracdo e
principalmente instabilidade no sistema.

Neste caso a solugdo ¢ reduzir o fluxo do ar por meio de registro, em certos
ventiladores podera ser possivel reduzir o didmetro do rotor, diminuindo assim o

fluxo de ar e permitindo a abertura dos registros do sistema.
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Existem também a possibilidade de adicionar-se um sistema de recirculagao
do ventilador que permite uma sangria a vazdes baixas, deixando desta maneira
que o ventilador se desloque da zona de instabilidade, acabando com a
ressonancia acustica.

Outra maneira ¢ utilizar um controle na entrada das pas, aumentando as
condicdes de perda secundaria, de forma que o Ds fique positivo, diminuindo a

variagao de fluxo.
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CAPITULO5

COMPROVACAO EXPERIMENTAL
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CAPITULOS5

COMPROVACAO EXPERIMENTAL

5.1 INTRODUCAO

O trabalho experimental desta dissertagao foi realizado nas dependéncias da
UNIFEI (Universidade Federal de Itajuba), no ventilador centrifugo GEMA do
laboratério de Maquinas Hidraulicas do IEM (Instituto de Engenharia Mecanica),
tendo como principais objetivos,

e Simular varias condi¢oes de funcionamento do sistema, mostrando a
sensibilidade dos parametros fisicos envolvidos, bem como a determinagdo do
ponto critico onde a ressonancia acustica ocorre por auto-excitacao;

* Tragar as curvas caracteristicas do ventilador (AP x Q) caracteristicas
para rotagao constante, nos permitindo uma analise das suas possibilidades;

* Realizar uma andlise espectral e temporal da vibracdo, na zona de
estabilidade e instabilidade da curva do ventilador, comprovando a ocorréncia do
fendmeno auto-excitado;

» Comparar os resultados tedricos e experimentais.

5.2 ESQUEMA DO BANCO DE ENSAIO

Realizou-se o ensaio, para uma rotagdo constante, do grupo composto de
um motor elétrico - transmissdo por correias - ventilador centrifugo GEMA,

fazendo o levantamento das curvas caracteristicas da diferenca de pressdo total,
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poténcia hidraulica, poténcia de eixo do ventilador e rendimento total do
ventilador pela vazao( AR, ,P,,P.,n,) x Q.

O banco de ensaio ¢ composto de um ventilador centrifugo (V), acionado
por um motor elétrico (Me) através de correias (C). O ventilador succiona o ar da
atmosfera e o devolve a atmosfera através de sua linha de pressdo. Na linha de
sucgdo tem-se uma placa de orificio (P)) para medir a vazdo volumétrica (Q),
através de mandmetro de colunas de 4gua (1). A pressdo estatica em 1 ¢ medida
através do anel piezométrico (Ap;) no mandmetro de colunas de agua (2)
enquanto que a diferenca de pressao estatica entre 1 e 2 ¢ medida no manometro
de colunas (3).

As rotagdes do motor elétrico (n,,) € do ventilador (n,) sdo medidas através
de um tacometro de ponta, para o calculo da poténcia elétrica foi utilizada uma
equacgdo que se encontra no Anexo B (no final da dissertagdo), pois os valores
obtidos para corrente elétrica através do amperimetro de alicate estavam
incoerentes.

A temperatura t; no ponto 1 foi medida durante o ensaio

A figura (5.1) ilustra o banco de ensaio :

GRUPO MOTORELETRICO  +J—4&
@ @ @ TRANSMISSAD POR CORREIAS | v
b, t. $ | VENTILADORCENTRIFUGO GEMA | it
‘Eﬂﬁ\ F = j .D‘g i [y
Jflhn:h T L2
i AR, s
Ap, 3
1 Les
A = —
F
4 v, l B . Y ]
N ¥
b Ll ———
e n Li =~ | La | Lj | |

Figura 5.1 — Banco de ensaio
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As figuras (5.2), (5.3), (5.4), (5.5), (5.6) e (5.7) os conjuntos onde se

realizou a parte experimental da dissertagao.

VENTILADOR

BASE

TUBULACAO

Figura 5.3 — Base do ventilador e tubo de suc¢ao
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POLIAS E

Figura 5.4 — Mancais, polias e correia

PESCOCO
(TUBO)

CAMARA

Figura 5.5 — Camara
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CAMARA VISTA POR FORA

Figura 5.6 — Camara vista do lado de fora

CAMARA VISTA POR
DENTRO

Figura 5.7 — Camara vista do lado de dentro
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5.3 PROCEDIMENTO OPERACIONAL.:

- Parte-se o ventilador com a vélvula borboleta (V) fechada;
- Varia-se a abertura da valvula borboleta (V,);

- Para cada abertura fazem-se as leituras: n, [rpm]; n,/=n [rpm]; APe

[mmCA]J; t; [°C]; Pe; [mmCA] e Ah; [mmCA], esses parametros estdo definidos

no Anexo B.

Com as medidas realizadas, determinaram-se abaixo as curvas

caracteristicas do ventilador GEMA :

30.00

25.00

20.00

8 Ph kW]

10.00

5.00

36.00 — — 090 — 6100.00
32.00 — —0.80
—! 6000.00
28.00 — —0.70 N
s = |5
=z | g | Z
[ L o
o o 9
] ] o
24.00 0.60 g
—! 5900.00
20.00 — — 050
16.00 | | | 040 —! 5800.00
1.00 2.00 3.00 4.00 5.00

Q [m"3/s]

Figuras 5.8 — Curvas do ventilador centrifugo

Os exemplos dos calculos estao em Anexo B no final da dissertagao.
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As tabelas (5.1) e (5.2) mostram os valores lidos durante o ensaio do

ventilador centrifugo GEMA.

Tabela 5.1 — Quadro de valores obtidos no ensaio

QUADRO DE VALORESLIDOS

Pe; T Ahy
[mmCcA] [C] [mmCcA] [kW]
1 -40 20,0 48,80 595 1795 2294 18,76209
2 =77 20,0 96,40 603 1793 2294 22,40913
3 -120 20,0 150,00 609 1793 2290 26,13178
4 -164 20,0 200,00 612 1793 2284 29,2376
5 -208 21,0 255,00 618 1792 2280 32,24508
6 -244 21,0 298,00 620 1792 2279 34,29799
7 -285 21,0 348,40 620 1797 2283 36,37086
8 -333 22,0 406,40 620 1793 2287 38,31111
9 -365 22,0 446,00 620 1790 2288 39,36216
10 -415 22,0 507,00 616 1790 2286 40,54666
11 -454 22,0 556,00 612 1790 2284 41,11648
12 -504 22,0 613,00 608 1790 2284 41,3515
13 -540 22,0 661,00 610 1790 2285 41,19252
14 -584 22,0 713,00 607 1790 2285 40,65209
15 -604 22,0 737,00 606 1790 2285 40,2735

Tabela 5.2 — Tabela das condi¢des ambientais

CONDICOESAMBIENTES:
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As tabelas (5.3) e (5.4) mostram os valores calculados :

Tabela 5.3 — Quadro dos valores calculados

QUADRO DE VALORES CALCULADOS

N° [NP/?an]

1| 916646 | 1,09006 | 1,19459 | 697277 | 162104 43,01
2 | 913017 | 108575 | 1.68232 | 995167 | 193615 51,40
3 | 90879.8 | 1.08073 | 21034 | 12,5663 | 22,5779 55.66
4 | 004482 | 1.0756 | 243459 | 146166 | 252613 57,86
5 | 900166 | 106683 | 276032 | 16,7346 | 27,8597 60,07
6 | 896634 | 106264 | 298986 | 18,1840 | 29,6335 61,37
7 | 892612 | 105787 | 32401 | 19,7069 | 314244 62.71
8 | 887903 | 1.04873 | 351465 | 21,3768 | 33,1008 64,58
O | 884764 | 104502 | 368843 | 224338 | 34,0089 65,96
10 | 879850 | 103922 | 3,94353 | 238306 | 350323 68,02
11| 876033 | 1,03471 | 413871 | 248476 | 355246 69,94
12 | 871128 | 1,02891 | 435789 | 259926 | 357277 72,75
13| 867596 | 1,02474 | 45345 | 27,1349 | 35,5903 76,24
14 | 86328 | 101964 | 472124 | 28,1134 | 35,1234 80,04
15| 86131,8 | 1,01732 | 480551 | 28,5681 | 34,7963 82,10

Tabela 5.4 — Tabela das condi¢des ambientais médias

CONDICOESAMBIENTESMEDIAS:
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5.4 RESULTADOS TEORICOS E EXPERIMENTAIS

Para realizar uma andlise tedrica dos resultados, utilizamos a teoria
desenvolvida no capitulo 4. Os dados foram retirados de desenhos e medidos no
proprio banco de ensaio do laboratorio da Universidade Federal de Itajuba

Astabelas (5.5) e (5.6) mostram esses dados:

Tabela 5.5 — Tabela de dados do motor €elétrico

EQUIPAMENTO MOTOR
Fabricante Eberle
Rotacdo Nominal do Motor 1760 RPM
Modelo B20014
Poténcia Nominal 50 CV

Tabela 5.6 — Dados do ventilador centrifugo

EQUIPAMENTO VENTILADOR
Fabricante GEMA
NUmero de Pas 10
Diametro da Polia Motora 275 mm
Diametro da Polia Movida 210 mm
Comprimento (Perimetro) da Correia 2980 mm
Comprimento Equivalente do Tubo 7550 mm
Diametro do Tubo 400 mm
Altura daCamara 4,52 m
Comprimento da Camara 6,39 m
Largurada Camara 557m
Rotacdo do Ventilador 2330 RPM
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A tabela (5.7) ilustra as principais freguéncias de excitagbes do

equi pamento.

Tabela 5.7 — Principais frequéncias de excitactes (Cal culadas e Medidas)

FREQUENCIAS CALCULADAS MEDIDAS
HZ HZ
Freguéncia de Rotagdo do Ventilador 38,8 38,39
Freguéncia de Rotacdo do Motor 29,33 29,92
FreqUéncia de Rotacéo da Correia 8,50 8,67
Freguéncia de Passagem de Péas 384,13 383,93

Com essas informacles, realizou-se uma simulacdo numérica

(computacional) das condi¢des de funcionamento do ventilador no programa

Mathcad Professional 2000, utilizando parametros fisicos para determinar as

regides de estabilidade e instabilidade, e principal mente os pontos criticos onde o

fendbmeno ocorrera

Também determinou-se a equacdo da curva do ventilador através do
programa Mathcad. Os calculos estdo no Anexo C. A tabela (5.8), os resultados

obtidos pelos calculos do Anexo C.
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Tabela 5.8 — Tabela de resultados

VAZAO (m3s) DS £ Wd (rad/s)
0,1 -360,93 -0,755 3,106
0,2 -343,759 -0,719 3,292
0,3 -326,589 -0,683 3,459
0,4 -309,419 -0,647 3,611
0,5 -292,248 -0,611 3,748
0,6 -275,078 -0,575 3,874
0,7 -257,907 -0,539 3,988
0,8 -240,737 -0,503 4,092
0,9 -223,567 -0,468 4,186

1 -206,396 -0,432 4,272
1,1 -189,226 -0,396 4,349
1,2 -172,056 -0,36 4,419
1,3 -154,885 -0,324 4,481
1,4 -137,715 -0,288 4,535
1,5 -120,544 -0,252 4,583
1,6 -103,374 -0,216 4,624
1,7 -86,204 -0,18 4,658
1,8 -69,033 -0,144 4,686
1,9 -51,863 -0,108 4,708

2 -34,693 -0,073 4,723
2,1 -17,522 -0,037 4,733
2,2 -0,352 -7,357.10" 4,736
2,3 16,819 0,035 4,733
2,4 33,989 0,071 4,724
2,5 51,159 0,107 4,709
2,6 68,33 0,143 4,687
2,7 85,5 0,179 4,66
2,8 102,67 0,215 4,625
2,9 119,841 0,251 4,585

3 137,011 0,287 4,537
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VAZAO (m®s)| DS £ wd
(rad/s)

31| 154182 | 0322 | 4,483
32| 171,352 | 0,358 | 4,421
33] 188522 | 0,394 | 4,352
34| 205693 | 043 4,275
35| 222,863 | 0,466 4,19
36| 240,033 | 0502 | 4,096
37| 257,204 | 0538 | 3,992
38| 274374 | 0574 | 3,879
39| 291545 | 0,61 3,754
4 | 308,715 | 0646 | 3,617
41| 325885 | 0,682 | 3,466
42| 343,056 | 0,717 | 3,299
43| 360,226 | 0,753 | 3,114
441 377396 | 0,789 | 2,908
45| 394567 | 0,825 | 2675

Podemos observar na tabela (5.8) que a fase de transicéo, ou segja, quando o

sistema sai da zona de instabilidade e entra na zona de estabilidade, ocorrem para

asvazies 2,2 m’/se 2,3 m/s.

55 RESULTADOSDASSIMULACOES

COMPUTACIONAIS

Com os resultados obtidos na tabela (5.8) acima, foram simulados algumas

vazoes e parametros calculados, velam 0s sinais no tempo, ilustrados nas

figuras a seguir.
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As figuras (5.9), (5.10) e (5.11), mostram que 0 amortecimento é muito
negativo, e a freqiéncia natural amortecida estd muito afastada da
freqiéncia natural do ressonador de Helmholtz. Outra caracteristica
importante € gque as vazfes se encontram na subida da curva do ventilador.
Vegam asfiguras (5.9), (5.10) e (5.11):

Para Q=0,5DS=-292,248, wy = 3,748, = —0,611.

t:=0,0.0001.10

Wd:=3748 QS:=05 M :=50482  DS:=-292.248

oroe 2D EE
o e s
0

&:=-0611

e

S
100@

%@ Dzm" = &n@Ndm+

E[D

1 PULSACAO X TEMPO
1-10
0
=
O
3 QO o1
-
2
- 11
~2:10
310"
0 2 4 6 8 10
t
TEMPO

Figura 5.9 — Sinal no tempo para Q=0,5
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Para Q =1,0;DS=-206,396;wy = 4,272, = —-0,432.

