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FORORD

Dette er en masteroppgave skrevet ved Norges miljo- og biovitenskapelige universitet ved
Fakultet for realfag og teknologi. Oppgaven er gjennomfert i varsemesteret 2017 med et omfang
pa 30 studiepoeng.

I maskinteknikken benyttes skallkonstruksjoner nar tette forbindelser som blant annet sylindere,
beholdere og rerdeler skal konstrueres. I moderne konstruksjon benyttes vanligvis element-
metoden (FEM) til & fastlegge spenningen i disse konstruksjonene. For a verifisere om FEM
beregningene er fornuftige benyttes en eller annen hdndberegningsmetode. Det er onskelig & se
hvordan héndberegningsmetodene stemmer med FEM resultatene. Fakultet for realfag og
teknologi ensker & styrke fagkunnskapen innenfor dette fagomrédet og har derfor initiert denne
masteroppgaven.

Rapporten inneholder teorigrunnlaget for & beregne skallkonstruksjoner og talleksempler for &
vise anvendelsen av teorien. Videre er det gjort sammenliknende analyser med elementmetode-
programmet ANSYS® Workbench (ANSYS WB). Blant vedleggene ligger to veiledere
(bruksanvisninger) som er utviklet for & gi leseren innfering i1 hvordan man kan modellere
skallkonstruksjoner i dette FEM programmet.

Oppgaven er i1 grove trekk oppbygd som folger: Det innledes med & beskrive problemstillingen,
angi begrensninger i oppgaven og redegjore for terminologi. Deretter folger en generell
beskrivelse av skall, materialer og drsaker til feil i disse. Videre blir modellering i ANSYS WB
og erfaringene med dette programmet beskrevet for handberegningene blir sammenliknet med
ANSYS WB resultatene. Oppgaven avsluttes med en diskusjon som leder frem til en
konklusjon for arbeidet.

Oppgaven kan benyttes som en veileder for interesserte som ensker en innfering i hvordan
sylindriske skall kan hdndregnes og hvordan man kan gjere elementmetodeanalyser av disse.
Leseren bor ha grunnleggende kunnskaper pa ingenierniva for 4 fa fullt utbytte av beregninger
og ANSYS WB analyser.

Jeg vil rette en stor takk til Lars Kallum hos bedriften EDR Medeso som har vart behjelpelig
med utfordringer i forbindelse med analysering i ANSYS WB. En stor takk rettes ogsa til Egil
Stemsrud som var behjelpelig med tidligere ANSYS-analyser pa skall. Hjelpen har veert
verdifull.

Til slutt vil jeg rette en stor takk til forsteamanuensis og hovedveileder Geir Terjesen for
enestdende oppfelging, hjelp og stette, et meget bra bidrag med litteratur, gode diskusjoner og
initiering av en spennende masteroppgave.

As, 12. mai 2017

Ole Andreas Nygaard
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SAMMENDRAG

Vanlige konstruksjonselementer i maskinteknikken er blant annet sylindriske beholdere og
rordeler, sakalte skallkonstruksjoner. I moderne konstruksjon benyttes vanligvis data-
programmer basert pa elementmetoden til & analysere slike konstruksjoner. For & verifisere
resultater fra dataprogrammer benyttes vanligvis en eller annen handberegningsmetode. Malet
med denne oppgaven er 4 finne ut hvordan hdndberegningsmetodene stemmer overens med
resultater fra et slikt dataprogram. Videre skulle det foreslas hvordan man kan modellere
skallkonstruksjoner 1 dataprogrammet. Fakultet for realfag og teknologi (RealTek) ved NMBU
onsket & styrke fagkunnskapen innenfor dette fagomrédet og initierte derfor denne
masteroppgaven.

Oppgaven ble innledet med en litteraturstudie som omfattet skallkonstruksjoner generelt og
teori for & beregne skallkonstruksjoner i maskinteknikken. For & gjore elementanalyser ble det
anerkjente elementmetodeprogrammet ANSYS® Workbench (ANSYS WB) benyttet. For &
kunne modellere og analysere skallkonstruksjoner i ANSYS WB, matte jeg studere utfyllende
litteratur og ogsa ha dialog med eksperter. Jeg har hindregnet og utfert dataanalyser pa to
aktuelle eksempler: et tilfelle med en flenset trykktank og et tilfelle med en strekkbelastet
flensforbindelse. Her har jeg ogsa gjort sammenliknende analyser basert pd hdndberegninger
og ANSYS WB beregninger.

De bokene jeg har benyttet er Maskindeler 2 av professor Age @. Walgen [1] og Thin Plates
and Shells av Eduard Ventsel og Theodor Krauthammer [2]. Bokene er forholdsvis anerkjente.
Maskindeler 2 er av eldre litteratur (1976), mens Thin Plates and Shells er forholdsvis ny
(2001). Thin Plates and Shells kan varmt anbefales siden den presenterer teori og anvendelser
pa en forklarende mate. Maskindeler 2 presenterer skallkonstruksjoner greit, men det er
begrenset med forklaringer, noe som kan gjere temaet vanskelig & forstd. Det finnes nyere og
annen litteratur pd omradet, men det var begrenset hva det var tid til & undersoke. For & oke
kunnskapsgrunnlaget i ANSYS WB ble boken Finite Element Simulations with ANSYS
Workbench 14 av Huei-Huang Lee [3] benyttet. Boken presenterer ANSYS pé en pedagogisk
mate for bade nybegynnere og viderekomne. Ogsa samtaler med fagpersonell har statt sentralt
[33].

Oppgaven har kun tatt for seg sylindriske skall utsatt for indre trykk eller strekk og som er festet
til flenser. Kun metalliske skall 1 stél er vurdert. Omradet ved innfestingen til flensen er ansett
som kritisk og hovedfokuset har vert spenninger i1 dette omradet. For & dreie oppgaven i en
praktisk retning er skallet og flensen i1 noen tilfeller modellert som sveist.

Det er forsgkt 4 benytte en metode der en kan lese av spenninger i ANSYS WB som kan brukes
1 utmattingsberegninger. Her er den anbefalte praksisen DNVGL-RP-C203 — Edition April
2016 [4] benyttet. Metoden med direkte avlesning av spenning i ANSYS WB er ikke vurdert i
denne oppgaven fordi arbeidet ikke omfatter nok om dette.

Héndberegningsmetodene kan brukes til & verifisere resultater fra elementmetodeprogrammer
med tilstrekkelig noyaktighet, men eventuelle avvik mé droftes noye. Det er laget to veiledere
1 ANSYS Workbench v. 17.2. En av veilederne gar gjennom en aksesymmetrisk analyse med
en 3D modell og den andre gir gjennom en 2D analyse som representerer en aksesymmetrisk
3D modell. Begge veilederne er basert pa den flensede trykktanken presentert i oppgaven.






ABSTRACT

Common structural elements in mechanical engineering include cylindrical containers and pipe
parts, so-called shell constructions. In modern engineering, computer programs based on the
Finite Element Method are usually used to analyze such constructions. In order to verify results
from computer programs, some hand calculation method is usually used. The aim of this thesis
is to find out how hand calculation methods match the results from such a computer program.
Furthermore, it should be suggested how to model shell constructions in the computer program.
The Faculty of Science and Technology (RealTek) at NMBU wishes to strengthen the technical
knowledge in this area and will therefore initiate this master thesis.

The thesis was initiated with a literature study that included shell constructions in general and
theory for calculating shell structures in mechanical engineering. For the element analyzes, the
well-known Finite Element Method program ANSYS® Workbench (ANSYS WB) was used. In
order to model and analyze shell constructions in ANSYS WB, I had to study complementary
literature and have dialogue with experts. I have done hand calculations and performed data
analyzes on two relevant examples: a case with a flanged pressure tank and a case with a tensile
loaded flange connection. Here I have also done comparative analyzes based on hand
calculations and ANSYS WB calculations.

The books I have used are Maskindeler 2 by Professor Age @. Waloen [1] and Thin Plates and
Shells by Eduard Ventsel and Theodor Krauthammer [2]. The books are relatively well-known.
Maskindeler 2 is of older literature (1976), while Thin Plates and Shells is relatively new
(2001). Thin Plates and Shells is highly recommended since it presents theory and applications
in an explanatory way. Maskindeler 2 presents shell constructions in an okay manner, but there
are limited explanations, which can make the topic difficult to understand. There are newer and
other literature in the area, but it was limited with time to investigate further. In order to increase
the knowledge in ANSYS WB, the book Finite Element Simulations with ANSYS Workbench
14 by Huei-Huang Lee [3] was used. The book presents ANSYS in an educational way for both
beginners and more skilled. Conversations with professionals have also been central [33].

The thesis has only evaluated cylindrical shells exposed to internal pressure or tension and
which is attached to flanges. Only metal shells in steel are considered. The area around the
attachment of the shell to the flange is considered as critical and the main focus has been stresses
in this area. In order to turn the task into a practical direction, the shell and flange are in some
cases modelled as welded.