Wd:=4272 QS:=1 M :=50.482 DS:=-206.396
£:=-0.432
20 a' 1- 22 H
QPO:=—[MS p=aan—r————nm
100 o ¢ 0O

_mesh,
Ao o g .
QM) = %1 ZFB@ @nEi/vdm + %%+ Qs
11-8 [0

PULSAGAO X TEMPO

: J

PULSACAO

Q(t)

-1.108

o
N
IN
o
o)

10

t
TEMPO

Figura5.10 — Sinal no tempo para Q=1,0

Para Q=15 DS=-120,544; wyq = 4,583, ( = -0,252,

Wd:=4583 QS:=15 M :=50.482  DS:=-120.544

£:=-0.252

PULSACAO X TEMPO
410"
0
< 2-10*
< Q(t)
& =
2
0
-2.10°
2 4 6 8 10
t
TEMPO

Figura5.11 — Sinal no tempo para Q=1,5
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Nas figuras (5.12) e (5.13) ilustradas a seguir, para a vazdo 2,0 m*/s e 2,1
m°/s, 0 amortecimento vai se tornando menos negativo, e a freqiiéncia natural
amortecida do sistema esta se aproximando da frequiéncia natural do ressonador
de Helmohltz, portanto, o sistema vai ganhando energia e a amplitude
aumentando com o tempo. Veam as figuras (5.12) e (5.13):

Para Q=2,0;DS=-34,693 wy = 4,723 ( =-0,073,

Wd:=4723 QS:=2 M:=50482 DS:=-34.693
£:=-0073
QPO @S
DS %
o) = 0% [M @nE{Ndm e
umll_zz 18005

PULSACAO X TEMPO

20

10
©

PULSACAO

~10
0

t
TEMPO

Figura’5.12 — Sinal no tempo para Q=2,0
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Para Q=21DS=-17,522;wy = 4,733;( = -0,037,

t:=0,0.0001.10
Wd:=4.733 QS:=21 M :=50482 DS:=-17.522

£:=-0.037
Al -8
20 1-8
PO :=—I[QS = T
AT TEETE
_[ps FE
o) = 9% SEEQWDEﬁnHNdE+qu + QS
2l O 180[E
1-¢ [0
PULSACAO X TEMPO
6
o 4
<L
O Qt
5 20
—
2 2
0
0 2 4 6 8 10

t
TEMPO

Figura5.13 — Sinal no tempo para Q=2,1

Ja na figura (5.14), para vaz&o 2,2 m’/s, 0 sistema se encontra instavel, o

amortecimento € pegueno e negativo, e a freqliéncia natural amortecida coincide

com afrequéncia natural do ressonador de Helmohltz.
Podemos notar que a vazdo é critica para 2,2 m*/s e o sistema se encontra

na zona de instabilidade da curva do ventilador. Assim, percebemos que o

sistema val introduzindo (ganhando) energia, e essa energia adicionada fica

maior que a energia dissipada, comprovando o fendmeno auto-excitado e tendo

como consequiéncia aressonancia acustica. Vejaafigura (5.14):
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Para_Q=2,2DS=-0,352,wq = 4,736, = -7,357 (1074,

t:=0,0.01.10

Wd:=4736 QS:=22 M :=50.482 DS:=-0.352

£:=-7.35710
2
20 1-& H
PO:= S —aanr————nm
Q 1ooED ¢ anD E 0
0bs
r0 . Cart "
o) = 02 %@ GinHvdE + g~ HO+ 0s
20 O 180%
1-¢8[0
PULSACAO X TEMPO
3
o 25
<
S Q(t)
.
-
2 2
15
0 2 4 6 8 10

t
TEMPO

Figura5.14 — Sinal no tempo para Q=2,2

Nas figuras (5.15) e (5.16), para vazdes 2,3 m*/s e 2,4 m*/s, é quando o

sistema sai da zona de instabilidade e entra na zona de estabilidade, observamos

gue o amortecimento € positivo, ou sgja, a energia dissipada € muito maior que a

energia introduzida ao sistema. A amplitude diminui com o tempo e a freqiiéncia

natural amortecida do sistema comega a se afastar da freqiiéncia natural do

ressonador.

A vazdo 2,3 m’/s e 2,4 m’/s se encontram na regido de estabilidade da

curvado ventilador. Vegiam asfiguras (5.15) e (5.16):



Capitulo 5 — Comprovagéo experimental

108

Para Q=2,3DS=16,819;w, =4,733,( = +0,035.

Wd:=4.733 QS:=23 M :=50.482 DS:=16.819

’ 2
QPO:=£@S (p:=alanr—11—_EE
o ¢ 0O

DS Hﬁ ﬁ%
Q) _%7 QRO DZEM b @ngNd[tH @ﬁ)
umfl_az 5

£:=0.035

PULSACAO X TEMPO

25

PULSACAO

15

t
TEMPO

Figura5.15 — Sinal no tempo para Q=2,3

Para Q= 2,4,DS=+33989,wy = 4,724;( = +0,071,

Wd:=4.724 QS:=24 M :=50.482 DS:=33.989

£:=0.071
2
20 EU 1-£2H
QPO:=—I[MQS =aan————n
100 e T O
Q) = (2% %@ Dz[MDBmHNd[ﬂH;E—FE

EI]I{]:[ a 180

PULSACAO X TEMPO

PULSACAO
| Q
N
[6;]

t
TEMPO

Figura5.16 — Sinal no tempo para Q=2,4
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Nas figuras (5.17) e (5.18), para vazdes 3,0 m*/s e 4,0 m*/s, é quando o
amortecimento € muito positivo, e a fregiiéncia natura amortecida do sistema
estd muito afastada da frequiéncia natural do ressonador de Helmohltz. E quando

o ventilador trabalha com sua carga ou rotagdo nominal. Veam as figuras (5.17)
e (5.18):

Para Q =3,0;DS=+137,011, wy = 4,537;( = +0,287.

Wd :=4537 QS:=3 M :=50.482 DS:=137.011

oro= -2 s : “1_EZE
100 0

§:=0.287

Qp:=aanr——

3

Tt
r 18l
1-80Q

O
_HbsS [ PE
Q) = %1&% M [ @ﬁn@vdm @_OEE+ Qs

PULSACAO X TEMPO

PULSACAO
‘ Q
w
N

28
0

t
TEMPO

Figura5.17 — Sinal no tempo para Q=3,0
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Para Q =4,0;DS= 308,715, wy = 3,617, = +0,646.

Wd:=3.617 QS:=4 M :=50.482 DS:=308.715
& :=0.646
20 1- Ez H
QPO:= —[@S p=aanrr————
100 O & [0

_ DSH3
SO0 O MO "
Q(t).—%_‘ Zr%é BmElNdDHquEJ + QS
y1-£10 %

PULSACAO X TEMPO
44
4 /\/

38

IN
N

PULSACAO
‘ Q

o
N
o
[«2)
@

10
t
TEMPO

Figura5.18 — Sinal no tempo para Q=4,0

5.6 RESULTADOS

5.6.1 Instrumentacéo

As freguéncias da oscilacdo de pressdo (auto-excitada) na tubulagéo, para
diversos pontos de operacdo do ventilador, foram levantadas, por intermédio de
um dispositivo que transforma o sinal pulsante de pressdo num sinal mecanico

em um diafragma, vegjaafigura (5.19), instalado na tubulacéo.
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Figura 5.19 — Diafragma instalado na tubul agéo.

O sina mecénico no diafragma € captado por um acelerdmetro, também
mostrado na figura (5.19). Primeiramente preparou-se arota para a medicao, isso,
é feito por um programa no computador (PRISMA 4). Apos a confeccdo da rota
de medidas esta € entdo descarregada para o coletor.

As medidas foram realizadas pelo coletor CMV A55, em seguida as medidas
s80 descarregadas para o computador (programa PRISMA 4), onde foram
realizadas as analises espectrais e temporais. A figura (5.20) ilustra a aquisicéo
de dados.
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AQUISICAO DE DADOS

Figura 5.20 — Coleta de dados

COLETA

Figura5.21 — Coleta de dados

A figura (5.21) mostra a coletagem de dados.
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A figura (5.22) ilustra o coletor dinamico utilizado no ensaio.

Figura 5.22 — Coletor dinamico da SKF

5.7 ANALISE DE VIBRAGAO

Todos os espectros foram obtidos por um coletor dindmico de vibragdes da
SKF CMVADSS5, portanto, os sinais pulsantes de pressdo sao transformados em
sinais mecanicos de deflexéo do diafragma de borracha. Obtém-se os espectros
de vibracOes para diversas vazfes, a figura a seguir ilustra um gréfico em forma
de palogramo, medido e analisado na zona de estabilidade e instabilidade.
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ESTABILIDADE —

INSTABILIDADE Q=368

RESSONANCIA — Q=2,10
Q=2,43

Figura5.23— Grafico em palogramo

Ja a figura (5.24) mostra um grafico em cascata, analisado e medido na
zona de estabilidade e instabilidade.

INSTABILIDADE

ESTABILIDADE

Figura5.24 — Gréfico em cascata
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A figura (5.25), mostra o nivel de vibragdo para a fregiiéncia 1,020 Hz, na
zona de estabilidade e instabilidade do sistema, obtendo o grafico de tendéncia.

o Espectro em Cascata de Sobreposicio: 2001. 2002, 2003. 2004, 2005, 2006, 2007. 2008. 2009. 2019. 2029_ 2 __ [H=] E3

otage
“Aalor Lnico
Freq | 1.000

Amnp 95.0
Index | 2003

2007 ESTABILIDADE

i 2003
\\LNST/A{% I IDADF 2009
2019
20
=)
Freguencia - Hx
B Extrair Te i = =] =
W alor Unico
2029 [ \
Amp | BETF i
- /< A——
‘ —
40
- L T
a]
= =] = o = oo =
= = = = = = = = =
= = = = = = = =

2009
i

2
i

Figura5.25 — Gréfico de tendéncia

E finamente, a figura (5.26) ilustra o sinal no tempo na zona de
estabilidade (azul) e na zona de instabilidade (verde).

INSTABILIDADE —
AMPLITUDE MAIOR

\ “w‘/ A w . ”" AN

ESTABILIDADE —
AMPLITUDE MENOR

4

Tempo - :E.Eegl.l-ru:i-:-:z:

Figura 5.26 — Sinal no tempo

Observamos na figura (5.26) acima, que na instabilidade, sua amplitude é
muito maior que na estabilidade.
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5.8 CONCLUSOES

Inicialmente estudou-se toda a teoria de vibracfes auto-excitadas, aplicadas
em sistemas lineares e principalmente alguns exemplos reais utilizados em
equipamentos rotativos.

De uma maneira geral, concluiu-se que utilizando toda teoria desenvolvida
nos capitulos trés e quatro, comprovou-se a existéncia do fendbmeno auto-
excitado, através da simulacdo computacional e da Andlise de Vibracdo realizada
no banco de ensaio instalado na Universidade Federal de Itgjuba

Assim, na ssimulagdo computacional, para cada vazéo do sistema, calculou-
se 0 parametro de amortecimento, o fator de amortecimento e a freguéncia
natural amortecida do sistema (tabela 5.8), Obteve-se 0s seus respectivos sinais
no tempo através da resposta do sistema da equacéo (4.40) desenvolvida e
determinada no capitulo quatro. Durante a ssmulagéo computacional concluiu-se
gue o fendmeno auto-excitado e consegientemente a ressonancia acustica
ocorriam para uma vazdo critica de Q=2,2 m’/s (figura 5.14). Era onde a
freqUéncia natural amortecida do sistema (4,756 rad/s ou 0,754 Hz) coincidia
com a frequéncia natural do ressonador de Helmholtz (4,756 rad/s ou 0,754 Hz).
Portanto, quando o sistema recebia uma oscilacéo de carga (variando o damper),
a onda de fluxo era auto-excita para aquela determinada vazo critica, e o sistema
entrava em instabilidade, introduzindo ou adicionando energia, na qual, essa
energia adicionada era muito maior que a energia dissipada do sistema e
consequientemente aumentava os seus niveis de vibractes (amplitudes) ao longo
do tempo, e a0 mesmo tempo, o fator de amortecimento do Sistema era pequeno e
negeativo.

Ja a estabilidade do sistema acontecia para Q=2,3 m’/s (figura 5.15),
guando o sistema saia da zona de instabilidade e entrava ha zona de estabilidade,
observou-se, entdo, que 0 amortecimento € positivo, ou sgja, a energia dissipada

€ muito maior que a energiaintroduzida ao sistema.
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A amplitude diminui com o tempo e a frequéncia natural amortecida do
sistema comegou a se afastar da frequiéncia natural do ressonador.

Portanto, quando o sistema recebe uma oscilacdo de carga (variando o
damper), o sistema comecava a vibrar, mas se estabiliza para aguela determina
vazéo, na qual se encontrava na regido de estabilidade da curva do ventilador,
conseguientemente, os niveis de vibragdes diminuiam com o tempo.

Nas figuras (5.17) e (5.18), para vazdes 3,0 m*/s e 4,0 m’/s, quando o
amortecimento era muito positivo, e a frequéncia natural amortecida do sistema
estava muito afastada da frequéncia natural do ressonador de Helmholtz., quando
o ventilador trabalhava com a sua carga ou rotagdo nominal

Apébs a simulagdo computacional e o conhecimento das vazdes criticas e
nédo criticas do sistema, partiu-se para a Andlise de Vibracdo. Depois de diversas
medicOes de vibragOes na regido de estabilidade e instabilidade da curva do
ventilador, oscilando a carga do sistema através da variagcéo do damper, conclui-
se que para Q=2,10 m*/s e Q=2,43 m*/s, na regido de instabilidade da curva do
ventilador, surgiu uma fregiéncia de 1,020 Hz com um nivel de vibragéo
bastante alto. JA4 com Q=3,68 m’/s, na regido de estabilidade da curva do
ventilador, o nivel de vibracdo é menor como foi mostrado nos gréficos
anteriores (5.23 €5.24).

Portanto a frequéncia tedrica (0,754 Hz) ficou proxima da freqiéncia real
(1,02 Hz — medida), apresentando um erro de 26%. Isso ocorreu devido a alguns
erros da parte experimental, como por exemplo, devido ao direcionador de fluxo
na tubulagdo e um orificio na tubulacdo que ndo foram considerados no modelo
matematico com um grau de liberdade. 1sso alterava o calculo da perda de carga
do sistema e outros, mas os resultados foram satisfatorios.

Esse tipo de problema auto-excitado ocorre muito em ventiladores
industriais que podem sofrer uma oscilacdo de carga. Dependo da vazéo em que
se encontram, podem entrar em regime de instabilidade, gerando problemas, tais

como :
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" Graves problemas aos dutos;

. Prejudicar o funcionamento do conjunto;

" Vibragdes perigosas,

. Ruidos,

" Lancar residuos para a atmosfera;

. Prgjudicar o meio ambiente;

" Acarretar multas severas a empresa;

. Aumentar 0 consumo de poténcia;

. Criar na saida do sistema vortices em forma de fumaga com residuos
poluentes;

. Reduzir a eficiéncia do ventilador

" Parar alinha de producéo.

Existem diversas solugdes para eliminar esse tipo de problema, tais como:

= Reduzir o fluxo do ar por meio de registro;

» Adicionar-se um sistema de recirculagéo no ventilador que permite uma
sangria nas vazoes baixas, possibilitando que o ventilador se desloque da zona de
instabilidade;

= Aumentar as condi¢cdes de perda secundéria, de forma que o Ds fique

positiva.

5.9 SUGESTOES PARA FUTUROS TRABALHOS

Como sugestdes para futuros trabal hos:

1)- Recomenda-se que sgjam feitos mais estudos sobre o fendbmeno auto-
excitado para outros tipos de equipamentos rotativos.

2)- Também poderdo ser desenvolvidos model os matematicos para sistemas
dindmicos auto-excitados estudados no capitulo 2, como Maquinas de Papel e

Maguinas Ferramentas.
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3)- Outra sugestdo, é discretizar o sistema estudado, para varios graus de
liberdade, utilizando elementos finitos, diferencas finitas ou aplicando ateoria da
matriz transferéncia, Munjal (1987).

4)- Na parte experimental, pode-se utilizar um coletor dindmico com dois
canais e um transdutor de pressdo e um acelerdmetro, com o intuito de realizar
uma analise espectral e temporal da oscilacdo de pressdo e da vibracdo, com isso
podemos utilizar a técnica da correlacdo e do espectro cruzado para comparar o
sinal de pressio e da vibragao.

5)- E finamente estudar sistemas ndo lineares para fenébmenos auto-

excitados.
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ANEXOS-ANEXOSA-B-C
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ANEXO A CALCULO DASFREQUENCIASDE
EXCITACOES DO EXEMPLO DA VIBRACAO AUTO-
EXCITADA EM MAQUINAS DE PAPEL APRESENTADO NO
CAPITULO 2

Vegam os calculos abaixo do exemplo de vibracdo auto-excitada aplicada

em Maguina de Papel, realizados no programa Mathcad 2000 :

SOFT CALANDRA MAQUINA B6

ROTACAO DO ROLO

RR:=34HZ  RRN:=RR®0 RRN=204 RPM

FREQUENCIA DA CORREIANO ROLO HZ

FRR:=1271RR FRR =431.8

ROTACAO DO CARDA

RCA = 15—217 RR RCA = 8467 HZ

RCAN := RCAL60 RCAN = 508 RPM

FREQUENCIA DA CORREIA NO CARDA

FRCA := RCAB1 FRCA =431.8 HZ

FREQUENCIA DA CORREIA
DP:= 224 L := 2280
TIDPRCA
FRCO:= —Y FRCO=2613 HZ
FRRCO:= 165FRCO

FRRCO= 431.181 HZ
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HARMONICOS DA FREQUENCIA CALCULADA

1:=1..30
| = IIRR = I[RCA = IIFRCO =
1 34 8.467 2.613
2 6.8 16.933 5.226
3 10.2 254 7.84
4 13.6 33.867 10.453
5 17 42.333 13.066
6 20.4 50.8 15.679
7 23.8 59.267 18.293
8 27.2 67.733 20.906
9 30.6 76.2 23.519
10 34 84.667 26.132
11 37.4 93.133 28.745
12 40.8 101.6 31.359
13 44.2 110.067 33.972
14 47.6 118.533 36.585
15 51 127 39.198
16 54.4 135.467 41.811
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FREQUENCIAS DO REDUTOR.

ENTRADA DO REDUTOR

RCA = 8467 HZ

FREQUENCIA DO PRIMEIRO ENGRENAMENTO

FENG1:= RCA[1 FENG1= 347.133 HZ

ROTACAO DO SEGUNDO EIXO

RE2:= %RCA RE2=12.857 HZ

RE2N:= RE260 RE2N = 771.407 RPM
FREQUENCIA DO SEGUNDO ENGRENAMENTO

FENG2:= REZ%7 FENG2= 732.837 HZ

ROTACAO DO TERCEIRO EIXO - ROTACAO DO MOTOR

57
RE3:= 3 RE2 RE3=2364 HZ

3
RE3N:= 600RE3 RE3N=1.418x 100 RPM
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| = IRE2=  |[RE3= IRCA =
1 12.857 23.64 8.467
2 25.714 47.28 16.933
3 38.57 70.92 25.4
4 51.427 94.56 33.867
5 64.284 118.2 42.333
6 77.141]| [ 141.839 50.8
7 89.998| [ 165.479 59.267
8 102.854 | [ 189.119 67.733
9 115.711| [ 212.759 76.2
10 128.568 | | 236.399 84.667
11 141.425| | 260.039 93.133
12 154.281| | 283.679 101.6
13 167.138| [ 307.319 110.067
14 179.995| [ 330.959 118.533
15 192.852| | 354.599 127
16 205.709| | 378.238 135.467

ROLAMENTO SKF 23056

FTF:

BPFl :=16.26RR BSF:=5.79RR

= 0.46RR

BPFO:= 13.74RR

| = IFTF = IIBPFO = IIBPFI =
1 1.564 46.716 55.284
2 3.128 93.432 110.568
3 4.692 140.148 165.852
4 6.256 186.864 221.136
5 7.82 233.58 276.42
6 9.384 280.296 331.704
7 10.948 327.012 386.988
8 12.512 373.728 442.272
9 14.076 420.444 497.556
10 15.64 467.16 552.84
11 17.204 513.876 608.124
12 18.768 560.592 663.408
13 20.332 607.308 718.692
14 21.896 654.024 773.976
15 23.46 700.74 829.26
16 25.024 747.456 884.544

HARMONICOS DAS
FREQUENCIAS
CALCULADAS.

FREQUENCIAS DE DEFEITOS.

IBSF =

19.686

39.372

59.058

78.744

98.43

118.116

137.802

157.488

177.174

196.86

216.546

236.232

255.918

275.604

295.29

314.976
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OPERANDO COM 390 m/min (PROCESSO)

390M/MIN /60=6,5m/s---- TAMANHO DEF. 72,3 mm

NUMERO DE FACETAS DO ROLO REVESTIDO DE BORRACHA -
INFERIOR : 26 LISTRAS

NUMERO DE MARCAS DO ROLO SUPERIOR : 37 LISTRAS

DIAMETRO DO ROLO INFERIOR : 609 mm

DIAMETRO DO ROLO SUPERIOR : 866 mm

V ITAMANHODEF = FREQDEF. ----6,5/ (72,3/1000) = 90 Hz

FREQUENCIA DO ROLINFER =V / (3.1415*D) = 6,5 / (3.1415 *
609/1000) = 3,4 Hz

FREQUENCIA DO ROLOSUPER = 6,5/ (3.1415 * 866/1000) = 2,39 Hz

FREQUENCIA DE DEFEITO DO ROLO INFERIOR : NUMERO DE
LISTRASDO ROLO INFERIOR X ROTACAO DO ROLO INFERIOR
FDRS =26 X 3,4 = 89 Hz 0O 90 Hz (Freqliéncia Natural — Ressonancia)

FREQUENCIA DE DEFEITO DO ROLO SUPERIOR : NUMERO DE
LISTRASNO ROLO SUPERIOR X ROTACAO DO ROLO SUPERIOR
FDRI =37 X 2,39 =89 Hz 0 90 Hz (Frequiéncia Natural — Ressonancia)
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ANEXO B ROTEIRO E EXEMPLO DOSCALCULOS
PARA O LEVANTAMENTO DAS CURVASDO VENTILADOR
CENTRIFUGO DO CAPITULO 5

Vejam os exemplos dos célculos abaixo para levantamento das curvas do
ventilador centrifugo GEMA, instalado na Universidade Federal de Itajuba e suas
respectivas vazdes. As formulas foram retiradas da Norma ABNT MB-778 e Fox

e McDonald (1988).

PRESSAO ABSOLUTA EM 1: Pa;

Pa;=9,81.(Pe;+ 13,6 . Pb)
Pa;[N/m’] = pressip absoluta em 1;
Pe;[mmcA] = pressdo estatica em 1;
Pb[mmcHg] = pressdo barométrica.
Pa;=9,81.(-40+13,6.690)

Pa; = 91664,64 [N/m’]

MASSA ESPECIFICO: p;

_ Pa
P, R,
o]} [kg/m3 | = massa especifico do ar em 1;
R [N.m/kg.K] = constante universal do gas;
T, [K] = temperatura absoluta

T =t,['C]+273
b= 91664,64
' 287.293,0

P, =1,09kg/ ']
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ventilador centrifugo do capitulo 5

DIFERENCA DE PRESSAO TOTAL:Ap,
Ap.= 9,81 . Ap.

Ap, [N/m?] = diferenca de pressio total entre 1 e 2;
Ap. [mmcA] = diferenca de pressao estatica entre 1 e 2.

Ap,= 5836,95 [N/m’]

VAZAO: @

A equagdo da placa de orificio é:

Q =0,17854 D/ﬂ
)

Q [m3/s] = vazao do ar;
Ah; [mmcA] = diferenga de pressdo do manometro (1);
p1[kg/m’] = massa especifico do ar.

48,80

Q =0,17854

3

Q =1,19459[m’/g]
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POTENCIA HIDRAULICA: Ph

Ph=AR.Q.107

Ph [kW] = poténcia hidraulica;

Ap, [N/m*] = diferenca de pressdo total;
Q [m’/s] = vazdo do ar.

Ph =5836,95.1,19459.10

Ph = 6,97277[KW]
POTENCIA DE EIXO DO VENTILADOR: Pe

Pe =Pel .N¢1. Nac

Pe [kW] =poténcia de eixo do ventilador;
Pel [kW] = poténcia elétrica do motor;
Ne[ 1]=rendimento elétrico do motor;

Nac[ 1]=rendimento do acoplamento.

N, = 0,90 N =096

Pe =18,7621. 0,90 . 0,96

Pe=16,2104 [kW]

POTENCIA ELETRICA: Pel
Pel =-7,081.107 . (Ah;)* + 0,0869 . Ah; + 14,69

Pel =-7,081.107 . (48,80)" + 0,0869 . 48,80 + 14,69

Pel = 18,7621 [kW]
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RENDIMENTO TOTAL DO VENTILADOR: n;

_Ph
Pe

N,

N 1] = rendimento total do ventilador;
Ph[kW] = poténcia hidraulica;
Pe[kW] = poténcia de eixo do ventilador
_6,97277

16,2104
n, =0,43014

t

EQUIPAMENTOS PARA MEDICAO:

Grupo Motor Elétrico - Transmissdo por Correias - Ventilador

Centrifugo Gema

- Motor Elétrico:

Poténcia: 50 [CV] a 1760 [rpm]

Marca: Eberle; Modelo: B200L4

Corrente; Voltagem e Frequéncia Elétrica: [=114 [A]; 220 [V]/ 60 [Hz]
- TacOometro:

Marca: Microteste

Modelo: L.25
- ManOmetros:

Manometro diferencial de coluna d'agua elétrico

Marca: e.schiltknecht, ing.; Zurich

Modelo: F. NR. 12893

Manometro de Bourdon classe 1 (Al):

Faixa: 0 <M <25 [mcH,0]

Menor Divisdo: 0.2 [mcH,0]

Outros:

Manodmetros diferenciais de coluna d'dgua em U
- Barometro:

Marca: Fisher

Modelo: analdgico

- TermOmetros:

Digital e Analégico LHDC
- Higrometro:

Marca: Fisher
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ANEXO C SIMULACAO COMPUTACIONAL

Com as informacdes obtidas no capitulo 5, realizou uma simulacdo
numérica (computacional) das condicdes de funcionamento do ventilador no
prograna Mathcad Professional 2000, utilizando parémetros fisicos para
determinar as regides de estabilidade e instabilidade, e principa mente os pontos
criticos onde o fenbmeno ocorrera

Também determinou-se a equacdo da curva do ventilador através do
programa Mathcad, usando o gjuste polinomial, a partir da figura (5.8). Vgam os
célculos abaixo:

DETERMINACAO DA EQUACAO DA VARIACAO DE
PRESSAO EM FUNCAO DA VAZAO

Q:=0,0.1..45

AP(Q) := 5451.7 + 378.10[Q - 57.7[@2
Obtido por

DERIVANDO A EQUACAO DA VARIACAO DE PRESSAO

9 AP(Q) := 378.1- 115410

dQ
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DIAMETRO DE UM TUBO CIRCULAR

d:=0.40

COMPRIMENTO DO TUBO

L1:=5.820

AREA DA SECAO TRANSVERSAL DO TUBO
2
A = nﬁl—
4
AREA DA BASE DA CAMARA
Ab:=6.14.15

Ab = 25.315

ALTURA DA CAMARA

H:=45

VOLUME DA CAMARA

V1:= AbMH
V1= 113.918
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VELOCIDADE DO SOM DO FLUIDO

Para uma temperatura ambiente de 22 graus ou 295 k

C =34

DENSIDADE DO FLUIDO

Para uma temperatura ambiente de 22 graus ou 295 k

p0 := 1.09

Esses valores foram retirados de tabelas da referéncia Wylen e Sonntag
(1976)

DETERMINAGAO DA PERDA DE

CARGA LOCALIZADA

Para um tipo de entrada com cantos vivos : KI=0,E

Kl:=05

F1 := Kl

F1 =05
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PERDAS DE CARGAS

DETERMINAGAO DO NUMERO DE REYNOLDS

Para uma temperatura ambiente de 22 graus ou 295 k

Escoamento laminar
Re<2300

Escoamento Turbulento
2300<Re<4000

pOBE—
RAQ) = — —

v = 114600 °

40
R =
Q) o

Em funcdo do nimero de Reynolds determinamos através de graficos os
valores aproximados das perdas de cargas distribuidas na referéncia Fox e Mc
Donald (1988).
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DETERMINAGAO DO FATOR DE ATRITO
TUBO DE FERRO GALVANIZADO

RUGOSIDADE RELATIVA
e/d=0,0003

COM ESSES DADOS DETERMINAMOS O FATOR

DE ATRITO
f:=0.014
F2 = 1
d
F2 = 0.204

PERDA DE CARGA DEVIDO VALVULAS

F3=fXLe/de
Le/de=8

Vélvulas de gaveta

F3:=f8
F3 =0.112

PERDA DE CARGA TOTAL

FT = p—OZE(JF1+ F2+ F3)
2

FT = 28.152
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DETERMINACAO DA INERCIA DO SISTEMA

oMl
M= P >
i
4
M = 50.482
DETERMINACAO DA FREQUENCIA
NATURAL
A
Wn:= |CEB——
V1Ll
Wn = 4.736
Wn
Fni=——-
2[1t

Fn = 0.754
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PARAMETRO DE AMORTECIMENTO

Q:=0,0.1..45
QS:=0,0.1..45

dS(QS) := 2FTS - (378.1 - 115.4[QS)

FATOR DE AMORTECIMENTO

dS(Qs)

CQ) = S wn

FREQUENCIA NATURAL AMORTECIDA

(@) [

Wd(QS) := WnE/1 R AR

Foram determinados, os numeros de Reynolds, os parametros de

amorteci mentos, os fatores de amortecimentos para cada vazéo.

RESPOSTA DO SISTEMA

O
_ DS
Q) ::% QRO P O inHwvdm + qj:—)l':%+ Qs
m . ‘G
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SINOPSE

Apresentamos neste trabaho uma metodologia para o monitoramento de
compressores de ar de parafuso, através da andlise de vibracéo, corrente e temperatura,
mostrando suas respectivas freqiéncias de excitagbes, 0s pontos para medicdo de
vibragdo e principalmente os principais defeitos que aparecem nos compressores de
parafusos.

O monitoramento periddico em compressores de parafusos, utilizando o conceito de
multiparametros, tem se mostrado de muita valia por permitir diagndsticos precisos,
controlando varidvel's mecanicas, elétricas, de pulsagcdo do ar, de processo e temperatura,
levando ao dominio do equipamento e maior disponibilidade do conjunto motor-
compressor com alta confiabilidade.