An attempt has been made to use a method where one could read out stresses in ANSYS WB
for fatigue assessments. Here, the recommended practice DNVGL-RP-C203 — Edition April
2016 [4] is used. The method of direct readout of stresses in ANSYS WB is not considered in
this task because the work does not include enough about this method.

The hand calculation methods can be used to verify results from Finite Element Method
programs with sufficient accuracy, but any deviations must be evaluated carefully. Two guides
are made with ANSYS Workbench v. 17.2. One of the guides goes through an axisymmetric
analysis with a 3D model and the other one goes through a 2D analysis that represents an
axisymmetric 3D model. Both guides are based upon the flanged connection in the pressure
vessel presented in this thesis.
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Beregning av sylindriske skall og flenser, handberegningsmetoder versus FEM

1. INNLEDNING
1.1. Bakgrunn

I maskinteknikken benyttes ofte skallkonstruksjoner nér blant annet sylindriske beholdere og
rordeler skal konstrueres. I moderne konstruksjon benyttes vanligvis dataprogrammer basert pa
«Finite Element Method» (FEM) til & analysere slike konstruksjoner. For & verifisere om FEM
beregningene er fornuftige kan dette blant annet undersekes med en eller annen hénd-
beregningsmetode. Det er enskelig & vurdere hvordan eventuelle handberegningsmetoder
stemmer overens med FEM resultatene. I forhold til bjelker og bjelkeberegninger som er kjente
elementer fra fasthetsleren, bygger skall og skallberegninger delvis pd andre beregnings-
modeller og antakelser. Fakultet for realfag og teknologi (RealTek) ved NMBU onsker & styrke
fagkunnskapen innenfor dette omrédet og vil derfor initiere denne masteroppgaven. Av
tidligere arbeid relatert til sammenlikning av hdndberegninger og FEM-beregninger av nevnte
konstruksjoner er det funnet noe materiale, men begrenset. Blant annet kan det nevnes en
masteroppgave fra NTNU som omhandler betongskall og sammenlikning mot handberegninger
basert pa skallteori [5].

1.2. Problemstillinger

Det skal utfores en litteraturstudie hvor man skal finne anvendelige hdndberegningsmetoder for
sylindriske skallkonstruksjoner som omfatter sylinderskall og flenser. Man skal ogsa utlede
handberegningsmetodene for & belyse teorien som ligger bak. Videre skal det legges frem
eksempler som viser bruken av handberegningene, drefte disse handberegningene opp mot
FEM-analyser og vurdere om de kan benyttes til verifikasjon. Det skal ogsd foreslas
analysemetoder i ANSYS Workbench. Rapporten skal ha en pedagogisk vinkling slik at andre
interessenter som for eksempel studenter og ingenierer kan ha glede av rapporten.

1.3. Milsettinger og begrensninger
1.3.1. Hovedmal

Héndberegningsmetoder for sylinderskall og flenser skal vurderes opp mot FEM analyser i
ANSYS Workbench. Det skal foreslas hvordan handberegninger kan brukes til a verifisere
FEM-analyser.

1.3.2. Delmil

1. Finne aktuelle handberegningsmetoder med en litteraturstudie av skallkonstruksjoner.
2. Velge aktuelle beregningseksempler.

3. Gjere beregninger og lage eksempler.

4. Vurdere metoder for modellering i ANSYS.

5. Sammenlikne handberegninger og FEM-beregninger.

6. Legge frem resultater.

7. Komme med konklusjoner og anbefalinger.

Ole Andreas Nygaard 1
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1.3.3. Begrensninger

Fagomrddet som omfatter skallkonstruksjoner av sylinderskall (rer) og flenser er relativt stort.
Samtidig er det en begrenset tidsramme i1 prosjektet. Derfor vil det bli gjort felgende
begrensninger:

e Kun sylinderskall utsatt for indre trykk og/eller strekk vil bli vurdert.

e Sylinderskallene har konstant tykkelse.

e Temperatureffekter pa skallkonstruksjoner utelates.

e Det vil ikke bli gjort noen praktisk testing av resultater.

e Kun metalliske skall vurderes.

e Selv om det finnes egne programmer for beregning av pipingsystemer og liknende
konstruksjoner, for eksempel Caesar ||® fra Intergraph er ikke slike programmer vurdert i
forhold til denne oppgaven.

e Bruker kun ANSYS.

e Stabilitetsberegninger av skallkonstruksjoner utelates.

1.4. Fremdriftsplan

For a planlegge ressursbruken innenfor tidsrammen i starten av prosjektet ble det laget en
fremdriftsplan basert pd delmalene under delkapittel 1.3.2. Fremdriftsplanen er med i Vedlegg
B. Usikkerheten tilknyttet varigheten av FEM-beregningene gjorde at det ble lagt inn en del
ressurser til dette og samtidig en tidlig dato for ferdigstilling som en buffer for overskridelser.

1.5. Kbvalitetssikring
1.5.1. Kbvalitetssikring av rapport

Rapporten er gjennomgatt og sprakvasket av undertegnede. Tabellnummerering, referanser,
figurnummerering, formelnummerering og sidetall er dobbeltsjekket. Disposisjonsmalen fra
veileder skal benyttes med forbehold om noen endringer for tilpasning til oppgavetypen. Alle
utregninger er kontrollert to ganger etter innfering. Det er dobbeltkontrollert at alle symboler
er kommet med i symbollisten.

1.5.2. Kbvalitetssikring av produkt

Det er brukt litteratur fra anerkjente forfattere. Litteraturvalgene er dreftet med veileder.
Kravspesifikasjon (kapittel 2.1) er dreftet med veileder gjennom veiledningsmeter. Metoder for
FEM-analyser er vurdert med eksperthjelp i etterkant for & seke etter eventuelle feil og
svakheter.

1.6. Lesningsverktoy

Som lesningsverktay i oppgaven er det benyttet folgende programvare:

FEM- analyser: ANSYS®v. 17.2
Bildebehandling: Paint

Dokument: Microsoft Word 2016
Tabeller og grafer: Microsoft Excel 2016
CAD: SolidWorks 2016 x64 Edition

2 Ole Andreas Nygaard
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1.7. Symboler

Tabell 1-1: Symbolliste.

Symbol | Forklaring Enhet
01 Sterste hovedspenning MPa
0 Minste hovedspenning MPa
Oy Normalspenning i x-retning. MPa
gy Normalspenning i y-retning. MPa
ot Tangentialspenning. MPa
Ty Skjarspenning i plan normalt pa x-akse 1 y-retning. MPa
Tyx Skjarspenning i plan normalt pa y-akse 1 x-retning. MPa
Tyz Skjerspenning i plan normalt péd x-akse 1 z-retning. MPa
Tyz Skjarspenning i1 plan normalt pa y-akse 1 z-retning. MPa
Yy Skjervinkel 1 xy-plan. rad

¥1, Y2 | Skjervinkel 1, skjervinkel 2. rad
Yxyo Skjervinkel 1 middelflaten i xy-plan. rad
G Skjermodul. MPa
h Skalltykkelse. mm
r Middelradius (radius til middelflate). mm
T Indre radius. mm
Ty, Ytre radius. mm
u Deformasjon 1 x-retning. mm
v Deformasjon 1 y-retning. mm
W lizdiell deformasjon. OBS: betyr deformasjon i z-retning i kapittel mm
a Vinkel 1 xz-plan. rad
B Vinkel i1 yz-plan. rad
Dx Middelflatens krumningsradius 1 xz-plan. mm
Eox Toyning av middellinje 1 x-retning. -
€0y Toyning av middellinje i y-retning. -
Eot Toyning av middellinje i tangentiell retning. -
Ex Toyning i x-retning. -
&y Toyning i y-retning. -
& Tangentiell toyning. -
z Avstand fra middelflate i z-retning. mm
E E-modul. MPa
v Poissons tall. -
N, Normalkraft per enhetslengde 1 x-retning. N/mm
N, Normalkraft per enhetslengde i y-retning. N/mm
M, Bayemoment per enhetslengde i planet normalt pa x-aksen. N-mm/mm
M, Beyemoment per enhetslengde i planet normalt pd y-aksen. N-mm/mm
Ole Andreas Nygaard 3
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Tabell I-1 fortsetter: Symbolliste.