Sair
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1. INTRODUCAO

O compressor de parafuso € um compressor rotativo, constituido por dois rotores
helicoidais chamados rotor macho (convexo) e rotor fémea (cdncavo). Geramente, o
rotor macho é acionado por um motor e a transmissao é feita por meio de engrenagens,
obtendo-se assm uma elevada velocidade do rotor macho. O gas penetra no
espacamento entre os filetes dos rotores e, atraves do “ engrenamento” desses, vai sendo
progressivamente comprimido e transportado até a abertura de descarga.

N&o necessita de lubrificac8o dentro da cdmara de compresséo, pois ndo ha nenhuma
espécie de contato, sendo o ar fornecido isento de 6leo

A Manutencdo, como os demais setores da industria, tem exigido constante
aprimoramento na qualidade de seus produtos, em face de disputa do mercado.

Nas Ultimas décadas, esta prética tem obrigado as indUstrias cada vez mais reduzirem
Seus custos operacionais. Estes custos sdo afetados pela eficiéncia de um sistema de
manutencgao.

As Empresas, através do departamento de manutencdo, vem dando todo apoio
necessario ao desenvolvimento, aprimoramento e implantagcdo de tecnologias aplicadas a
Manutencdo dos compressores.

O trabalho tem como objetivo mostrar as trés frentes distintas de inspegéo usadas nos
COMPressores :

» Andisede Vibragdo Mecanica;
= Andlise de Corrente Elétrica;
= Andlise de Temperatura.

Sair
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2-DESENVOLVIMENTO

Compressor es de Parafusos

Os compressores estacionarios de parafusos, com um estagio, resfriados com agua,
s80 acionados por motor elétrico e fornecem ar comprimido isento de 6leo.A poténcia do
motor é transmitida a engrenagem multiplicadora através de um acoplamento flexivel.

O elemento compressor é constituido de dois rotores helicoidais de precisao, montados
em rolamentos de esferas e de rolos cilindricos. O rotor macho é acionado pela
transmissdo da engrenagem multiplicadora e o rotor fémea € arrastado pelo ar existente
entre o macho e fémea , que mantém a pequena fol ga entre os |6bul os dos rotores macho
efémea.

Geramente, os rotores machos tém quatro l6bulos e o0s rotores fémeas sais,
consequentemente, a rotacdo do rotor macho é 1,5 vezes a rotagdo do rotor fémea. A
figura 1, mostra um esquema do elemento compressor com seus mancais.

63 DENTES
AT

Fr=42 Hz ' F=t ' ' = ‘ Fo=209 Hr
b e

Fra=62% Hr

@3 Enc de enioon go comoressor [ Pamlos e medings
22315 oe/w3d wie O3H
(B Ewn de entrado do compressar
NUZ30HEE pio O34
(@ Wocha L
NUIISEC pla DbH 2500
Mocha L0
7515-B pte O7H
€% oenn L0&
TH5-B plu 0TH 1407 | G M0
Femea LA 2-6309 C3 | 1-6319 03
NUFTSEC plo DdH 1-83(6 3 | 2-HUIZ 03

@ Mocha LOA
7315-B ple O7H

{0 Femea 104
7315-B pta OH

Fig 1 — Esquema dos pontos de medidas no compressor

Monitoracao dos Compressores de Parafusos e Determinacéo dos Pontos de Medida
do Conjunto Motor e Elemento Compressor

O monitoramento dos compressores utiliza o conceito de multiparametros, ou sgja,
controla toda varidvel importante que influéncia no desempenho do equipamento e
utiliza a técnica que melhor real¢ca cada tipo de problema, sgja ele mecanico ou
magnético.

A andlise de vibrag@o dos compressores de parafusos exige medidas proximas a fonte
de vibrac8o. Quando as medidas se destinam a um acompanhamento da méquina, 0s
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pontos deverdo ser marcados e numerados para permitir comparagoes posteriores, eles
também devem ser de facil acesso. Neste caso, devemos tomar cuidado com a variagéo
de carga, que altera o nivel de vibracéo.

Os pontos de medi¢cdo nos elementos compressores sao tradicionalmente conhecidos,
por estarem preparados pelo fabricante para fixag&o dos sensores. No eixo de entrada do
compressor, as medi¢oes sdo feitas na direcdo radial, horizontal e axial, 0 mais préximo
possivel do mancal da engrenagem multiplicadora. O motor elétrico € monitorado por
vibragdo nos dois mancais de rolamentos e por andlise de corrente elétrica com alicate
amperimetro conectado ao mesmo coletor que mede vibragao.

Além do monitoramento citado, sdo coletados dados operacionais importantes que
podem interferir no desempenho do compressor e influenciar até mesmo na vibracéo.
Foi criado também um controle de amplitude de vibrag&o por componente (frequéncia),
de modo a acompanhar a evolucdo no tempo dos problemas principais esperados,
contando com uma amostragem relevante de dados.

Figura 2 — Foto do conjunto motor-compressor.

3- DETERMINACAO DASFREQUENCIASDE VIBRACAO DO CONJUNTO
MOTOR-ELEMENTO COMPRESSOR

Determinacéo das Frequéncias de Vibragao nas Engrenagens do Conjunto.
Frequéncia de Rotagdo da Coroa:
E a freqiiéncia em que a coroa gira em torno de seu eixo ou arelagdo em que um

dente da coroa engrena com um dente do pinh&o, ou seja, neste caso € a mesma rotagéo
do motor.
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Frequéncia de Rotagdo do Pinhao:

E afreqiiéncia em que o pinh&o gira em torno de seu eixo ou a relagdo em que um

dente do pinh&o engrena com um dente da coroa, neste caso € a mesma rotacéo do
macho.

Freguéncia de Engrenamento:

E arazdo em que um par de dentes entra em contato em cada segundo de tempo.

Frequéncia de Passagem de Fase de Montagem:

E uma subharménica da fregiiéncia de engrenamento, na qual varia com a montagem.
Ela determina o limite de montagem e principamente o padr&o de desgaste em funcgéo
da montagem.

A tabela (1) abaixo mostra o resumo de todas as frequéncias calculadas de um
compressor (GA 160).

FREQUENCIAS Hz
ROTACAO DO MOTOR 29,75
ROTACAO DA COROA 2,75
ROTACAO DO PINHAOD 62,5
ENGRENAMENTO 1874
NUMERO DE FASES 3
ROTACAO DO MACHO 62,5
ROTACAO DA FEMEA 11,6
REPETICAO DOS DENTES 2,97
MONTAGEM 624,66
RANHURA DO ROTOR 1725,5
RANHURA DO ESTATOR 2142
EXPECTATIVA DE VIDA 33%
DENTES DA COROA 63
DENTES DO PINHAO 30
FREQUENCIA DE PULSACAOQ 250
RELACAO DE TRANSMISSAO(ENGRENAGENS) | 2,1
RELACAO DE TRANSMISSAO (L OBULOS) 1,5
NUMERO DE ENTRADA DO MACHO 4
NUMERO DE ENTRADA DA FEMEA 6

Tabela 1- Resumo de todas as freqiéncias

Freguéncia de Repeticdo dos Dentes:

E quando ap6s de n revolugbes da coroa o sistema volta ao mesmo par de dentes que
comegaram 0 movimento. Se um falha existir em ambos os dentes (coroa e pinh&o ), um
pulso com maxima vibracdo serd notado quando as respectivas falhas do pinhdo e da
coroa entrarem em contato ao mesmo tempo. Estas falhas podem ser um resultado do
processo de fabricagdo ou manuseio inadequado.
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Defeitos Mais Comuns do Motor:

A figura (3) abaixo revela os defeitos mais comuns do motor.

VIBRAGOES EM MOTORES DE INDUGAQ TRIFASICO
. RADIAL
Estator ovalizado NV
2x frade = 120 Hz
PROBLEMAS | Estator exeéntrico
NO
ESTATOR Enrolamentos em curb 1 2x
F3 Folgas no entreferro f(HzT
Eixo excéntrico no rotor RADIAL
NV
PROBLEMAS | Barros quebradas 1x ) FPB
NO Fo IFp | fp
(@ ROTOR Barros trincadas [
! Fp
Fs 2Frede
F2 Pontos de olta resis- A
3 téncio entre barras o
e ane} de cumo. f (Hz)
(Aquecimento localizado)
2frede= 120 Hz Fp =2Fs =(n? de pdlos} x S {escorregamento em Hz)
RPM
e e e
Fs =Freq de escorreg g - {rotaedo sincrona - nominal)
60
Fp =Frequéncio de passagem de pdlos
i lrotagGo nomina 1) x N¢ de barras
il FPB = Frequéncia de passagem de ranhuras = 6]

Figura 3- Defeitos mais comuns do motor

O espectro do motor abaixo mostra problemas no estator:

2 X Frede

a
A

Freqiiéncia de Ranh

ura do Rotor

Figura4- Espectro em velocidade do motor elétrico
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O espectro apresenta a frequiéncia de ranhura do rotor modulada com 120 Hz, isto pode
indicar que ha algum problema relacionado com o estator (espiras em curto, perda de
isolac&o, rotor montado excéntrico com relagdo ao estator, por exemplo).

| dentificacao das Freguéncias dos Rolamentos:

Os rolamentos séo 0s suportes dos elementos parafusos do compressor . Podem ser de
rolos e de esferas e de varias marcas (SKF,FAG, €tc) .
Freguéncias :
Para que haja um melhor entendimento do trabalho € necessario que se faga a
apresentacéo de algumas frequéncias fundamentais.
» Freguéncias de rotacdo (Fo) — é definida como arotacéo da pista em movimento.
= Fregiéncia fundamental da gaiola (FFT) — equivalente a velocidade angular do
centro de um Unico elemento rolante ou rotacdo da gaiola.
» Fregléncia da pista externa (BPFO) — pode ser definida como a freguéncia de
passagem dos elementos rolantes sobre um Unico ponto na pista externa.
= Fregiéncia na pista interna (BPFI) — fregiéncia de passagem dos elementos
rolantes sobre um Unico ponto da pistainterna.
= FregUéncia do elemento rolante (BSF) — a freqiiéncia do elemento rolante nada
mais € do que a velocidade angular do mesmo em torno de seu centro.

As danificagcdes em um rolamento nem sempre significam a falha total do mesmo, mas
com certeza uma diminui¢éo de seu desempenho em servigo:

Um mancal somente terd um funcionamento satisfatorio, se as condicdes de servico e
ambientais, e 0s seus componentes (rolamento, pecas contiguas, lubrificagcdo, vedacdo)
estiverem corretamente adequados uns aos outros.

Defeitos nos rolamentos podem ocorrer nas pistas, nos elementos rolantes, na gaiola ou
em qualquer combinacio destes. Estes defeitos geram sinais de vibragdo. E muito
importante que se conhega o tipo de rolamento instalado, porque diferentes tipos de
rolamentos podem gerar diferentes sinais dependendo do carregamento, da folgainterna
e construgdo. A figura (5) mostra um rolamento com pista interna e externa girando no
mesmo sentido. .
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Figura 5 — Foto de um rolamento do elemento compressor

A figura (6) mostra a frequéncia de rotacdo da coroa modulando a frequéncia de
engrenamento.lsso indica que a engrenagem deve estar excéntrica ou com desgaste
localizado e distribuido.

Sideband ¥ alues

Freqg Amp Delta
17330 1.0996 30
17630 13309 30

17930 21529
18230 2.3?88@
36653
enteﬂ%tﬁeﬁ
19730 72045 30
19430 44864 30
19730 25476 30

20030 05226 30
20330 05444 30

ro da 4 )

[0 IF R R R I

Frequéncia de rotagéo Frequéncia de Engrenamento

do motor

1400 1600

Figura 6- Espectro do elemento compressor em aceleracéo
4- PARAMETROS

Para avadiar a condicdo do conjunto motor-compressor S0 usados 0s parametros :
velocidade ( mm/s —rms) , aceleragcdo ( g's — pico ) e envelope de aceleracéo ( ge's —
pico).

A finalidade destes pardmetros ou recursos € que um conjunto motor-compressor
sempre possui varias faixas de frequéncia de vibragcdo, e cada pardmetro deste é
adequado para medir uma certa faixa de frequéncia.

Assim, 0 nimero de leituras em um motor-compressor esta relacionado com o nimero
de pontos, diregdes e os parametros das medidas.

Os niveis de vibragdo costumam variar em funcdo das condigdes de operacdo do
eguipamento tais como carga, temperatura ambiente ou influéncia de equipamentos
proximos. Sendo assim, ao monitorar o compressor de parafuso é fundamental que no
ato da medicdo sejam tomados alguns “dados adicionais’ que indiqguem um valor
comparativo para orientar quanto as variagoes de vibragdo. Esses dados se relacionam
diretamente com a carga no compressor, dessa forma influindo consideravelmente nos
valores davibrac&o.

5- DETERMINACAO DOSLIMITESDE VIBRACAO



62 Conferéncia sobre
Tecnologia de Equipamentos

A definicdo dos limites é importante no gerenciamento desta méaquina, pois, em funcéo
destes é que as decisdes sao tomadas.

Na realidade, estes limites sdo faixas validas e dentro destas faixas 0 motor-compressor
sdo qualificados quanto a sua condicéo de estado.

A tabela (2) é uma sugestdo paraniveis de severidade.

TABELA COM NiVEIS DE SEVERIDADE DE VIBRACAO

VALOR RMS DE VIBRACAO (OVERALL) mm/s até 3200 Hz

Tipo de maguina Bom Aceitavel Alarme 1(aerta) | Alarme2
Compressor de| Até6 6a8 8 13

fusos rotativos

(I6bulos)

Tabela 2. Niveis de vibragdo (alarme) do compressor

A tabela (3) mostra os defeitos mais comuns no elemento compressor

FREQUENCIA DEFEITO COMENTARIO - NIVEIS
Frequéncia de rotacdo da coroa Folga no mancal da coroa Pode aparecer acompanhada de
harm®ni cas (gera uma componente
deshal anceamento)

Frequéncia de engrenamento

Folgas e desgastes na coroa ou no

Altos nafrequénciade

pinh&o. engrenamento e harménicas
Frequénciaderotacdo do pinhdo | Folgano manca daengrenagem do| Pode aparecer ato, acompanhada
pinh&o de suas harmédnicas (gera uma

componente de deshal anceamento)

Frequéncia de rotagéo do macho e
harménicas

Deshalanceamento do rotor —1X
Excentricidade do rotor — 1X
Folgas nos rolamentos — 3X ou 4X
Desadlinhamento interno — 2X

Pode aparecer alto, acompanhada
de suas harménicas

Frequénciade rotacdo dafémeae
harménicas

Deshalanceamento do rotor —1X
Excentricidade do rotor — 1X
Folgas nos rolamentos — 3X ou 4X
Desadlinhamento interno — 2X

Pode aparecer ato, acompanhada
de suas harménicas

Frequéncia de pulsacdo e
harménicas

Sistema com carga excessiva
Elementos montados com tensdes
excessivas.