Symbol | Forklaring Enhet
D Platestivhet. N-mm
Ny Skjarkraft per enhetslengde i y-retning i plan normalt pa x-akse. N/mm
Ny Skjerkraft per enhetslengde i x-retning i plan normalt pa y-akse. N/mm
My, Vrimoment normalt pa y-akse per enhetslengde i plan normalt pa N-mm/mm
x-akse.
M, Vrimoment normalt pd x-akse per enhetslengde i plan normalt pa N-mm/mm
y-akse.
p Trykk. MPa
i Indre trykk. MPa
F, Kraft i x-retning. N
s Pi. -
E. Kraft i radiell retning. N
b Aksiell enhetslengde av sylinderskall. mm
M, Tangentialmoment per enhetslengde i aksiell retning. N-mm/mm
0 Skj aarkrhaft 1 radiell retning per enhetslengde av middelflaten 1 N/mm
tangentiell retning.
A Integrasjonskonstant mm
B Integrasjonskonstant mm
04 Skj aarkrhaft 1 radiell retninig per enhetslengde av middelflaten 1 N/mm
tangentiell retning ved x = 0.
Q, Skjerkraft normalt pd middelflate i plan normalt pa x-akse. N/mm
Qy Skjaerkraft normalt pa middelflate i plan normalt pé y-akse. N/mm
Qtot Total skjaerkraft. N
M, ]rBeifr}lfienngl(i]r:glz: Ee(; enhetslengde av middelflaten i tangentiell N-mm/mm
M ]rBeifr}lfienngl'oment per enhetslengde av middelflaten i tangentiell N-mm/mm
N, I;I:;:iq;llkrr;ﬁiin tgaTngentiell retning per enhetslengde av middelflaten N/mm
L Aksiell lengde av sylinderskall mm
Geometrisk parameter mm’!
S * Dempningslengde mm
w * Utbeying ved dempningslengde mm
Wo Radiell deformasjon ved x =0 mm
l Lengde av middellinje i tangentiell retning mm
Mot Totalt boyemoment. N-mm
w Motstandsmoment mm?
op Ytterste boyespenning MPa
Wi, Radiell membrandeformasjon mm
W Radiell deformasjon av skall ved x = 0 for beyetilstand mm
4 Ole Andreas Nygaard
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Tabell I-1 fortsetter: Symbolliste.

Symbol | Forklaring Enhet
T Skjerspenning som folge av radiell skjaerkraft MPa
Tmaks | Maks opptredende skjerspenning som folge av radiell skjaerkraft. MPa
B Flenstykkelse (radiell retning) mm
H Flensbredde (aksiell retning) mm
Oxm Membranspenning i aksiell retning (x-retning) MPa
Otm Membranspenning i tangentiell retning (ringretning) MPa
Wriens | Radiell deformasjon av flens mm
Skalltykkelse i beregninger etter DNVGL-RP-C203 — Edition
t . mm
April 2016
A, Tverrsnittsareal av ringstiver mm?
Bscr Faktor i1 formel for spenningskonsentrasjon -
Ascr Faktor i1 formel for spenningskonsentrasjon -
SCF Spenningskonsentrasjonsfaktor -
dx dx
d .
2 M, dy .
M, dx z 9-— X {\ - X
T s
i i N iVl x Ay
** =2 . y/f 7 T
| Z-/d'z | Myedx  Tyx
d Tyx = Tay, My= My,
(a) Q. dx (b)
Qxdy 1
-~ 3 — X *
i il |Txz

Figur 1-1: Hjelpefigur for symboler og indekser — snittkrefter pa et plant skallelement [2].
1.8. Forkortelser
Tabell 1-2: Forkortelser.

Begrep/forkortelse Betydning

APDL ANSYS Parametric Design Language. Et
programmeringssprak i ANSYS.

ASME American Society of Mechanical Engineers.

Ingenierfelleskap, standardorganisasjon, forsknings- og
utviklingsorganinsasjon, lobbyorganisajon, gir utdanning og
trening etc. En « nonprofit organizationy.

Ole Andreas Nygaard




B
NI_M_'IL—J Beregning av sylindriske skall og flenser, handberegningsmetoder versus FEM

1.9. Retninger — sylinderskall og deformasjoner

r

Ox

Ot

Figur 1-2: Retninger og retninger pad spenninger  Figur 1-3: Radiell deformasjon w,
i denne oppgaven: x — aksiell retning, r — radiell — negativ og positiv som pd figuren.
retning, t — tangentiell retning (vingretning), o:—

tangentiell spenning og ox— aksiell spenning. x-

aksen refereres ogsd til som sentralaksen.

1.10. Terminologi og forklaringer
FEM, FEA og forskjeller:
FEM «Finite Element Method» er en numerisk teknikk for & lose grenseverdiproblemer [6].

FEA «Finite Element Analysis» er implementeringen av FEM for 4 lose et spesifikt problem.
FEA involverer en datamodell av et objekt som er belastet og analysert for & finne spesifikke
resultater.

Figuren nedenfor beskriver FEA gjennom ANSYS:
[Physical Problem |

FEM

(Generate nodes, elements,

boundary conditions, Preprocessor

material properties, loads,
and data file)

|

FEA
(Generate elements
matrices, compute nodal Solution
values, derivatives, and
store results)

Analyze Results

(Display curves, counters, Postprocessor
deformed shapes)

Figur 1-4: FEA gjennom ANSYS [6].
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1.10.1. Andre forklaringer

Mesh oversatt til norsk kan bety elementnett, altsa et nettverk av noder og elementer. I denne
oppgaven er det valgt a bruke begrepet «meshy fordi det virker som at det er dette begrepet som
brukes pé fagspraket. Selv om ordet ikke er norsk er det ansett som noe tungvint & bruke den
norske oversettelsen. Derfor brukes ordet direkte i teksten. 4 meshe betyr dermed & danne et
elementnett.

Solidelement er jevnforende med «Solid element» (eng.) og kan forstds som tredimensjonale
elementer som inneholder et volum (volumelementer).

Ole Andreas Nygaard 7
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2. BESKRIVELSER
2.1. Kravspesifikasjon

Folgende krav er stilt til selve oppgaven:

e Hovedfokuset i oppgaven skal vare sylindriske skall (sylinderskallrer) og flenser.

e Stabilitet i skall ber nevnes 1 oppgaven.

e Det skal lages eksempler som viser bruken av handberegninger.

e Det som er nedvendig fra annen litteratur skal legges til for & lage en oppdatert
masteroppgave.

Kravene er utarbeidet i samarbeid med RealTek ved NMBU pa grunnlag av ensket om & oke
kunnskapen innenfor omradet.

2.2. Generelt om skallkonstruksjoner

Tynne skall som strukturelle elementer utgjer en viktig del av flere ingeniorrelaterte
fagomréder. Spesielt innenfor byggteknikk, maskinteknikk, arkitektur, luftfart og marin
teknikk. Eksempler pa skallstrukturer innenfor byggteknikken er store takspenn, tank og silo-
konstruksjoner, overbygg til atomreaktorer og betongkupler. I maskinteknikken er skall-
konstruksjoner blant annet benyttet i pipingsystemer, turbinblader og trykktanker. Fly, missiler,
raketter, skip og ubdter er eksempler pa bruk av skall i luftfart og marin teknikk. Et fagfelt som
ogsé relaterer seg til skall og skallteorier er for eksempel biomekanikken, siden skall finnes i
varierende biologiske former i naturen [2].

Den brede anvendelsen av skall kjennetegnes ifelge [2] ved fordeler som blant annet :

e (Gode lastbarende egenskaper.

e Hoyt styrke : vekt forhold. Dette kriteriet kan i mange tilfeller brukes for & vurdere hvor
optimal strukturen er.

e Hoy stivhet.

e Evne til & inneholde plass/volum.

Historisk sett er A.E.H Love kjent for & vaere den forste til & presentere en suksessfull tilnermet
skallteori basert pa klassisk linearelastisk teori (1892). Teorien bygget pa Kirchhoffs hypoteser
for platebaying, og er gjerne kalt Kirchhoft-Love skallteori. Plateteori, som er beslektet med
skallteori har rotter tilbake til 1776 der L. Euler undersekte frie vibrasjoner i platesystemer.
Grunnlaget for Kirchhoffs plateteori ble utgitt i et verk i 1850. Det ovennevnte er et grovt
historisk overblikk pa de tidligste kjente teoriene for plater og skall. Ellers var overgangen fra
1800 til 1900 tallet utrolig viktig for utvikling av plateteorier da skipsbyggingen gradvis gikk
over fra tre til stdl som konstruksjonsmateriale [2].
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2.2.1. Stabilitet (knekking) i skall

I denne oppgaven er det ingen eksempler eller beregningstilfeller der knekking av skall vil vaere
kritisk siden materialet er strekkbelastet. Allikevel er stabilitet i skallkonstruksjoner sépass
viktig og kritisk at det nevnes kort i dette delkapittelet.

Béde global (for eksempel Euler-knekking) og lokal knekking kan vere kritisk, men videre
nevnes lokal knekking. Lokal knekking kan beskrives som lokal ustabilitet der skall-
konstruksjonen svikter for materialets trykkstyrke nds [7]. Lokal knekking kan oppsta i skall
som er utsatt for blant annet ytre trykk, trykkrefter, skjaerkrefter, momenter eller kombinasjoner
av disse [8]. Knekking i skallkonstruksjoner kan vare katastrofalt for eksempel ved «snap-
through buckling» der konstruksjonen hopper fra en stabil til en ustabil tilstand [2]. Hvis den
postkritiske oppferselen (oppferselen etter at kritisk belastning er nddd) til konstruksjonen er
slik at den bryter fort ssmmen uten forvarsel, kan dette vaere livsfarlig og katastrofalt.

Tre basistilfeller for knekking
il
] Plate
(| Eexz _f__:_FfS'_ Buling
It (utknekking)

F —
K NTE | (. \\.
sayle

= O
00 Sylinderskall

; bl = Tid

Post-kritisk omr&de

Figur 2-1: [9)]. Figur 2-2: Lokal knekking pa siloer

(sylinderskall) [10].