Aparece alto, acompanhada de suas
harménicas

Freqiénciadafémeae
subharmbnicas

Rotor sujo e oxidado
Empenamento do eixo do rotor

Aparecimento de subharmbnicas
(Frequénciade rotacdo da fémea/2)
e suas harménicas

Freqiénciadafémeae
subharmbnicas

Rotor sujo e oxidado
Empenamento do eixo do rotor

Aparecimento de subharmbnicas
(Frequéncia de rotacdo da fémeal2)
e suas harménicas

Frequéncia de engrenamento

Defeitos(desgastes) no

Geramente aparece modulada pela

engrenamento rotagcéo (ou harmdnicas) da
Elementos desalinhados efolgas | engrenagem com defeito/desgaste.
entre engrenagens

Tabela 3- Defeitos mais comuns no elemento compressor
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A figura (7) mostra um exemplo do rotor oxidado do elemento compressor:

Rotor Oxidado

Figura 7- Rotor oxidado

6- ANALISE DE TEMPERATURA

A verificag8o continua da temperatura de um compressor € um dado importantissimo
na manutencdo preditiva. Como € natural, uma alteracdo qualquer na temperatura de
funcionamento de um compressor € indicativo de modificagcdo no comportamento do
compressor. Por tais motivos, a temperatura € um paréametro que deve ser levado em
consideracdo em todo e qualquer programa de manutencdo, em qualquer nivel. A
operacdo ou funcionamento dos compressores sdo estabelecidos por uma temperatura
determinada, quando atingido o equilibrio térmico, sem o que as dilatacBes de alguns
componentes poderdo trazer como consegiiéncia prejuizos aos demais componentes. A
figura 8 mostra a curva de tendéncia da temperatura medida em um dos mancais de um
compressor de parafuso.

Single Walue

i

0501 12.30:52 j
57 //'-\

Diate
Amp

Figura 8 — Tendéncia dos niveis de temperatura
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7-ANALISE DE CORRENTE

O diagnostico de problemas em estator ou rotor do motor elétrico pode ser feito pela
medic¢ao da corrente que alimenta o motor. Entendemos que a monitoragéo da corrente
elétrica, permite uma avaliagdo com maior definicdo e clareza, uma vez que analisa a
condicdo magnética diretamente na fonte geradora de eventual problema. E uma boa
ferramenta para determinar as condi¢des do motor, em relacdo a sua parte elétrica. A
figura 9 mostra o sinais harmdnicos da freqliéncia da rede el étrica em uma das fases que

alimento o estator do motor que aciona 0 compressor.

Singla Walue

Freq | B.OE+1
Order | 1.0
Amp | 1.7149E-1

Harmonic Walues

Freq Amp =
Fund | BO.O 01715
o 2nd | 1200 0.0005
3d | 1800 00030
dth | 2400 00003
Bth | 3000 00043
Bth | 3600 00003 (X

Ttn A0 nnnd

HMn =

Figura 9 — Espectro de corrente elétrica do estator

8- CONCLUSAO

Como vimos os resultados que se podem obter com a Andlise de Vibragcdo em
Compressores de Parafusos séo muitos e imediatos.

Usando as curvas de tendéncias dos paréametros monitorados e os niveis de alarme,
pode-se obter um alto grau de confiabilidade e maior disponibilidade do equipamento.

O desenvolvimento pleno desta técnica estard sempre condicionado ao bom
gerenciamento e ao uso de instrumentos e softwares atualizados.
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Ressonancia estrutural na pa de um ventilador centrifugo

Os ventiladores normal mente sdo usados praticamente em todos os ramos de industrias.Sao
aplicados diretamente no processo de producdo e desenvolvimento de materiais, instalagoes
responsaveis pelo conforto ou em equipamentos de combate & poluicdo do ar. Conseqlientemente
a sua performance interfere sobre as eficiéncias das empresas.

0 exempl o prético tem os seguintes objetivos:

Identificar as principais fontes de vibracdes no ventilador;
Medir as principais freqiiéncias naturais do rotor do ventilador;
Diagnosticar a causa das trincas nas pas do rotor do ventilador;
Reduzir ou eliminar o problemadas trincas no rotor.

000D

1. Ventilador centrifugo

O ventilador centrifugo é formado por um impulsor (ou rotor), que gira dentro de uma
carcaca em forma de voluta. A carcaca possui uma tubulagéo (entrada/saida), paralela ao eixo do
rotor, e outra perpendicular a este (saida/entrada). Quando o rotor € acionado, as pas em sua
periferia, impelem o ar por centrifugacdo na direcdo de rotacdo. Deste modo, 0 ar entra de
maneira axia/radial, gira em angulo reto e através das aetas € impedido na forma radial/axial.
Portanto, a finalidade da carcaca é converter a pressdo estética em dinamica, resultando em
velocidade.
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Asfiguras abaixo mostram fotos do ventilador centrifugo estudado pel os autores:

Figural. Ventilador centrifugo

Figura 2. Foto do ventilador centrifugo
2. ldentificacéo das principaisfontes de vibragdes no sistema

Pode-se observar na figura (3) que as principais fontes de vibragdo no ventilador sdo: A
freqliéncia de rotagdo e suas harmonicas. Neste caso, portanto, a principal fonte vem do
desbalanceamento do rotor, e as harmonicas provenientes da flexibilidade da estrutura metalica
gue suporta os mancais. H4 um destague para a quinta harménica da rotagcdo que coincide com a
segunda frequiéncia natural da pa, causando o fendmeno que chamamos de ressonancia estrutural,
COmMO veremos a seguir.Veja o espectro em escala linear abaixo, mostrando 1x arotacéo.
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Figura 3. Espectro em escala linear

Percebe-se que na figura acima (gréfico de cascatd), a quinta harménica aparece em
destaque, com menor intensidade, porque a o sinal foi medido no mancal. Se houvesse alguma
maneira de medir na pa do ventilador, com certeza a quinta harmdnica teria uma intensidade
maior, pois ela estd em ressonancia. A figura (4) ilustra o grafico de tendéncia com os niveis de
vibragdo em 5x arotagdo ao longo das datas de medidas.

CENTRAL DE LAVAGEM:231-2290 VT-360:VENT 04H V350
23-Apr-99 09:19:44

Page 1
3.5
4
2.
9
8 W
€ A
£ alp?
ne
1 £ L /;
. i R / M
P \B/J =
01-Jul86 O1-Aug-88 01-Sep-98 01-Nov-88 01-Jan-88  01-Feb-58 15-Apr-99
Date
]
1: VENT 04H V350

Velocity (Acc to Vel)
15-Apr-88 10:17:38

Figurad. Gréfico de tendéncia
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3. Determinacéo dos pontos de medidas e dos dados do conjunto motor -ventilador

A monitoragdo dos motores-ventiladores utiliza o conceito de multiparametros, ou sea,
controla toda variavel importante que influéncia no desempenho do equipamento e utiliza a
técnica que melhor real ¢ca cada tipo de problema, seja ele mecéanico ou magnético.

A andlise de vibragdo dos ventiladores exige medidas proximas a fonte de vibragéo.
Quando as medidas se destinam a um acompanhamento da maguina, os pontos deverdo ser
marcados e numerados para permitir comparactes posteriores, eles também devem ser de fécil
acesso.

Os pontos de medicdo nos ventiladores sdo tradicionalmente conhecidos, por estarem
preparados pelo fabricante para fixacdo dos sensores. A figura abaixo mostra o desenho
esguematico do conjunto motor-ventilador com seus respectivos pontos de medidas.

0z 01
04 03
VENTILADOR P s]n

VENTILADOR DE SUCCAO DA MESA 01

200 cCcv
1770 RPM

OBS.:
01) © VALOR OBTIDO NO DESLIGAMENTO £ ATINGIDO EM MEDIA APOS 6 5 DO CORTE DE ENERGIA ELETRICA.

©02) VALORES EM mm/s (RMS)

Figurab. Desenho esquemético do motor-ventilador

Tabela 1 — Dados do conjunto

Dados
Rotor Semi-aberto
Rotacdo do motor 1780 Rpm
Material Aco SAF 2205
Motor de inducéo trifasico 380V
Rotacdo do ventilador 1770 Rpm
Poténcia 200 CV
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4. Medicdo das principais fregiiéncias naturais do sistema

Para medir as freqliéncias naturais do sistema usamos o0 “bump test” (teste de impacto com
martelo de borracha), e medimos a resposta em fregiiéncia de vérias partes do rotor. Utilizamos o
instrumento BK 2515, de propriedade dos consultores. A figura (6) mostra o ventilador suspenso
por correiaflexivel parateste de impacto (suspensdo livre-livre).

Figura6. Ventilador suspenso.
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A figura (7) mostra a posicéo do acelerdmetro neste ensaio.

Figura?. Foto dapa
O espectro obtido abaixo contém as principais freqiéncias naturais.

A 1S ' ~LIZ-ENAIO VENT, PONTO |

oo 1 ' '
" rEDIA e 101 g MMWWM'E):?HMWAEM __________________

A ’;x uf‘ ........

mm.e s

0,0 100,0 Mo ® g 1,0 60,0
FiguraB. Espectro em velocidade

As principais freqiéncias naturais obtidas na pa, com resposta ao impacto na regido de
trinca, foram:

70Hz - 148 Hz — 274 Hz.
As principais freguiéncias de excitagoes:

29,75 Hz - 59,75 Hz — 89,75 Hz — 119 Hz — 148,75 Hz.
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Observe que afrequéncia natural 148 Hz coincide com 5x arotacéo do ventilador.
5. Diagnosticar a causa dastrincas nas pasdo rotor do ventilador

A causa principal da trinca nas pas do rotor do ventilador é a fadiga provocada por atos
niveis de vibragdo (deflexdo da pa), no segundo modo de vibrag&o, ou seja, ha ressonancia no
segundo modo (148 Hz), provocada pela coincidéncia da quinta harmdnica da rotacdo com a
segunda freqiiéncia natural obtida no ensaio. Vea afoto da patrincada abaixo:

=
o
L]

Figura9. Foto do rotor com a pa trincada
6. Modelo da pa com elementos finitos (Ansys —ver sao estudantil)
Para confirmar esta conclusdo, foi feito um model o da pa com elementos finitos, conforme

a figura a seguir. Fazendo a animacdo da p4, observamos pontos nodais, que praticamente
mostram o caminho da trinca, vejam os pontos nodais, marcados em vermel ho abaixo.
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FiguralO. Simulag&o da pano programa Ansys

A figura acima mostra a pa vibrando no segundo modo, valor experimental 148 Hz = 5x
rotacdo. Na simulagdo por elementos finitos, foi considerado o engastamento perfeito entre apae
aplaca (cone) do rotor. Portanto, 0 modelo matematico € bem mais rigido que a condic&o real no
rotor, ou sgja, as frequiéncias naturais obtidas na simulacéo feita no computador seréo um pouco
mais dtas que as medidas (experimentais). Porém, os modos naturais correspondentes as
freqliéncias naturais seréo bem proximas dos reais.

A figura (11) ilustra 0 modelo matemético da pé vibrando no segundo modo. As linhas
vermel has representam o engastamento.
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Figurall. Simulac&o no programa Ansys
7. Cotovelo muito préximo a saida do ventilador

Outro problema a ser considerado no projeto, é o cotovelo na tubulagcdo de saida do
ventilador. A pequena distancia deste cotovelo até a boca de saida do ventilador produz
turbuléncia e vértices no fluxo de ar que passa pelo cotovelo (curva 90°). Isto pode causar o
retorno de ondas de presséo para dentro do ventilador, que chocam com as pas, aumentando os
niveis de vibragdo flexional as mesmas. Como consequéncia, ocorrera fadiga em um tempo de
vida menor gue o previsto, ou sgja, havera falha (trincas) na pa em um tempo mais curto que o
previsto, pois o limite de resisténcia a fadiga do aco sera atingido com mais frequéncia.

Figural2. Foto com o cotovelo muito préximo a saida do ventilador
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8. Solucéo parareduzir ou eliminar os problemas dastrincas no rotor do ventilador

O Rotor do ventilador foi balanceado com alto grau de qualidade (balanceadora dinamica),
entdo, reduziu a componente da vibragdo em 1x arotagdo do motor, isto provocando um menor
esforco nos pedestais dos mancais e diminuindo os niveis de vibragdo- (G 2.5 1SO).Mas, o nivel
de vibraco nafreguéncia5 x rotagdo (148 Hz) continuava aparecendo.

Para resolver esse problema de ressonancia e aumentar a vida dos rotores, usou um anel
travando as pas do ventilador, reduzindo as vibragBes na ponta das pas. Normamente esses
rotores abertos, quase sempre apresentam problemas de trincas, mesmo ndo havendo uma
fregiéncia de excitacdo discreta (harmbnicas da rotagdo) coincidindo com alguma frequéncia
natural, como no nosso caso. Uma explicacdo paraisto, é que a turbuléncia do ar no rotor/espiral,
gera vibracBes aeatdrias (que excitam em uma grande faixa de frequiéncia), conseqlientemente
teremos provaveis excitacdes em algumas freqliéncias naturais. Por isso ao travar as pas, evitou-
se grande deflex&o na parte livre da pa

Figural3. Anel travando as pés do rotor

Depois de travar as pés, realizou novamente o teste para a determinagéo das freqiiéncias
naturais (bump test), na pa do ventilador e principalmente no aro embutido.
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Figural4. Espectro de vibragéo

9. Concluséo do exemplo pratico

Conclui-se que ao colocar 0 aro travando as pas, mudou a massa, a rigidez, a geometria e
principalmente os modos de vibrar do sistema. Com isso afastou a frequéncia natural da
freqliéncia de excitacdo. A tabela abaixo mostra as frequiéncias naturais antes e depois de colocar

o aro.

Tabela2. Comparacdo das frequéncias naturais

FN- ANTES SEM ARO FN-COM ARO
70 Hz 45 Hz
148 Hz 129 Hz
274 Hz 237 Hz

Percebeu-se na tabela acima, que a freqiéncia natural (148 Hz) passou para 129 Hz, ndo
havendo coincidéncia com 5xrotagdo, portanto, eliminou a ressonancia estrutural e o problema da

trinca
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Vibracao autoexcitada em maquinas de papel e laminadores

Nos ultimos anos, a vibragdo de prensas tem se tornado muito importante na consideracéo
de projeto e operacdo de modernas méquinas de papel de alta vel ocidade e laminadores de ago ou
aluminio.Geralmente maquinas de fabricar papel e laminadores tem rolos ou elementos rotativos
muito proximos, conseqiientemente eles geram sinais de vibragdo muito complexos, trazendo
muita dificuldade para uma analise de vibracéo precisa.Os problemas mecéanicos em méaquinas de
fabricar papel e laminadores sdo frequentemente dificeis de avaliar, porgue os rolos estdo muito
proximos um do outro.Os componentes das maquinas de papel e dos laminadores que estdo em
movimento vibraro e a vibracdo total € a soma de muitos componentes individuais. Quando a
amplitude de vibracdo excede um nivel aceitavel, ela se torna um problema sério, freqlientemente
afetando o processo de fabricacgo de papel e de um laminador de uma forma adversa. 1sto pode
resultar em qualidade reduzida do papel e da chapa de aco ou aluminio, maior desgaste do
cilindro da prensa, vida encurtada do feltro e uma diminuicdo global no rendimento da maquina
etc.