L/ 1o e !

Figur 2-3: Lokal knekking av sylinderskall i Figur 2-4: Global knekking av vind-

testbenk [11]. molletdrn som kan ha startet med lokal
knekking og videre en rask kollaps av
strukturen [12].
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2.2.2. Standarder/koder, forskrifter og anbefalt praksis

Det finnes flere standarder som omfatter skallkonstruksjoner i stéal, noen av disse er
e NS-EN 1993-1-6:2007+NA:2009 (Eurokode 3)
e NORSOK STANDARD N-004 (Design of steel structures)

Av anbefalt praksis («Recommended Practice») nevnes
e DNV-RP-C202 — Buckling Strength of Shells
e DNVGL-RP-C203 — Edition April 2016 — Fatigue Design of Steel Structures

Denne praksisen omhandler ikke direkte skallkonstruksjoner, men inneholder noe om sveiste
skallkonstruksjoner og spenningskonsentrasjonsfaktorer. Deler av denne anbefalte praksisen
er benyttet i denne oppgaven.

Naér det gjelder standarder/koder for trykkpékjent utstyr som er relevant i forhold til oppgaven
med tanke pa trykkpakjente tanker og flensforbindelser, nevnes noen relevante blant flere:

o EN 13445 (Ikke-fyrte trykkbeholdere)

e EN 13480 (Industriell piping)

e ASME BPVC (Boiler and Pressure Vessel Code)

e ASME B31 (Pressure Piping Systems)

Innenfor nermest alle land og omrader gjelder ulike lover og forskrifter pa ulike omrader.
Begrenset til hva som gjelder 1 Norge og relatert til trykkpédkjent utstyr er det verdt & nevne
blant annet:

e Forskrift om trykkpékjent utstyr (FOR-1999-06-09-721) er en norsk forskrift som bygger
pa europeiske direktiver og er et resultat av EQS [13]. Forskriften omfatter blant annet
bestemmelser, samsvarsvurdering, krav, omsetting og merking. Det er ogsé verdt & nevne
at forskriften ikke gjelder skip, raketter, luftfartayer eller mobile enheter til havs.

2.3. Sylinderskall og relaterte emner

Det er flere viktige emner som relaterer seg til sylinderskall som strukturelementer i
maskinteknikken.

2.3.1. Sylindriske skall og flenser i maskinteknikken

Sylindriske skall som strukturelementer i maskinteknikken er svert vanlig. Dette skyldes blant
annet at strukturformen i seg selv er optimal 1 mange tilfeller. Formen er lett & tilvirke for
eksempel ved & valse platedeler, noe som er relativt enkelt sammenliknet med andre
fabrikasjonsmetoder [2]. Det samme gjelder valsing/forming av stal eller andre metaller til
sirkuleere ror.
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Innenfor piping (transport av vasker og gasser i ror) benyttes nesten utelukkende sylindriske
ror blant annet fordi sirkulare ror er gunstig med tanke pa hoye trykk, friksjonstap ved transport
av gasser/fluider, skjoting med koblinger og bending/forming til svinger. Tanker og
trykkbeholdere i ulike dimensjoner utformes ofte som sylinderskall grunnet gunstig geometri.
Sylinderskall (rer) som staver i fagverk har ogsa en bred anvendelse, for eksempel i offshore
jacketkonstruksjoner. Anvendelsesomradene er flere og mange, men det som er nevnt ovenfor
gir en belysning av hvilke konstruksjoner som er relevante for denne oppgaven.

-

: i R SP .
Figur 2-5: Figur 2-6: Trykktanker [15]. Figur 2-7: Piping, Mongstad
Jacketkonstruksjon fra [16].
Kveerner ASA [14].

Begrepet flens kan ha mange betydninger i maskinteknikken og betydningen avhenger av
sammenhengen. [ denne oppgaven relaterer begrepet flens seg til rerflenser eller som
ringstiver/ringflens i skall. Rerflenser er en innretning som benyttes for & koble sammen ror
eller & koble ror til andre deler. Innenfor piping og trykkpékjent utstyr finnes et stort antall ulike
flenser til ulike formél og det er mest vanlig & benytte standardiserte flenser 1 de fleste tilfeller.
Denne oppgaven berorer ikke standardflenser eller teorien rundt disse. Flenser i denne
oppgaven behandles som massive ringer i homogent materiale. Effekter fra tiltrekking av bolter,
bolter, boltehull, pakning etc. neglisjeres og flensteori relatert til det nevnte blir ikke berort.
Dette er ogsa faktorer som er vanskelig a ta hensyn til 1 handberegninger nar det gjelder hvordan
de pavirker sammenkoblingen til et eventuelt skall. Interessen 1 denne oppgaven er hva som
foregér i et lastpdkjent sylinderskall som er festet i en flens eller ringstiver.

2.3.2. Materialer

Stal og ulike stallegeringer er blant de vanligste materialene benyttet 1 trykkpakjente
konstruksjoner. Trykkpakjent utstyr faller neermest utelukkende inn under egne bestemmelser
og krav (kapittel 2.2.2), noe som gjor at materialvalg vil berares av disse bestemmelsene. Ulike
bestemmelser, standarder og koder er gjeldende avhengig av hvor en befinner seg 1 verden.
Materialvalget avhenger av bruksomrade og sentrale faktorer er for eksempel pakjenninger,
milje og konsekvensen av feil. I Pressure Vessel Design Manual [8], tas det i mange
sammenhenger utgangspunkt i ASME standarder og koder. Videre nevnes noen viktige punkter
ved materialvalg herfra:

e Temperaturomrade: Hvordan materialets egenskaper er i det aktuelle temperaturomradet
ma hensyntas.

e Kontakt med korroderende stoffer: Om det vil vare fare for korrosjon.

e Materialets bruddegenskaper: For eksempel bruddseighet, slagseighet, duktilitet.
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I forhold til det sistnevnte punket er det verdt & nevne «Leak Before Break» (LBB) prinsippet.
Prinsippet gar ut pa at en lekkasje helst skal oppsté for totalt brudd slik at det skal veere mulig
a oppdage denne for et katastrofalt brudd oppstar. LBB har blitt anvendt pa missilkropper, olje-
og gassledninger, trykktanker, rorsystemer i atomkraftverk og liknende [17].

i I‘—’| Surface crack allowing leakage

'

Figur 2-8: En sprekk i materialet skal kunne ga giennom rarveggen for kritisk sprekklengde
oppstar. Den kritiske sprekklengden forer til ustabilt brudd eller totalbrudd [18].

Videre nevnes noen materialtyper til ulike anvendelsesomrader (grove anslag) [8]:

e Ved ekstremt haye temperaturer (over 500 °C) og/eller vanskelige korrosjonsforhold
benyttes spesielle rustfrie legeringer eller spesiallegeringer som for eksempel «Inconel».

e Ved moderate temperaturer (-50 °C til 300 °C) og korrosjonsforhold kan ulike typer
rustfrie stél eller karbonstél benyttes.

e Ved ekstremt lave temperaturer (under -150 °C) benyttes ofte rustfrie stillegeringer.

Nar det gjelder materialvalg for skallkonstruksjoner 1 barende konstruksjoner som i offshore
rorfagverk «jackets» eller annet henvises det til aktuelle standarder. For eksempel Eurokode 3
eller NORSOK N-004.

Naér det kommer til trykkpékjent utstyr i kompositt og spree materialer er dette utelatt i denne
oppgaven. Denne oppgaven tar for seg konstruksjoner i stdl som her kan ansees som et duktilt
materiale.

2.3.3. Flyte- og bruddhypoteser

I [8] presenteres tre ulike flyte og bruddhypoteser relatert til dimensjonering av trykkpékjent
utstyr. Disse er: Hovedspenningshypotesen (Maximum Principal Stress Theory), skjeer-
spenningshypotesen (Maximum Shear Stress Theory) og von Mises hypotese (Disortion Energy
Theory). Hvilke av teoriene som er benyttet i ulike standarder varierer, men i deler av den nye
ASME koden benyttes von Mises hypotese der skjerspenningshypotesen ble brukt for 2007. 1
denne oppgaven er kun hovedspenningshypotesen benyttet. Detaljer rundt de to andre teoriene
og anvendelsesomrader vil ikke nevnes videre i denne oppgaven.

«Hovedspenningshypotesen tar utgangspunkt 1 at materialet adelegges 1 det den maksimale
hovedspenningen nar strekkfastheten. Hypotesen passer bra for en del spre materialer som har
relativt like egenskaper for strekk og trykk» [19]. Det ville vert mest vanlig & benytte von Mises
hypotese for & beregne ekvivalent spenning i materialet i denne oppgaven siden det benyttes
konstruksjonsstadl. Men, det er benyttet en metode for & finne spenninger ved sveiser i
rerknutepunkter til bruk i utmattingsberegninger. Denne metoden er hentet fra den anbefalte
praksisen DNVGL-RP-C203 — Edition April 2016 [4], heretter kalt RP-C203. Her anbefales
det 4 benytte storste hovedspenning for avlesning av spenninger. Derfor benyttes
hovedspenningshypotesen fremfor von Mises hypotese i denne oppgaven. Hypotesen kan vare
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noe ukonservativ ved visse to-aksede spenningstilstander og noe konservativ ved visse andre
tilstander.