Altas vibragdes em rolos tém sido um problema sério ocorrido em indUstrias de papel e de
laminacdo. Muitos destes problemas sdo devidos ao feedback regenerativo (sistema de
realimentac&o), naqual chamamos de vibragdo auto-excitada.

As vibragcdes auto-excitadas em maquinas de papel e laminadores também sdo vibragcoes
auto-reguladas, que retiram sua energia de fontes externas por seus proprios movimentos
periédicos.

A autoexcitacdo é uma funcdo do deslocamento, da velocidade ou da aceleracdo da massa
do sistema.

Quando a energia em um sistema auto-excitado continua a crescer até ser equilibrada pela
mesma quantidade de energia dissipada pelo sistema devido ao amortecimento. A vibragdo auto-
excitada fixa-se numa vibracdo permanente, com uma fregiiéncia proxima a freqiiéncia natural do
sistema. Por outro lado, se a quantidade de energia dissipada € menor que a quantidade de energia
absorvida pelo sistema, 0 movimento continuara a aumentar a energia total existente no sistema
até facetar os rolos e principalmente o papel ou a chapa. A figura abaixo ilustra a chapa de um
laminador facetada devido ao fenbmeno autoexcitado:

Deformacgdo periddica da
estrutura da superficie

Espessura da onda Forma de onda

Figural. Chapafacetada
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Na vibragéo auto-excitada, 0 movimento tende a aumentar a energia do sistema, € como
consequéncia, a amplitude de vibragdo pode crescer drasticamente e o sistema por sua vez tornar-
seinstavel.

O exemplo pratico tem 0s seguintes objetivos:

o Identificar as principais fontes de vibragdes na Soft Calandra da Méquina de Papel;
o Medir as principais frequiéncias naturais dos rolos da Maguina de Papsl;

o Diagnosticar a causa das listras ou facetamentos nos rolos da Maguina de Papd!;

o Reduzir ou eliminar o problema das facetas dos rolos.

1. Rolos de Prensas de M aquinas de Papel

A figura abaixo mostra foto dos rolos de uma Maquina de Papel:

ROLO
SUPERIOR

ROLO
INFERIOR

Figura2. Foto da maguina de papel

Ambos os rolos sdo de aco, e o rolo de baixo tem uma camada de borracha. O conjunto de
rolos € usado para uma compressao fina, alisamento e brilho do papel, em um processo de ata
velocidade. A fungdo das prensas € a remocao de agua pela estrutura capilar pela compresséo da
folha. O custo da secagem térmica é maior que o0 custo da secagem mecanica, por isso, a grande
importancia da eficiéncia das prensas para minimizar o custo do papel acabado. Basicamente a
prensa € formada por dois rolos cilindricos, um de borracha ou ebonite e outro de material mais
duro como granito ou microrock. As maguinas de papel costumam ter, duas a trés prensas.

As prensas trabalham com um filtro que serve de apoio e condugdo da folha e para absorver
parte da agua do papel ao passar pelo Nip (linha de presséo) de prensagem.

As figuras abaixo ilustram um Nip (linha de presséo) de uma prensa de uma maquina de
papel em sua forma mais simples. Os componentes do arranjo de montagem consistem em um
rolo superior (rolo de granito), um rolo de fundo inferior (rolo de succéo) e um feltro prensado.
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Rolo
superior

Marca no
feltro Linha de

J / pressdo

Rolo Q
inferior

Figura3. Componentes da maquina de papel

A figura abaixo ilustra o sistema dinamico dos rolos de uma méaquina de pape!:

Rolo superior
coberto de
borracha

Nip(linha de pressdo)

Rolo inferior

Figurad. Sistema dinamico dos rolos de uma méaquina de papel
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2. Desenho esquematico de outr os componentes da maquina de papel

Podemos também observar no desenho esquematico abaixo, outros componentes ou fontes
de vibragdo de uma méaquina de papel .

Polia acionada

L Eixo fixo
Rolo
Mancal
S

' Redutor

Correia
H } j:ﬁ Motor
Polia -
acionadora Cardd PP

Figurab. Componentes da maguina de papel

O espectro de vibragdo abaixo mostra a vibragdo no rolo revestido quando facetas/marcas
estdo visiveis sobre o rolo. Observe a fregiiéncia 90,94 Hz modulada com a rotag&o do rolo (séo
formadas 26/27 listras). O nivel de vibracdo chegaa 7 mm/srms.

3

w
AN

/e B s Lakes
/[ Feq twg Dola
4 | 7200 34 L
|¢ 806 008 34 ¢ EMEE]
2 |41 065 34 Odem | 27.31
1| &5 157 a4 Ao | 687
Certio | 309 687
INEEL B FREQUENCIA 50

: z
3 W MODULADA PELA
5 |1 34 ROTAGAO DO ROLO DE

BORRACHA.,

Figurab. Espectro em velocidade
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3. Medicao das principais freqiiéncias naturais do sistema

Para medir as frequiéncias naturais do sistema usamos o “bump test” (teste de impacto
com martelo de borracha), e medimos a resposta em fregliéncia de varias partes dos rolos.
Utilizamos o instrumento da SKF.As figuras abaixo mostram os rolos apoiados para teste de
impacto.

17777
)
17 24

2722207

J \ b

Figura?. Teste deimpacto na direcéo vertical no rolo superior e Inferior separados

A 7 A

FiguraB. Teste de impacto na direcdo horizontal no rolo inferior e superior separados

.
V77722222

b b

Figura9. Teste de impacto nos dois rolos juntos na direc&o vertical
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O gue se repetia com maior fregiiéncia nos espectros, era a frequéncia natural 90 Hz. Veja
espectro abaixo:

'\

FREQUENCIA NATURAL
90 Hz

1|
Frosmanns - HY Waios Qional - § 22§

FiguralO. Espectro em velocidade
4. Vibragdes auto-excitadas na soft-calandra.

Foram analisadas as vibracbes na soft-calandra de uma maguina de papel, onde
observamos:

o Altas amplitudes de vibragdes nos mancais dos rolos: inferior e superior;

o Vibracdo em um nimero inteiro e multiplo da rotacdo do rolo revestido por borracha
sintética;

o Movimento fora de fase dos rolos na direcéo vertical, isto € um rolo vibrando contra o
outro;

o Amplitudes aumentam com o desgaste, principa mente quando o rolo revestido comega
amarcar ( barring ou facetamento );

o Altasensibilidade dos niveis de vibragdes com a vel ocidade da maquina;

o Proximidade a umaressonancia estrutural principal do rolo revestido (~ 91 Hz);

o Presenca de modulagoes.

As andlises das caracteristicas operacionais e ndo operacionais do conjunto, foram usadas
para identificar a instabilidade do conjunto. Indicadores chaves como a variagdo da amplitude
com o tempo e a proximidade de uma ressonancia, ou sgja, a freqliéncia da vibragdo proxima de
uma freguéncia natural do rolo, foram decisivos. Neste caso, nenhuma fonte de excitagdo em 91
Hz, foi encontrada. Contudo, ao contrario da maioria das instabilidades, nesse caso a freguiéncia
de vibrag&o é sincrona com uma harménica da velocidade de rotacdo do rolo. A instabilidade do
conjunto esta associada com o mecanismo de feedback entre a vibragéo relativa dos rolos e um
padrédo compressivo na superficie do rolo revestido de borracha. Na velocidade de operacéo da
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maguina e pressao correspondente no nip, forma-se um loop de feedback instavel, resultando em
realimentac&o regenerativa induzindo uma vibrag&o autoexcitada no conjunto.

No cenario deste feedback regenerativo, a variagdo na compressdo do conjunto no
revestimento de borracha (devido a deformac&o do nip) gera forcas aternativas de separacéo
entre os rolos. As forcas aternativas de separacdo fazem os rolos vibrarem fora de fase (devido a
proximidade com uma ressonancia estrutural). Como o conjunto vibra, o padréo de compresséo é
reforcado, gerando maiores forgas alternativas de separacdo, que causam maiores oscilacfes do
conjunto dos rolos; e este processo se repete em loop. Entéo a energia no sistema (conjunto de
rolos) auto-excitada continuara a crescer até ser equilibrada pela mesma quantidade de energia
dissipada pelo sistema devido ao amortecimento. Se a quantidade de energia dissipada € menor
que a quantidade de energia absorvida pelo conjunto de rolos, o movimento continuara a
aumentar a energia total existente no sistema até quebra-se, no Nosso casso facetar. A energia é
adicionada constantemente ao sistema de rolos, havendo um acréscimo continuo na amplitude de
vibrag&o, neste o sistema € instdvel com amortecimento negativo.

O sistema sera estavel quando a amplitude da vibragdo decresce com o tempo, ou a
guantidade de energia total decresce com o tempo e a perda de energia é dissipada em forma de
calor devido ao atrito, neste caso 0 amortecimento € positivo.

A vibragdo continua aumentando com a formag&o de facetas/marcas sobre o rolo até serem
limitadas pela resposta ndo-linear do conjunto.Esta vibracdo instéavel tem ocorrido numa
fregiéncia 26 x rotagdo do rolo revestido, e também quando esta fregiiéncia se aproxima da
freqiéncia natural associada com a instabilidade (~91 Hz). Infelizmente, esta condicdo coincide
guando a maguina trabalha em sua velocidade operacional mais comum. O resultado é a
formag&o um numero inteiro (26/27) de listras em forma de picos e vales.

A dindmica estrutural do conjunto envolve a dindmica relativa dos dois rolos. A trgetoria
do feedback regenerativo inclui um atraso de tempo associado com uma revolugdo do rolo e com
a deformacao da borracha sobre o rolo.

A figura abaixo mostra o rolo da maguina de papel antes de ocorrer o fendbmeno auto-
excitado (ndo facetado):

O
AMAQLUTNA DE FAFEL

Figurall. Rolo da méguinade papel antes de ocorrer o facetamento ou marcagéo
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A figura abaixo ilustra o rolo facetado (marcado), devido ainstabilidade do sistema:

ROLO
FACETAMENTO
AMADLUINA DE PAPEL

Figural2. Rolo superior revestido de borracha facetado ou marcado

O perfil do rolo pode ser usado com a forma de onda no tempo ou espectro para apresentar
a andlise com um quadro de como a se¢do reta (transversal) do rolo esta. Normalmente a secéo
reta é circular. Desvios na circunferéncia da se¢do reta podem ser causadas pelo fenémeno da
vibracao chatter, saliéncias ou formagdes resinosas, agoes de feltro com variagOes de espessura,
ou acidentais feltros esmagados.

5- Razfes inadequadas dos tamanhos dos rolos (Outra possibilidade).

Se os rolos forem perfeitamente cilindricos, a razédo dos tamanhos dos rolos € menos
importante. Contudo se um dos rolos tiver uma saliéncia (ou deformac&o por alta pressdo) ou
ponto um ato ou duro, a razdo de tamanhos sera critica. Dois rolos no nip se comportam
analogamente a um par de engrenagens, em que um lugar ato sobre um rolo pode marcar
severamente o outro rolo (macio) e causar problemas na qualidade do papel fabricado. Se os
comprimentos das circunferéncias dos dois rolos tiverem um fator comum, e um dos rolos for
excéntrico ou ovalizado (por exemplo), podera ocorrer barring ou facetamento no rolo revestido.

Fatorando os comprimentos das circunferéncias dos rolos, por exemplo, se a circunferéncia
de um rolo for 82 pol e a circunferéncia do outro rolo for 94 pol, os fatores comuns dos dois
nUmeros seriam:

82=2x41 e 94=2x47

O maior fator comum dos dois rolos é 2, e os fatores incomuns dos dois rolos sdo 41 e 47.
Se ambos rolos forem revestidos — um rolo terd 41 facetas e 0 outro 47 facetas, estas facetas seréo
separadas de 2 polegadas. No caso de somente um rolo for revestido, somente este sera facetado.

Se os comprimentos dos rolos fossem respectivamente 82,2 e 94,2. O melhor método de
fatorar € multiplicar os nimeros por 10.
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82,2 x 10 = 822 = 2x3x137 € 94,2 x 10 = 942 = 2x3x157

Neste caso 0s nimeros de facetas ou barring seriam 137 e 157 e as facetas seriam separadas
de:

(2x3)/10=0,6 polegadas.

Se 0s nimeros de barras forem muito grandes, ou sgja, se a separacdo entre elas for muito
pequena, as listras ndo serdo visivels, ou sga, a superficie do rolo aparece com sendo um
desgaste liso, e provavelmente podem ndo comprometer a qualidade do produto. Neste caso,
também o nivel de vibragdo podera ser reduzido.

Para comprovar ateoria e a préticafoi utilizado um programa, que € usado para identificar
varios tamanhos de cilindro que devem ser evitados:

Primeiramente deve-se entrar com o didmetro do rolo inferior e superior, veja tela do

programa abaixo:

A VM TA ENGENHARIA acfine ID: [MBB
76“ #1 - [Horizontal] Roll #2 - [Vertical]
Roll 1 Label: [INFERIOR /| |\ Rell 2 Label: [SUPERIOR

Minimum Circ.: 1513 23| Diameter: |609.00 ] inimum Circ.: |2722.6 |Diameter: [866.650

imum Circ.: [1914.17| Diameter: Im aximum Circ_: Immametel: lm
uuuuu Rieak Point 2 [5.00800 | Min Bar Interval:  [2.00008]
Dimension Accuracy: Major Grid Divisions: |0.01000

Figural3. Primeiratela do programa

Este programa lista a circunferéncia minima e méxima de cada cilindro, o programa calcula
o fator incomum, que € o numero de barras em cada cilindro. O maior fator comum que é a
disténcia entre as barras, também € calculado. As circunferéncias das varias combinagdes de
tamanho de cilindros que podem causar algum problema também sdo listadas.
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A proxima etapa | 6gica € determinar o Diagrama de Rush. Vejafigura abaixo:

TAMANHO DO
FACETASDO ROLO FACETASDO ROLO DEFEITO-73,62 mm
SUPERIOR - 37 INFERIOR — 26
LISTRAS LISTRAS

Figural4. Diagrama de rush

O eixo x € a faixa entre as circunferéncias minima e maxima do cilindrol. O eixoy é a
faixa entre as circunferéncias minima e maxima do cilindro 2. As linhas de inclinagéo paraforae
para cima parecem ser paralelas. Entretanto, elas sdo linhas "sunburst” que parecem ser paralelas
porque se observa um segmento muito pequeno do grafico todo. Estas linhas podem ser
analisadas para se determinar o nimero de barras que cada cilindro pode obter com certas
combinacdes de tamanhos de cilindro. Pode-se gerar mais barras quando as linhas estéo as mais
proximas. Pode-se gerar menos barras quando ha mais distancia entre as linhas. E melhor usar
uma combinacdo de cilindro onde ndo haa linhas. A proxima melhor escolha é escolher a
combinacdo de cilindro onde as linhas sgjam as mais proximas.

No caso da soft calandra da méaquina, este problema foi estudo através de um software
aplicativo mostrado anteriormente. Para que houvesse uma formagdo de 26 facetas no rolo
revestido (numero de facetas que geramente aparecem neste rolo), o didmetro deste rolo deveria
permanecer entre 609,3 mm a 609,0mm, sendo mais critico em 609,03 mm.

Como rolo revestido entra com varios diametros diferentes e tem sempre formado 26 ou 27
facetas, descartamos a possibilidade de razdes de tamanhos inadequados.

6. Solucdo parareduzir ou eliminar os problemas das facetas nos rolos da Méquina de
Papel

Existem algumas solugdes a serem consideradas para solucionar o problema e/ou aumentar
avidado rolo revestido.
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1-Controlar ainstabilidade pelas condicdes oper acionais do pr ocesso.

Controlar a instabilidade através das condi¢Oes do processo significa alterar pressoes do
conjunto e principalmente a velocidade operacional do conjunto. Cargas muito altas no nip
aumentam a compressdo no revestimento de borracha e enrijecem a capa no nip, e
consegiientemente reduzem a estabilidade do sistema. Portanto, girar 0 conjunto com pressoes
MeNnores Nos nips, € uma agao no sentido corretivo.

A velocidade de rotagdo dos rolos também impacta a estabilidade do conjunto. A
instabilidade existe porque um multiplo da rotagdo do rolo revestido com borracha esta proximo
de uma freguéncia natural deste, fazendo um rolo “saltar” contra o outro. Portanto, evitar a
velocidade operacional atual da maguina € uma medida corretiva.

Estas solucfes sdo, portanto impraticaveis, pois mudariam as condi¢des operacionais para
produzir o papel fabricado pela maguina.

2-Modificar a dindmica do conjunto para eliminar ainstabilidade.

Mudar arigidez estatica do rolo, também envolvera, mudancas consideraveis no projeto.

Usar um revestimento com uma borracha mais macia no rolo, ou sgja, reduzir a“rigidez de
corte”, seriauma agdo corretiva, porém catastrofica tendo em vista a alta pressdo do nip. Além do
mais, uma reducdo na frequéncia natural poderia ser prejudicial. Outra solugdo seria aumentar os
diametros dos rolos ou a espessura do revestimento do rolo inferior (utilizar um material mais
resiliente), com isso tornaria o sistema estavel, acabando com o problema.

Aumentar arigidez dindmica, € uma solucdo mais viavel. Como ndo pretendemos alterar a
massa e a rigidez estatica do rolo (pois isto implicaria em mudar as caracteristicas dimensionais
do rolo), devemos atuar no amortecimento do mesmo. Ou sgja, atuar no material do revestimento.

A idéia € aumentar a capacidade de dissipar energia de choque e/ou vibracédo do
rolo, revestindo o mesmo com uma material especial (material viscoelastico) com
amortecimento adicional. I sto ndo significa colocar sobre o rolo um material mais macio.

Com isso conseguirmos aumentar arigidez dindmica e eliminaremos a instabilidade.

3- Sugestao para aretirada de material dorolo.

Uma vez a soft - calandra tenha sido facetada/marcada, 0 revestimento tera regides
comprimidas e expandidas. Tais rolos apos a retificacdo (retirada de material), podem ter étima
aparéncia superficial, ou sga, uma superficie lisa sem visualizagdo das marcas. Porém, se as
durezas em uma secdo circunferencial variarem de acordo com as regides comprimidas e
expandidas, quando este rolo voltar e ser submetido a pressdo, o conjunto voltara a vibrar com a
mesma freqléncia anterior. O nip retornarda a instabilidade em poucas horas, e o sistema de
realimentacdo regenerativo se formara novamente. Se 0 processo acima for executado
sucessivamente, cada vez que o rolo entrar em trabalho sua vida sera cada vez menor. Neste caso,
o efeito “memoria’ serd o trigger do processo vibratorio.
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Para minimizar este processo, apés a retificacdo deve-se medir a dureza do revestimento em
trajetoria circunferencial em pelo menos 3 secdes retas ao longo do rolo. O material devera ser
retirado até o perfil de dureza ndo variar mais segundo 0s picos e vales do facetamento anterior.

Vegamos como exemplo o rolo 83272. Observe a queda na vida do rolo apos as
retificas consecutivas.

1404
120_
] Il ROLO 83272
) 100+
<
D &)_
> ]
W g
<
Q
>
20_

0 1 2 3 4

JORNADA SEQUENCIAL APOS RETIFICA
Figura 15. Gréfico em tendéncia

4- | ntroducao de atuador es

Uma solucéo para melhorar a disponibilidade do equipamento, € introduzir no conjunto um
sistema de controle de vibragdo através de atuadores, no sentido de neutralizar as vibragdes
geradas durante 0 processo.

7. Outros problemas que levam a mar cagdo das chapas de um laminador

Causas proporcionais a vel ocidade de excitacao (trigger):

» Materia pré-danificado pelos rolos;

* Rolo naforma de poligono devido a vibrac&o dos rolos;
* Rolosovalizados,

* Rolosexcéntricos;

* Rolamentos com defeitos;

* Rolamentos com folgas;

» Defeito nas engrenagens;
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» Folgas (Backlash) das engrenagens,
» Irregularidade no acionamento devido ao deslocamento do eixo;
* Problemas no carda, nos motores,

* VibragGestorcionais etc....

Causas que ndo dependem da vel ocidade de excitacdo(trigger):

* Vibragdo natural dosrolos;

» Folgasnosrolos,

* Iniciagdo da autoexcitagdo dos rolos;

» Flutuagdo dafonte de tenséo ou da tensdo de puxamento;

e N&o homogeneidade do materiad;

* Variagdo datensdo do material (puxamento);

» Escorregamento ou deslizamento do material;

» Vibragdo do motor (regulacéo do motor);

e Marcas nos rolos e no material devido a0 movimento excessivo e livre (fechando,

batendo, impacto dos rolos) etc.....

8. Conclusao final

Para eliminar o problema das facetas nos rolos, foi considerada a solucéo de menor custo,
mudar a rigidez dindmica do sistema, aumentando a espessura do revestimento do rolo inferior,
utilizando um material mais resiliente (absorve melhor energia a choque).

Percebemos que um dos grandes problemas que ocorrem nas industrias de papel e
laminacdo é o fendmeno autoexcitado, que conseglientemente levam a marcacdo ou facetamento
dos rolos e principalmente do produto, aumentando o custo das empresas e diminuindo a
disponibilidades da vida das maquinas de papel e laminadores, podendo parar a producéo.
Podemos observar que a ressondncia € um fendbmeno totalmente diferente da vibragdo
autoexcitada.

Sabemos, que a freguéncia autoexitada (originada do movimento do sistema) ndo esta
relacionada com nenhuma freqiéncia de excitagdo do sistema, mas ssim com as frequéncias
naturais dos rolos.

Os gréficos de tendéncia e cascata abaixo ilustram o sistema antes e depois das alteractes :
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ANTESCOM
DEFEITOS
8,502 mm/s

DEPOISCOM
ALTERACOES
1,23 mm/s

Figura 16. Gréafico em tendéncia

3 12-FE%-02 11:00:00

ANTESCOM 02 19:00:00
DEFEITOS
90 Hz

DEPOIS COM
ALTERACOES
90 Hz

Figura 17. Gréfico em cascata
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Os espectros de vibragdo nas mesmas escalas abaixo mostram o sistema antes e depois das
alteracoes :

ANTES- COM DEFEITOS
NiVEL DE VIBRACAO NA
FREQUENCIA (90 Hz) — 6,870 mm/s

PRESENGA DE MODULAGOES

DEPOIS—-COM ALTERACOES
NiVEL DE VIBRAGAO NA
FREQUENCIA (90 Hz) — 0,013 mm/s

NAO APRESENTA MODULACOES

Figura 19. Espectro de vibragéo em velocidade depois das ateragbes
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Observamos que ao redlizar as alteracdes a frequéncia 90 Hz desapareceu, portanto o
sistema tornou-se estavel acabando com o fendmeno de vibracdo autoexcitada.

Para maior clareza, a tabela abaixo ilustra a diferenca da vibragdo autoexcitada e da
ressonancia:

Tabela 1 — Diferenca entre autoexcitada e ressonancia

[tem Ressonancia Instabilidade
Amplitude de Vibracéo Funcéo da Excitacéo Funcdo da
Estabilidade do
Sistema
Relacionada com a Primeira Causa Associada
Frequéncia Natural
Origem da Excitagédo Requirida Né&o Requirida
Presenca do Mecanismo N&o Sim
Feedback (Realimentacéo)
Vibragdo Sensivel aos Sim Sim
Parametros do Processo
Amplitude de Vibragdo em Sim Possivel. Fungdo da
Funcdo da Velocidade Severidade da
(Rotacdo)/Faixa Instabilidade
Frequéncia de Vibragéo Sub-sincronas N&o-Sub-Sincrona
Dominante
Amplitude de Vibracéo N&o Sim

Varia Significante com o

Tempo
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Resumo. Neste artigo sera apresentado um modelo de vibragdo comum grau de liberdade de um sistema mecanico, que descreve o
comportamento de uma onda de fluxo auto-excitada em um sistema de ventilagdo, onde a vazdo é uma variavel dependente do
tempo. Este modelo considera uma queda de presséo significante em um grande volume que age como mola, de uma massa de gas
associada ao tubo que age como inércia, e de perdas secundariase atrito na tubulagdo que agem como um amortecedor. Também
estuda a estabilidade do sistema, quando a inclinagdo da curva de desempenho for negativa, e sua instabilidade, quando a
inclina¢do da curva do ventilador for positiva.

Palavras chave: Pulsacdo, Autoexcitagéo, Vibracéo e Ressonancia Aculstica.

1. Introducéo

Os ventiladores normalmente sdo usados praticamente em todos os ramos de industrias. Sao aplicados diretamente
no processo de producdo e desenvolvimento de materiais, instalagdes responsaveis pelo conforto ou em equipamentos
de combate 4 poluigdo do ar. Conseqilientemente a sua performance interfere sobre as eficiéncias das empresas.

Este artigo mostra um modelo de pulsagdo simples de uma onda de fluxo autoexcitada em um ventilador, que em
uma determinada vazdo critica, a freqiiéncia de pulsacdo coincide com a freqiiéncia natural acustica, gerando uma
ressondncia acustica. Portanto o modelo se baseia em um ressonador de Helmholtz.

A proposta deste trabalho resume em estudar esse fendmeno vibratorio autoexcitado, que pode trazer graves
problemas aos dutos e principalmente ao funcionamento do conjunto, e gerar vibragdes perigosas que sdo relacionadas
com a instabilidade do fluxo, excitando ressonancias actsticas no sistema. Se o ventilador estiver trabalhando com
filtros anti-poluigdo, por exemplo, o ar insuflado pode langar residuos na atmosfera, prejudicar o meio ambiente, ¢ pode
acarretar até multas severas a empresa. Aliado ao fato que as empresas gastam uma soma consideravel para o controle
de poluigdo do ar, ¢ de extrema importancia que haja um bom sistema de monitoragdo, controlando a vibra¢ao, pulsagao
de ar e principalmente as pressdes dinamicas das ondas autoexcitadas desses sistemas de ventilagao.

Com o uso desse modelo e a utilizagdo das andlises de vibragdo, pressdo, corrente € temperatura, as empresas
poderao ter um maior dominio € maior disponibilidade do conjunto motor-ventilador.

Quando o ventilador esta instavel e vibrando severamente, o consumo de poténcia medida no motor é muito grande.
Esta condicdo de instabilidade é tdo severa que cria na saida do sistema (chaminé) vértices em forma de fumaga com
residuos poluentes.

O trabalho tem os seguintes objetivos:

* Modelar o comportamento termo-acustico de uma onda de fluxo auto-excitada em um ventilador centrifugo. Utilizar
um modelo, que envolve a curva de comportamento pressdo X vazao de um sistema ventilador-dutos;
* Desenvolver equagdes que representam o modelo teorico utilizando a equagdo da vazdo dindmica devido a

instabilidade ou pulsacdo do fluxo, usando a lei do gas ideal, a equagdo do impulso linear para um fluxo instavel e

o principio da conservagdo de massa;

O presente artigo também utiliza dados do ensaio realizado no ventilador centrifugo GEMA do Laboratério de
Maéquinas Hidréaulicas do IEM.
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2. DESENVOLVIMENTO
2.1-Ventilador centrifugo

O ventilador centrifugo ¢ formado por um impulsor (ou rotor), que gira dentro de uma carcaca em forma de
voluta. A carcaga possui uma tubulacdo (entrada/saida), paralela ao eixo do rotor, e outra perpendicular a este
(saida/entrada). Quando o rotor ¢ acionado, as pas em sua periferia, impelem o ar por centrifugacdo na direcdo de
rotacdo. Deste modo, o ar entra de maneira axial/radial, gira em angulo reto e através das aletas ¢ impelido na forma
radial/axial. Portanto, a finalidade da carcaca é converter a pressao estatica em dindmica, resultando em velocidade.

A figura abaixo mostra uma foto de um ventilador centrifugo estudado pelos autores :

Figural- Ventilador centrifugo
2.2- Ressonador de Helmholtz

E constituido de uma cavidade na qual o ar confinado atua como uma mola que ¢ for¢ada para dentro e para fora,
através do gargalo, pelo fluxo periodico de ar (que atua como massa).

Geralmente a cavidade e o tubo de unido precisam ser projetados para se sintonizarem (ou ressonarem) em uma
dada freqiiéncia, o que torna o dispositivo altamente seletivo em baixa freqiiéncia (um neutralizador de banda estreita).
O ressonador é muito util em baixas freqii€ncias onde o controle de ruido ¢ sempre problematico.

Apesar deste ressonador ser efetivo em uma banda muito estreita de freqii€ncia, o pico de eficiéncia pode ser
alargado para abranger outras freqiiéncias, forrando-se a cavidade com material absorvente acustico, tal como 13 de
vidro.

Entdo, um ressonador € essencialmente uma cadmara com um pescoco, considerado como um simples sistema
massa-mola. Se o pescoco vibra como uma massa sélida, enquanto que o ar na cadmara ¢ alternadamente comprimido e
rarefeito.

Se forem desprezadas as perdas devidas aos movimentos viscosos dos gases através da abertura da cavidade, a
equacdo basica do ressonador sera:

— C A
Freqiiéncia (cps) fn = X
2xm |V, XL,

Onde,

Fn= Freqiiéncia natural do ressonador (Hz);
C= Velocidade do som no fluido (m/s);

V,= Volume da cimara (m’);

L= Comprimento do pescogo (m);

A= Area da secio transversal do pescogo (m?).
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A = area do pescoco

L

\ 4

y N

Figura2- Ressonador de Helmholtz

Na freqiiéncia de ressonancia, Fn, a energia acustica ¢ transmitida para a cavidade através do gargalo e retorna
fora de fase ao duto ou tubo. Esta volta da onda sonora defasada provoca o cancelamento da onda incidente.