Formel for sterste hovedspenning i to-akset tilstand hentet fra [19]:

o, + 0 O, — Oy 2
un 5% (555 o 2

Der gy og o, er spenningen 1 henholdsvis x- og y-retning og T,,, er skjerspenningen 1 y-
retning i planet normalt pa x-aksen. Sterste hovedspenning er o; og minste hovedspenning er
g5.

2.3.4. Arsaker til feil

I Pressure Vessel Design Manual [8], beskrives arsaker og grunner til feil 1 trykkpakjent utstyr.
Mange av disse kan ogsé overfores til 4 gjelde for skallkonstruksjonene i denne oppgaven. En
feil har gjerne et hvorfor og hvordan relatert til sin historie. Kategorier av feil kan vare:

e Materialfeil: Feil valg av materiale eller feil 1 selve materialet.

e Konstruksjonsfeil: Ugunstig eller feil konstruksjonsmetode.

e Fabrikasjon: Sviktende kvalitetskontroll. Feil formingsmetoder, sveising og
varmebehandling av materialet bdde for, under og etter sveising.

e Service og ettersyn: Sviktende ettersyn pa kritiske omrader som for eksempel pa kritiske
omrader for sprekkutvikling i/ved sveis eller i materiale. Det samme gjelder
korrosjonsutsatte omrader eller utmattingspakjente omrader.

En type feil som er verdt & nevne er kryping. Materialet deformeres sakte over tid gjerne som
folge av en hoy pékjenning og kan fere til brudd eller annen feil. Kryp er gjerne kritisk ved
hoye temperaturer.

Figurene under viser sprekkutvikling i et avgassystem. Sprekkene er antatt a skyldes termiske
spenninger og vibrasjoner [20]. Det kan virke som at steder som innfesting til flenser og stivere
pa konstruksjonen er kritiske.

Figur 2-9: Sprekk ved ringstiver [20]. Figur 2-10: Sprekk ved flenset forbindelse
[20].
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3. HANDBEREGNINGSMETODER

Kapittelet innledes med viktige emner i tynnskallteori og en forklaring av begrepene skall,
middelflate, membrantilstand og momenttilstand.

Videre er utledningene og mye av teksten i kapittel 3.3-3.6 hentet fra professor Age @. Walgens
Maskindeler 2, s. 11.1-11.16 [1]. Noe er lagt til fra annen litteratur. Tillegget refereres til i
utledningene. Det ma gjores helt klart at teksten som er endret 1 forhold til [1] mé forstds som
undertegnedes tolkning og ikke som noen revisjon av verket det er hentet fra.

3.1. Definisjon av begrepene skall og middelflate

«Et skall er et legeme som er innesluttet mellom to begrensningsflater som overalt har relativt
liten avstand fra hverandre sammenliknet med legemets utstrekning langs begrensingsflatene.»

«Det geometriske sted for sentrene til alle innskrevne kuler som tangerer begrensningsflatene
definerer skallets middelflate.» [1]

«Lengden av et segment som star vinkelrett pd begge begrensningsflatene defineres som
skallets tykkelse, h.» [2]

Geometrien til et skall kan defineres fullstendig ved & definere middelflatens form og tykkelsen
til skallet for ethvert punkt pa middelflaten.

I denne oppgaven beregnes kun skall med konstant tykkelse.

Skall har alle egenskapene til en plate der middelflaten er plan, men skiller seg ut ved at
middelflaten er krum. Krumning kan betegnes som hovedkjennetegnet til et skall. P4 grunn av
krumningen er skall mer komplisert enn plater fordi beyning og strekk i skallet ikke kan skilles
fra hverandre (gjelder generelt) slik en kan gjere for en plate. I en plate kan vanligvis strekk og
boying deles opp som to separate problemer eller «tilstander» [2].

\_ middle
surface

Figur 3-1: [1]. Figur 3-2: [2].
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3.2. Skallteori — tynne skall

Teorien for tynne skall bygger pa en rekke antakelser. Disse antakelsene refereres gjerne til som
Kirchhoff-Love antakelser [2]:

e Materialet er elastisk, homogent og isotropt.

e Normaler til den udeformerte middelflaten forblir rette og forholder seg normale til den
deformerte middelflaten. Normalene forlenges heller ikke. Denne antakelsen impliserer at
alle toyningskomponenter (normal og skjer) 1 retning normalt pad middelflaten er smé og
kan neglisjeres.

Figur 3-3: Normaler til den udeformerte middelflaten forblir rette og normale til den
deformerte middelflaten og forlenges heller ikke [21].

e Normalspenningen vinkelrett pd middelflaten er liten sammenliknet med andre
spenningskomponenter og kan neglisjeres.

e Tykkelsen av skallet er liten og neglisjerbar sammenliknet med krumningsradiusen til
middelflaten i skallet.

e Forflytningen til et vilkérlig punkt pa skallet er liten sammenliknet med skallets tykkelse.
Teyninger og spenninger er sma.

Det er to klasser av skall. Disse er tynne og tykke skall. Skallet kan kalles tynt hvis forholdet

mellom tykkelsen (h) og radiusen til krumningen (r) , altsd h/r , er liten. Praktisk sett kan

skallet betraktes som tynt dersom % < % . Denne betraktningen er et veldig grovt anslag pa

skillet mellom tynne og tykke skall. I virkeligheten avhenger det ogsa av andre geometriske

parametere som grensebetingelser, glatthet, variasjoner av belastninger pa skallet etc.

I denne oppgaven er alle skall «tynne» etter definisjonen over. Antakelsene legger grunnlaget
for generell lineer skallteori [2]. Det er viktig & nevne at for membrantilstand 1 skall brukes
som regel et annet tykkelseskriteria. Dette nevnes i kapittel 3.5.

Alternative skallteorier er blant annet Mindlin-Reissner skallteori som tar med skjer-
deformasjon [22], men denne nevnes ikke videre.
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3.3. Snittsterrelser og deformasjon i et plant element

Figurene under viser et skive-plate element og hvordan elementet deformeres ved krumning av
middelflaten. Snittkreftene som virker pa elementet er vist pa Figur 3-4. Hvordan kreftene
fordeler seg pa elementet vises ogsa pa Figur 1-1. I det folgende utledes sammenhengen mellom
snittkreftene og deformasjoner i elementet. Utledningen gjores her for et plant element, men
med sma modifikasjoner kan utrykkene i utledningen ogsé benyttes for tynne skall.

W Deformasjoner

Figur 3-4: [1]. Figur 3-5: [1].

Snittets lengde regnes langs middelflaten og snittkreftene antas & virke 1 middelflaten. Slik
undertegnede forstar det, gjelder dette generelt i skall og plateteori. Snittkreftene angis som
kraft eller moment per lengdeenhet av snittet der N (normalkraft) og Q (skjerkraft) har
dimensjonsenheten [kraft/lengde] og moment M har enheten [kraft - lengde/lengde].
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Videre bygger teorien for tynne plater og skall pa Kirchhoff-Love antakelser nevnt i kapittel
3.2.

I x-retningen vil middellinjen CD forlenge seg stykket du, (Figur 3-5) og far teyningen

_CD'—CD _ du,
fx =7 rp T ux

Videre far linjen AB teoyningen

AB'—AB du duptda-z da

AB dr . dx  fw Tt 7

&y =
Her er vinkelen

CD' CD dx 2*w
dg = — =2 — = — = — e - dx
Px  Px Px 0x

siden skallets krumning 1 x-retning tilnaermet [44] kan uttrykkes

1 0%w
px  0x?

Krumningen er definert som positiv hvis den er konveks ned [2]. Positiv w betegner

deformasjonen 1 z-retningen.

Teyningen 1 x-retningen kan da uttrykkes

%w
& =Ex ~Z5 7 (3.1

Ved 4 betrakte yz- planet pd samme mate som xz-planet 1 Figur 3-5, kan teyningen 1 y-
retningen uttrykkes:

0%w
& = Eoy_Z'a_yz (3.2)

Ved plan spenningstilstand er teyningene uttrykt ved Hookes lov [44]

1
&y = E(O'x - vay)

1
&y = E(Jy - VJx)

Kombinerer de to uttrykkene for toyning over og far:

Oy = 1-.2 (sx + vsy)
Setter videre inn uttrykkene for elementets toyning i uttrykket over og ender opp med et
utrykk for spenningene i elementet

E *w 9w
Oy =m Eox T VEy — Z W”a_yz
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P& samme mate som uttrykket for g, er utledet, utledes uttrykket under

E *w  9*w
ayzm Eoy T VEx — Z a_yZJ”’W

Normalkraften i x-retningen per enhetslengde er gitt av uttrykket under, og ved integrasjon fas

v
Eh
N, = fh o, dz = m(eox + vsoy) (3.3)
2
Det samme gjelder for normalkraften per enhetslengde i y-retning
>
Eh
(3.4)

N, = f oy -dz = m(soy+vsox)

h

2
Momentet per enhetslengde i planet normalt pa x-aksen er gitt av uttrykket under og ved

integrasjon fas

2
M, = f o, -zdz = —D <62—W vaz—w> (3.5)
x ) x Ox2 ayz .
2
4
M, = JO‘ -Zdz=—D<az—W 02_w> (3.6)
y A y ayz dx2 .

Her er innfert betegnelsen

Eh3
T 12(1—v2) G.7)
som kalles plate/skallstivheten. P& engelsk kalles denne gjerne «flexural rigidity of a
plate/shell» og spiller samme rolle som begyestivheten i bjelker. D > EI blant annet fordi tverr-
kontraksjon gjer platen stivere [43]. Vurderer videre skjerspenninger og -krefter pa elementet.

%W
o X

v l...
£ I

D

El ’-"
; X Lg V2
Il
I . |
l”F' [_.lt"_L W
- -— -z
CF Lo’ DH x

Figur 3-6: [1]. Figur 3-7: [1].
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Skjerspenningen T,, = Ty, (likevekt skjerspenning). Videre er forholdet mellom
skjertoyning og skjermodul

E
Txy = G- Yy = m Yxy (38)

der skjeervinkelen y,, er minskningen av vinkelen HFI i Figur 3-7. Som vist pa den samme
figuren kan skjaervinkelen settes

Yxy = Yayo T V1T 72 (3.9
der Yyy, Betegner skjervinkelen i middelflaten (minskningen av vinkelen DCE).
Her er
0 ( 6w> 3 %w
"= d0x z ay/) z dxdy (3.10)
0g
0 ( OW) 3 %w
Y2 = dy Zox) T T 0x0dy (.11
Setter 3.9-3.11 inn i 3.8 og far
3 E 3 E ) 0w
Fay = 2(1+v) Vay = 2(1+v) Yayo = 22 dxdy (3.12)

Skjerkraften per enhetslengde i y- retning vinkelrett pa x-aksen er gitt under og ved
integrasjon far en

h
t2

Eh
ny = Nyx = J Txy dz = m Yxyo (313)

2
Vrimomentet per enhetslengde i et snitt normalt pé x-aksen og vinkelrett pad y aksen er gitt
under og ved integrasjon blir

2

dxdy (3.14)

My, = My, = J Tyy 2dz = =D(1 — V)

Formlene 3.3, 3.4, 3.5, 3.6, 3.13 og 3.14 gir ssmmenhengen mellom de viktigste
snittsterrelser og middelflatens deformasjoner.
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3.4. Membrantilstand og beyetilstand

Boyetilstand og membrantilstand beskriver hva slags type spenninger og reaksjonskrefter som
opptrer i et skall.

Tilstanden der et skall som er belastet slik at baye- eller viimomenter er null eller s& sma at de
kan neglisjeres kan kalles membrantilstand. Membranen kan tolkes som et skall som ikke kan
ta opp beye- eller vridespenninger. Siden membranteori benyttes pd bade trykk og
strekkpdkjente skall er det verdt & nevne en forskjell relatert til hvordan en kan tolke
membranteori for konstruksjoner utsatt for strekk- eller trykkspenninger. En absolutt fleksibel
membran, for eksempel laget av toy, vil kun klare & oppta strekkspenninger. En membran med
en viss beyestivhet vil 1 motsetning til en absolutt fleksibel membran kunne oppta
trykkspenninger og vare i en membrantilstand, men vil kollapse ved en kritisk belastning [2].
En tilstand der et skall betraktes som en membran og kan holde likevekt med ytre belastninger,
kalles gjerne membrantilstand [1] og er en annen variant av definisjonen innledningsvis. Skallet
vist 1 kapittel 3.5 er et godt eksempel pd membrantilstand der skallet er strekkpakjent. Et
eksempel pa membrantilstand ved trykkpakjenning er et sylinder- eller kuleskall utsatt for et
uniformt ytre trykk, men som nevnt over ma belastningen vare under en viss verdi og skallet
ha en viss bayestivhet slik at konstruksjonen kan holde seg stabil. Membranteorien kan alene
benyttes til 4 lose en rekke problemer med god neyaktighet som eksemplene nevnt over, eller
der den kan gi en god beskrivelse av belastningen i skallet.

Pé steder der deformasjoner er begrenset eller der det er en forandring i geometrien vil ikke
membranteorien kunne beskrive hva som skjer. Eksempler pa slike steder er ved en flens eller
ringstiver 1 et sylinderskall, endelokk pa en trykktank eller der skall er festet til andre deler pa
en konstruksjon. Pa slike steder oppstar gjerne diskontinuiteter i krefter og boyemomenter som
igjen kan resultere 1 skjerspenninger, bayespenninger, skjerdeformasjon og beyedeformasjon
1 skallet. Eksakte losninger av bgyetilstander i skall er relativt kompliserte og neyaktige
losninger foreligger kun 1 et begrenset utvalg av tilfeller. Derfor er det utviklet flere tilneermede
metoder for & beskrive bayetilstanden. En slik tilneermet metode er utledet i kapittel 3.5 [2].

Omréder der beyetilstand og membrantilstand opptrer samtidig og der begyespenninger og
membranspenninger er av samme storrelsesorden kalles gjerne «kanteffekter». Ordet
«kanteffekty kommer fra at slike spenningstilstander ofte oppstdr ved skallets
kanter/overganger eller ved forsterkninger/stivere i1 skallstrukturen [2]. Slike effekter er ofte
lokale pa et lite omrade pé konstruksjonen, men kan gi kritiske spenninger. Eksemplene og
utledningene burde gjenspeile dette.
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3.5. Membrantilstand i sylinderskall

Membrantilstand 1 skall generelt er nevnt i kapittel 3.4. I dette kapittelet gjores beregninger pa
et sylinderskall i membrantilstand.

lh A
X } Gy -
. Fr
_____ S — !
b
|
| Tx

Figur 3-8: [1].

Trykkbeholderen pé Figur 3-8 er utsatt for indre overtrykk p (MPa). Middelradiusen for
sylinderskallet blir

h
2
Trykket mot endelokkene forérsaker en aksialkraft 1 skallet og virker pa det projiserte arealet

r=n+

F, = p-ur?

Aksialspenningen blir da

= (3.15)

e
) -—

N

T
Figur 3-9: [1].
Over lengden b av et aksialsnitt virker kraften (Figur 3-9)
F.=p-2nrb

Tangentialspenningen blir da

ot

Det er verdt a merke seg at tangentialspenningen blir dobbelt sa stor som aksialspenningen.
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For to-akset spenningstilstand gjelder
& = E(O-x — Vo)

& = E(Gt —Voy)

Antar at den radielle utvidelsen w blir like stor overalt. Tangentialteyningen blir derfor

_2n(r+w)—2mr w

g = — = (3.17)

Omformer uttrykket over og setter inn tangentialteyningen for to-akset spenningstilstand over

r
W =ré& =E(at—vax) (3.18)

Denne formelen gjelder for forskjellige o; og a,.. Hvis en setter inn formel 3.15 0g 3.16 1
uttrykket over fas

W_ﬁ(l—z)

~ hE 2 (3.19)

Aksialspenningen pd endelokkene i en trykkbeholder reduserer altsé utvidelsen med faktoren

1 v—085
2_ )

i forhold til om det ikke hadde vert endelokk (o, = 0).

I mange andre tilfeller, for eksempel i en hydraulisk sylinder, vil aksialspenningen vare = 0,
og parentesen 1 formel (3.19) mé settes lik 1.

Det er verdt a nevne at membranteorien for tynnveggede beholdere som regel kan benyttes nar
; < 1/10. Formlene er tilneermet og feilen er som regel mindre enn 11 % ved & bruke disse

[19]. Feilkriteriet gjelder for membranteori der middelradiusen benyttes istedenfor den indre
radiusen som er brukt her. Forskjellen mellom metodene er pa ca. 1% for tilfellene 1 denne
oppgaven og er ansett som ubetydelig. Dette er ogsé diskutert 1 kapittel 8. Tykkelsekriteriet for
membranteorien er en annen definisjon enn tykkelseskriteriet for skall nevnt i kapittel 3.2. Hvor
stor feilen blir ved & bruke skallteorien for tykkere skall enn det som er nevnt i 3.2 og som er
boyepékjent er ukjent.
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3.6. Boyetilstand i sylinderskall

%’H)rdu

{Q+dQ)r dex
ﬁ#dx

Nrdx

Figur 3-10: [1].

Betrakter et sylinderskall som langs den ene kanten er belastet med momentet M, og
skjeerkraften Q, per lengdeenhet av omkretsen. Krefter og momenter som virker pé et lite
skallelement er som vist til heyre 1 Figur 3-10.