2.3. Desenvolvimento do modelo tedrico (estabilidade do sistema de fluxo)

Considerando a instalagdo formada pelo ventilador (exaustor), grande camara(1) e tubo (2), mostrado na figura 3,

temos:

I CAMARA + PESCOCO = RESSONADOR I

g

L1
VENTILADOR
Figura3- Esquema do ventilador
A figura (4) mostra o volume de controle da se¢do do tubo.
P.A <« <« <+« P,.A
B 4
A
—
—
«— «— «—

Figura 4- Se¢ao do tubo

Onde,
=  VC = Volume de controle;
=V, = Volume de um sistema grande.

Hipoteses utilizadas na modelagem:

= v, =v,(velocidades);

" Do = P:-P:(massas especificas),

=  Variagdo pequena da velocidade;

=  Pressdo relativa na descarga (P;=0).
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E necessario determinar as equagdes para uma grande cimara que relacionam a variagdo de pressdo no tempo e
densidade para a entrada e saida de uma vazdo de fluxo. Estas equacdes foram desenvolvidas como segue.
A lei de um gas ideal ¢ a base para o célculo das mudangas ou variacdes de pressdo que ocorrem em grande
volume ¢ dada por:

He, H (1)

= P, =Pressdo Absoluta na entrada da se¢do;

= , = Pressdo Absoluta na saida da secéo;

= K = Constante adiabatica;

= P, =Pressdo do meio que age em toda fronteira;
= p, = Densidade do meio que age na fronteira;

= p, = Densidade na entrada.

A variagdo na pressdo com relacdo 4 densidade ¢ obtida da equagdo (1) por diferenciagdo, (Wylen e Sonntag,
1976), e fazendo p, = p;, assim temos:

dPl P0 K-1 P0 2
—=ka—p “loka-YH=c @)
dp Kol p
1 p 0 0
Onde,

=  C=Velocidade do som.

A equagdo (2) ¢ valida para pequenas varia¢des de pressoes, onde C ¢ a velocidade da onda acustica (velocidade do
som).

Desde que a variacdo de massa no tempo dentro do grande volume ¢ dada pela equagdo da continuidade, a varia¢ao
de massa instantanea ¢ dada por (Wylen e Sonntag, 1976):

dMvc
dt

+5SM2-3SM; =0 3)

Para a massa do sistema, pode-se escrever que:

ME=Qip, @)
M2=Q, 10, )
Onde,
=  Q, = Vazio na entrada;
]

Q. = Vazio na saida;
= P, =Densidade na saida.

Substituindo as equagdes (4) e (5) em (3) e derivando ambas as partes e arranjando;Considerando a aproximagao p,
= pi= P12, a razdo de variacdo de massa dentro do grande volume ¢ dada por:

dM _ dM,

dM,
)= ( ) Op HQ; -Q,) (6)
dt dt dt 0
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e a variacao de densidade no tempo, considerando V, constante, sera:

o o dM
e ™
1

Dividindo a equagdo (7) por dt, temos:

dp, 1 dM
i S il 3
dt v, dt

Substituindo a equagdo (8) pela (6), temos:

d 1 dM
Dot =Yg -0, ©)
dt v, dt v,

A variagdo de pressdo no tempo torna-se:

b P dp
— =)l (10)
dt dp i

Substituindo a equagdo (8) ¢ (9) em (10), vem :

&P dP dp 2

C™[p 0
—L=bHa—bH=——HaQ -, (11)
dt dp1 dt V1

Agora, as equagdes da dindmica do tubo precisam ser desenvolvidas usando as equagdes da quantidade do
movimento linear.

O volume de controle da sec¢do reta do tubo mostrado anteriormente, onde A é a area da se¢do reta, L, é o
comprimento, T ¢ a tensdo de cisalhamento, S ¢ a area de cisalhamento (11 x d x L,), ¢ P/A sdo as forgas nas
extremidades, (Wylen e Sonntag,1976):

- o aVEdi
2F=p Qv -v) \I/plﬂg) v

(12)
. . OV

Como consideramos a aceleragao (E) o, logo:

ov
fp —)v=0
v 16 oot
Reagrupando a equacdo da quantidade do movimento, temos:
> F 591@QUIV2—V1) (13)

Onde,
= v,= Velocidade inicial do fluido;
= v, = Velocidade final do fluido;
Q = Vazao.
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Por outro lado, temos que:
Fatrito=S[t F =A[P, F, =AL[P,

Onde,
= S = Area da superficie de cisalhamento;
= F, e F,="Forgas aplicadas nas extremidades e T = Tensdo de cisalhamento;

A = Area da sec¢do reta.

Substituindo as forcas na equacéo (13) e arranjando:

P-P =@ O)+"——
1 2 A A (14)
AVOL
= 15
Q=—r (15)
Onde,

=  AVOL = Variagio do volume;
=  Av = Varia¢io da velocidade
= t=Tempo.

Substituindo a equagdo (15) em (14) :

s P AVOL
P-P =) +—NAvHE—
12 A A At (16)
Sendo,
AVOL =AXL,
Onde,
= L, =Comprimento do tubo.
Logo a equacao (16) pode ser escrita por:
S d
P-P =@ D)+p O O—) (17)
12 A 11 gt
Ou,
P1 —P2 =APf +APd (18)
Onde:
.S
APf =(z DK) ¢ a perda de carga por atrito.
Ou de acordo com (Fox e Mc Donald, 1988), esta equagdo pode ser escrita na forma:
0 2 L 20
APf=p OKO—+fB-Lo—0 (19)
1 E 2 d 2 E
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Sendo,

2
K E)V— =Perda de carga localizada
2

L v 2
f 3-L — = Perda de carga do duto
d 2
Onde,

= {=Fator de atrito do tubo;
= d=Diametro do tubo;
= K. = Constante efetiva de mola;
= K, = Coecficiente de perda secundaria.

A segunda parte da equagdo (17), ¢ denominada de perda de carga dindmica, devido a variag@o de pressdo,
dv
APd=p [L O—) (20)
1 1 dt

Substituindo as equagdes (20) e (19) na (18), temos:

0 V2 L 2D dv
P -P =p D](D—+fB—B—D+p EL E{—) @2n
o2 B 2 d 24

Sendo, v = Velocidade média do fluxo no tubo (Q/A)

Q  dv_Q

v=— ¢

A d A

Substituindo as equagdes acima na equacao (21), vem:

1 Q* O L J Q
P -P —E)—EIJ<+fD—D+p O 0
1 2 2 A2 E d E 1 1 A
(22)
Onde o parametro de atrito efetivo do sistema ¢ dado por:
L0
7) K, +f B—
2 ]2 d (23)
E a inércia efetiva do sistema ¢ dada por :
p oL,
VER
A (24)
Substituindo as equacdes (23) e (24) em (22), temos:
— 2 :
P, -P, =f, Q% +MQ (25)



Proceedings of the ENCIT 2002, Caxambu - MG, Brazil - Paper CIT02-0481

A equagdo abaixo descreve o aumento da pressao do ventilador em fungdo da vazao:

Onde,
=  P,_Pressdo na descarga;
= AP = Variacao de pressao;
=  R(Q) = Func¢ao de desempenho do ventilador.

Finalmente, estas equagdes devem ser combinadas.Para fazer isto, as equagdes (25) e (26) devem ser diferenciadas
com relagdo ao tempo.

) - =20 R+MIQ
dt dt (27)

dpy — dP) - [OR(Q) D

AP H_E (28)

oR o . dp .
o termoa— ¢ a inclinag@o da curva do ventilador. Sendo, —3 20 desde que P; ¢ assumido como sendo a
dt

descarga na pressao atmosférica.
Substituindo a equagdo (11) e (28) na equagao (27), e ordenando, tem-se:

2 2
MEQ"'(ZEflEQ_dR(Q))EQ"'C EioEQ:C 50EQ1 (29)
dQ Vi V1
Onde
[oR(Q) O

D=20, Q- %E (30)

Este termo representa o pardmetro de amortecimento efetivo do sistema.
Substituindo a equagdo (30) na (29), obtemos a equagdo diferencial analoga a da vibragdo de um sistema mecanico
com um grau de liberdade:

- | 2 po 2 p0
MQ+D+(C” /) Q =(C" —) [,
\4 vy G1)

D [Q =Forga de amortecimento.

M EQ =Forca de inércia

2

c p
0 [Q =Forga de mola
Vi
2
B M,= For¢a de excitacdo
v

1
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c’p
K= -0 Constante de mola
Vi

A equagdo (31) aparece na forma padrdo da equacdo de vibragdo, equagdo diferencial de segunda ordem, onde a
vazdo Q ¢ a coordenada analogica a vibragdo. A freqiiéncia natural Wn ¢ dada por:

K b A
2oclp 0 -2 )
M M OV, vV, [L, 32)

que € a mesma obtida para o ressonador de Helmholtz.

O fator de amortecimento efetivo do sistema pode-se ser determinado por:
=X CDe CC=2IMDWa
CC

Onde,
=  C= Amortecimento;
=  CC = Amortecimento critico;
= & =Fator de amortecimento.

Donde o fator de amortecimento sera:

D
2 M [Wn

Por outro lado, usando os pardmetros determinados anteriormente, vem:

dR
@, m—ﬂ) v, @
dQ

é= 2
2IMC” A

A freqliéncia natural amortecida sera:

Wd = Wn (1 -¢ 2

Ou ainda,

Wd = Wn[|1- — 5 (34)
4M~ [(Wn

Para avaliar a estabilidade da equag@o, temos :

Q=Qs+Qp (35)

Onde Qg ¢ a vazdo num ponto da curva do ventilador e Q, ¢ uma perturbagdo (variagdo do fluxo).
Substituindo a equagdo (35) em (31), e considerando Q =(Q , temos:
s 1

M [Qp+Dg E{jp+(C2 30 m, =0 (36)
Vv

1
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Sendo,
OR(Qg)
0Q
O termo da equagdo (37) € o coeficiente de amortecimento equivalente a vazdo Qs;
A solugdo transiente da equagao (36) ¢ da forma (Almeida, 1990):
-PSyg
Qp =Q, & M GinW, @-0) (38)

3- OPERACAO DO VENTILADOR CENTRIFUGO

A figura (5) ilustra a curva de performance de um ventilador centrifugo.
@01 ¥ DO S0 RDRLET A ki

DS>0
PONTO N

B K1 = PG TTRD (i CaFia GE EMTRAD
Do AL TR AadaL

DS<0
PONTO P

Figura5- Curva do ventilador

A equagdo (38), mostra que quando o Ds >0 (positivo) a variagdo da vazdo, e consequentemente tanto a pulsagao
de pressdo como a vibragdo caem exponencialmente para um valor estavel. Portanto onde a curva de performance do
ventilador da figura (5) tem inclina¢do negativa (ponto N), tem-se estabilidade do sistema. O sinal no tempo na figura
(6), mostra o comportamento do fluido nas condigdes estaveis, ndo ocorrendo ressonancia acustica.

VIBRACAO X TEMPO
5
@)
<
3 QP2t)
- 0
=
>
-5
0 0.05 0.1 0.15 0.2
t
TEMPO

10
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Figura6- Sinal no tempo (Ds>0)

Quando Ds <0 (negativo) da equagdo (38), ou seja, para qualquer perturbagdo na vazdo, a vazdo ird crescer
exponencialmente. A curva do ventilador tem inclinagdo positiva (ponto P). Entdo para qualquer variagdo da vazao, o
ponto ao longo da curva do ventilador se deslocara de N para P, tornando o sistema instavel, acarretando uma excitagao
da onda e conseqiientemente a ressonéncia actstica. Portanto, as estruturas terdo grandes niveis de vibragao.

As figuras (7) e (8) mostram essa ressonancia acustica:

VIBRACAO X TEMPO
20
’EOC} QPI(t) ’
S — 0
=
> -10
—20
0 0.05 0.1 0.15 0.2
t
TEMPO
VIBRACAO X TEMPO
2000
QPI(t)
- 0
—2000
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
t

Figura 7 e 8- Sinais no tempo (Ds<0)

A figura (9) ilustra quando o Ds>0 (azul) e o Ds<0 (vermelho):

VIBRACAO X TEMPO

10
2 QPI(Y) 5
S =
2 QPXt) 0
E - -
> -5

—10

0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12

TEMPO

Figura9- Para Ds>0 e Ds<0
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4- CONCLUSAO

Quando um ventilador estd operando na sua zona de instabilidade podera causar a pulsacao nos dutos. Portanto a
operacdo a esquerda do ponto P ndo ¢ recomendada, pois, podera resultar em ressondncia actstica, vibragdo e
principalmente instabilidade no sistema. Neste caso a solugdo ¢ reduzir o fluxo do ar por meio de registro, em certos
ventiladores podera ser possivel reduzir o diametro do rotor, diminuindo assim o fluxo de ar e permitindo a abertura dos
registros do sistema. Existem também a possibilidade de adicionar-se um sistema de recirculagdo do ventilador que
permite uma sangria a vazdes baixas, deixando desta maneira que o ventilador se desloque da zona de instabilidade,
acabando com a ressondncia acustica.

Outra maneira € utilizar um controle na entrada das pas, aumentando as condi¢des de perda secundaria, de forma
que o Ds fique positivo, diminuindo a taxa de fluxo.

5- REFERENCIAS

Almeida, M.T., 1999, “Vibragdes Mecanicas para Engenheiros”, ED. Edgard Blucher Ltda, Sdo Paulo, Brasil.

Den Hartog, J.P., 1956, Mechanical Vibrations, 41th Edition, McGraw-Hill Book Co., New York, pp 291-292.

Ford, R.D., 1970, Introduction to Acoustics, Elsevier Publishing Company Limited, New York, pp 83-87.

Fox, R.W e Mcdonald, A . T, 1992, Introducdo a Mecanicas dos Fluidos,4”. Edi¢do, Ed. S. A, Rio de Janeiro,
Brazil.

McConnell, K.G, 1988, “A Simple Model of Self-Excited Flow Surge”, Sound and Vibration.

Wylen, G.J.V e Sonntag, R. E, 1976, Fundamentos da Termodinamica Cléssica, Ed. Edgard Blucher LTDA, Sdo Paulo,
Brasil.
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Abstract A vibration model of a single-degree-of-freedom mechanical system, describes the bechavior of self excited flow
surge on ventilation system, where the volume flow rate is the time-dependent variable.. This model consist of a significant
pressure drop into a large volume which act like a spring, the mass of gas in the connecting pipe which act like inertia, minor losses
and pipe friction which acts like damping. Also shows that system will bee stable, when the performance curve sope is negative,
and when the slope is positive, the systemwill be unstable and depending on system damping.
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