Likevekt for elementet i radiell retning:

da da
Qr-da—(Q+dQ)r-da—Nt-dx-7—Nt-dx-7=

Qr-da—(Q+dQ)r-da— N;dxda =0
Videre gir dette

dQ N
dx (3.20)

Momentlikevekt for momentvektorer i tangentialretningen:
dx
(M+dM)-rda—M-rda+Q-rda-dx+dQ-rda-7=0

Det siste leddet kan neglisjeres i1 forhold til de ovrige, og vi far

M
- ¢ (3.21)

Eliminerer Q ved & derivere (3.21) og innsette (3.20):
d’°M _ dQ N,
dx? dx r

En kan benytte formlene 3.3, 3.4, 3.5 og 3.6 for sammenhengen mellom snittsterrelsene og den
radielle deformasjonen w, idet en lar y-retningen tilsvare (tangential) t-retningen (Figur 3-4).

(3.22)
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Av formel 3.3 far vi aksialkraften
Eh

12 (&0x + véor)

N. =
* 1

Ettersom N, = 0 (ingen aksialkraft) i dette tilfellet, far vi

€ox = ~Véor
Innsatt i formel 3.4 gir dette

Ny = m(%t +vepy) = Ehey,
Tangentialteyningen er 1 dette tilfellet
w
ot =
som gir
_ Eh
Ny = - W (3.23)

I formel 3.5 vil

dy? r2da? 0
Da blir
d?w
M=-D-—73 (3.24)

Setter inn (3.23) og (3.24) 1 (3.22) og far

d*w Eh
axt - 2"
d*w

Tt dn*w=0 (3.25)

+13(1 —v?)
n= Tz (3.26)

Denne betegnelsen forekommer ofte ved skallberegninger. Dersom v = 0,3 (stal) blir

_ 1,285
- (3.27)

Differensiallikningen (3.25) kan lgses ved & ansette losningen

Der betegnelsen n er innfort som

n

w= eV*
Som innsatt i (3.25) gir

y*+4nY)e™ = 0
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Parentesen blir null for

i=Q+dn y,=0A-On yz=—-(1-in Ya=—-(1+0Dn
og lesningen blir dermed:

w = Clenxeinx + Czenxe—inx + Cge—nxeinx + C4e—nxe—inx
Siden identitetene

e™® = cosnx + i sinnx
e ™ = cosnx —isinnx

kan lgsningen skrives
w = e ™(A;sinnx + B; cosnx) + e™ (A, sinnx + B, cosnx) (3.28)

Utbeyingsfunksjonen w(x) (3.28) er altsa gitt ved to belgefunksjoner, den ene med avtakende
amplituder og den andre med tiltakende amplituder med voksende x.

De to folgende avsnittene er hentet fra [2] side 425:

Den forste termen med e ™™ vil avta hurtig ettersom en beveger seg bort fra kanten x = 0. For

et langt sylinderskall kan en anta at denne termen har neglisjerbar effekt pad den andre siden av
skallet der x = L (L er lenden av skallet). Den andre termen derimot, eker hurtig. Hvis en tar i
betraktning at utbeyingen w er begrenset og liten for store verdier av x siden det er urealistisk
at denne gker med avstanden fra kanten x, kan en konkludere med at konstantene A4, og B, ma
vaere svaert sma. [ omrddet ner kanten x = 0 kan en neglisjere disse termene, som gjor det
mulig & forenkle losningen til

w = e ™(Asinnx + B cosnx) (3.29)

Der A og B er integrasjonskonstanter som kan bestemmes fra grensebetingelsene ved x = 0 .
Denne funksjonen er anvendelig for omradet ner kanten (x = 0). Ved omradet nar kanten pa
den andre siden av skallet (x = L) kan en ikke neglisjere den siste termen i formel 3.28 fordi
e™ vil gi veldig store verdier. En kan derimot sette inn et nytt koordinatsystem ved den andre
enden pé skallet (x = L) og la x-aksen peke 1 motsatt retning av koordinatsystemet pa den andre
siden. En kan da benytte (3.29) og evaluere nye konstanter A og B ved denne kanten.
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Figur 3-11: Sylinderskall pavirket fra hver side [1].

Som det fremgér av Figur 3-11 , har belgefunksjonen dominerende innflytelse ved hver sin
ende av sylinderskallet mens dens innvirkning dempes hurtig med avstanden fra kantene
(«forstyrrelseny/«kanteffekteny).

For praktisk bruk pleier man & regne effekten helt dempet ut pa avstanden

s
= —=24+rh
§ = T RN (3.30)
Utbgyingen er da minsket til
w* = e Twy = 0,044 w,

Sterrelsen s*kalles gjerne «dempningslengdeny.

Ta for eksempel et sylinderskall med radius r = 500 mm og tykkelse h = 20 mm. Dette gir s* =
240 mm.

Hvis en har et sylinderskall som er pavirket fra hver ende, vil disse pavirke hverandre dersom
skallet er kortere enn to dempningslengder. Formel 3.29 kan benyttes fra hver sin side av et
sylinderskall dersom skallets lengde L er sterre enn to dempningslengder 2s* [5]. Altsa

2s* <L

Dersom skallet er definert som «kort», altsd at skallets lengde L er mindre enn en
dempningslengde eller mindre enn 2s*og pavirket fra hver side, ma en annen tilnerming
benyttes [2]. I denne oppgaven vil sylinderskallet veere pavirket fra kun en ende og alltid vaere
lenger enn en dempningslengde slik at skallet kan betraktes som «langt».

Oftest er det storre avstand enn dempningslengden til neste «forstyrrelsey/«kanteffekt» (kant
eller liknende) og en kan da benytte formel 3.29 som er beskrevet tidligere

w = e ™(Asinnx + B cosnx) (3.29)
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Som videre gir

dw _ .
Ezne "X[—(A + B) sinnx + (A — B) cosnx] (3.31)
d?w .
M= -D T T 2n%’De ™ [A cosnx — B sinnx] (3.32)
Q= _aM =2n3De ™ [(A — B) sinnx + (A + B) cos nx]
I (3.33)

Dersom en innferer Myog Q, for x = 0, kan integrasjonskonstantene A og B bestemmes av de
to siste likningene (3.32) og (3.33)
Mo
4= 20D

_ QD M
2n3D  2n2D

Dette gir deformasjonen ved x = 0

oo Qo Mo
7 2n3D 2n2D (3.34)

og dreiningsvinkelen til middelflaten ved x = 0

(dW) M, Qo

dx/o nD 2n2D (3.35)
Slik undertegnede forstdr det, gjelder den samme antakelsen for plater som for tradisjonelle
bjelkeberegninger at stigningstallet til tangenten til linjen som beskriver middelflaten settes lik

vinkelen siden vinkelen er veldig liten [2] (s. 18). Videre i denne oppgaven kalles denne
«dreiningsvinkelen» og er «vinkeleny til tangenten 1 middelflaten der x = 0.

Med hjelp av likningene utledet over kan bayetilstanden i sylinderskall for forskjellige
tilfeller kunne beregnes.

En bor legge merke til at ogsé bayetilstanden kan gi strekk-krefter 1 skallet, for eksempel N, 1
dette tilfellet. Disse strekk-kreftene vil imidlertid opptre lokalt (se formel 3.23) 1 motsetning
til membrantilstandens strekk-krefter.

For beregning av bayespenningene er en interessert i det maksimale boyemomentet. I de
fleste tilfeller er kantmomentet M, storst. Om imidlertid Q, og M, har motsatt fortegn, vil det
tallmessig storste momentet inntreffe for

Qo

tannx = m (336)

Det kan beregnes av formelen

M= e™™ [Mo cosnx + (MO - %) sin nx] (3.37)
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3.7. Spenninger som folge av bayemoment og skjaerkraft

Spenningene som opptrer i skallet som folge av skjarkraften Q og beyemoment M kan
beregnes som folger:

Figur 3-12: Figuren viser et utsnitt av endeflaten pa et sylinderskall.

I et lite utsnitt av endeflaten pa et sylinderskall virker snittkreftene Q og M (per lengdeenhet
av snittet) i kanten av middelflaten (middellinjen) markert i radt pa utsnittet. [ er en vilkérlig
lengde av middellinjen og h er skalltykkelsen.

Det totale momentet M,,; langs en lengde av middelflaten blir

MtOt = M * l
Motstandsmomentet til det rektangulere utsnittet er

l-h?

W=
6

Dermed blir boyespenningen i skallets ytterflate

=Mtot=1Mtot =1M'l _6_1‘24 (3.38)
W 2 h 5 1-h? h
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Skjerspenningen Q,; langs en lengde av middelflaten blir

Qror = Q-1

Arealet til det rektangulare utsnittet er

l-h
Dermed blir
L2t e (3.39)
l-h h
Maks skjaerkraft blir

Tmaks = 1,5 T

Hvordan spenningene fordeler seg pa et skallelement er vist pa Figur 1-1.
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4. BEREGNINGSEKSEMPLER

I kapittelet vil teorien som ble utledet i kapittel 3 anvendes pa to praktiske eksempler.
Fremgangsmaten i delkapitlene under er et forslag til hvordan hdndberegninger kan utferes og
baserer se pa fremgangsmaten i Maskindeler 2 [1].

4.1. Trykkbeholder med flenser

Eksempelet er hentet fra professor Age ©@. Waleens Maskindeler 2 s. 11.17-11.21 [1].
Beregninger og notasjon er nermest identisk, men teksten er forandret noe. Det mé gjores helt
klart at teksten som er endret 1 forhold til Maskindeler 2 ma forstds som undertegnedes tolkning
og ikke som noen revisjon av verket det er hentet fra.

Flens Data:
2H . ri=1000 mm
g Svlinderskall ¢ delokk h=20mm
.I_LWL T <, \ r=r+%=1010 mm
$ B =100 mm
H=50mm
p =30 bar =3 MPa
E=210° MPa
P 1 v=03
Figur 4-1 : Trykkbeholder bestdende av flensforbindelse,
sylinderskall og endelokk [1].
w T—.
X
0, G
M, o
@ ’ 1
P Q, P @, P

Figur 4-2: Snittfigur med koordinatsystem [1].

Eksempelet gér gjennom felgende punkter:

a) Beregne membranspenninger og deformasjoner i sylinderskallet utenfor dempningslengden
(1 membrantilstanden).

b) Angi grensebetingelsene ved snittet mellom flens og skall og beregne snittkrefter.
c¢) Finne spenningene som virker i snittet (x = 0).

d) Beregne storste hovedspenning med formel 2.1
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a)
Beregner membranspenninger og deformasjoner med formlene utledet i kapittel 3.5.
__pry _3MPa-1000mm 75 MP
m TR T T 2-20mm - (3.15)
__pry _3MPa-1000mm 150 MP
Otm = = 20mm ==t (3.16)

5) =

prir v 3 MPa-1000mm - 1010mm 0,3
wn =S (1-3) = (1-

~ hE 20mm - 2 - 105MPa 7) = 0,644 mm (3.19)

b)

Snitter ved sammenkoblingen mellom sylinderskallet og flensen og setter pa snittkrefter (Figur
4-2). Snittkreftene er positive 1 forhold til retningene pd figuren. De horisontale pilene
representerer aksialkraften, men er ikke angitt med symbol ettersom de ikke benyttes i de
videre beregningene.

Det forutsettes at flenstetningene/forbindelsen er ordnet slik at flensene ikke far anledning til
a vrenge seg i forhold til hverandre. Antar at middelflaten i sylinderskallet (dreiningsvinkelen
til membranen) er horisontal langt borte fra beyeomradet. Fér da at

(dW) _ 0
dx/,
Boyetilstandens deformasjoner ved flensen (x = 0) er ifolge formlene utledet i kapittel 3.6
W = Q M,
b7 2n3D  2n2D (3.34)
(dW) M, Qo
dx/, nD 2n2D (3.35)

wj, tolkes som den samme som wy, i kapittel 3.6. Altsa den radielle avstanden mellom start og
slutt for beyeforlapet, men innferes med indeks b for bayedeformasjon. (Z—:)b blir

dreiningsvinkelen 1 starten for beyeforlopet.

Den totale deformasjonen for middelflaten til sylinderskallet der x = 0 (w) blir summen
membrandeformasjonen w,,, og bayedeformasjonen wy,

W= Wy +wy

Videre blir den totale vinkeldreiningen i punktet der sylinderskallet er festet til flensen
(x = 0) summen av skallets membranvinkel (vinkelen langt borte fra flensen) og
dreiningsvinkelen i middelflaten til sylinderskallet ved innfestingen til flensen. Antok at
dreiningsvinkelen til membranen var null over, dermed forsvinner dette leddet

dw _ (dW) N (dW)
dx \dx/, dx/p
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Antar at flensen er symmetrisk belastet fra hver side og samtidig at en kan se bort fra at
flensmaterialet gir etter slik at sylinderskallet er innspent i en «uendelig stiv» vegg. Dette forer
til at dreiningsvinkelen ved x = 0

(dW) M Qo
dx/), nD 2n2D
Dette gir
Qo
M. ==2 4.1
0= o (4.0)
Dette innsatt i formel 3.34 gir
L % _ 0
7 2n3D 4n3D  4n3D
Videre beregnes konstantene utledet i kapittel 3.
1,285 1,285 O
n= = =0V, mm
Vrh  V1010mm - 20mm (3.27)
0g
D ER®  2-10°MPa- (20 mm)*> 1465 10°N
T12(1—v2) 12(1—032) " mm (3.7)

Ved a sette tallverdiene inn i formelen for w,;, over og videre sette dette inn i formelen for
sylinderskallets deformasjon fas

W= wy, +w, = 0,644+ 0,230 - 10720, (4.2)
Flensens radielle utvidelse tas med i dette regneeksempelet. For 4 finne den radielle
deformasjonen tas det utgangspunkt i formelen for et tykkvegget ror. Formelen for radiell
deformasjon wyiens ved radien 7 i et tykkvegget rer med innvendig trykk p; er hentet fra [1] s.
6.79 og er:

2

.2
Pili A-v)r+1+v) % (4.3)

w ==
flens E(Tyz — riz)

Der r; er indre radius, 1, er ytre radius, E' er E-modulen og v er Poissons tall for det
tykkveggede roret (flensen).

For flensen betraktet som et tykkvegget ror settes

r; = 1000 mm
rn, =1, + B =1000 mm + 100mm = 1100mm
r =1010 mm

Videre regnes skjarkraften Q, om til et ekvivalent indre trykk for & ta heyde for den radielle
deformasjon denne kraften bidrar med. Dette blir en forenkling. Skjerkraften som virker i
sylinderskallets middelflate regnes om til et indre trykk som virker pa flensens innside. Det
resulterende trykket blir da trykket i beholderen minus det omregnede trykket grunnet
retningen pd Q, (Figur 4-2).
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Far da

_ 2-Qo-2mr Qo1
=P 20 P T H

=3-0,02020Q, (4.4)
Setter s (4.4) inn i (4.3) og ender opp med

Weiens = 0,163 — 1,097 - 1073Q, (4.5)

Uttrykket gir flensens radielle deformasjon ved radien r, altsé ved sylinderskallets middelflate
som folge av Q, og det indre trykket p som resulterer i p;.

Videre kobles sylinderskallet og flensen sammen. Det forutsettes at sylinderskallets
deformasjon w og flensens deformasjon Wy, er den samme i skjoten mellom flens og skall

(ved x = 0). Setter da (4.2) lik (4.5) og fér
0,643 +0,230-1072Q, = 0,163 — 1,097 - 1073Q,
Loser og fér
Qo= —141 N/mm
Kontrollerer om deformasjonen for skall og flens stemmer ved & sette verdien for Q, inn i
(4.2) og (4.5)

2
mm
w = 0,643mm — 0,230 - 1072

N
-141— = 0,643mm — 0,325mm = 0,318 mm
mm

2
mm
Wyiens = 0,163mm + 0,197 - 103

N
-141— = 0,163mm + 0,155mm = 0,318mm
mm

Ser ut til & stemme bra. Finner s& M,

Qo —141N/mm
7 2n" 2-0,00905mm1

= —7800 Nmm/mm (4.1)

¢)

Finner videre spenningene i sylinderskallet ved innfestingen til flensen (ved x = 0).
Spenningen i aksiell retning i skallets ytterflater finnes ved & summere aksialspenningen og
beayespenningen 1 aksialretning (formel 3.38)

6M
= 75+ 117 = + 192 MPa (innsiden)

Oy = Oy +

6M
Oy = Opm — i 75 =117 = — 42 MPa (utsiden)

I ringretningen er toyningen gitt ved & omforme formel 3.18

w 1
T =& = E(Ut —V0y)
Omformer og far
_Ew +
o =——+voy (4.6)

Denne spenningen inkluderer membranspenningen o, siden membrandeformasjonen w,,, er
inkludert i w.
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Finner sé videre de tilherende tangentialspenningene pa samme sted som for
aksialspenningene funnet over. Benytter formel 4.6 og setter inn den radielle deformasjonen
ved flensen (x = 0) og aksialspenningen funnet over pa henholdsvis utsiden og innsiden av
skallet.

_ 2-10°MPa - 0,318mm
% = 1010mm

+0,3-—42 MPa = 63 MPa — 13 MPa = + 50 MPa (utsiden)

_ 2-10°MPa - 0,318mm
%= 1010mm

+0,3-192 MPa = 63 MPa + 58 MPa = + 121 MPa (innsiden)

Bayespenningen 1 nerheten av flensene blir relativt hay 1 forhold til membranspenningene.
For & minske disse bayespenningene utstyres de fleste flenser med en krage (Figur 4-3 og
Figur 4-4).

d)

Beregner storste hovedspenning

o, + o O, — O\ 2
012 = x2 yi\/(xz y) + Tyy? 2.1

Siden 7, antas & vere lik null blir
ox+0o, O0x—0
2 T2
Dermed blir den sterste hovedspenning for innside og videre for utside:

012 =

01 = 0, = 192 MPa (innsiden)

0, = 0y, = 50 MPa (utsiden)

Figur 4-3: Kraget flens [1]. Figur 4-4: [42].
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4.1.1. Beregning med DNVGL-RP-C203

Eksempelet i kapittel 4.1 var som nevnt hentet fra Maskindeler 2 [1]. 1 dette delkapittelet
kommer et ekstra eksempel som tillegg og er en fortsettelse etter del d) i kapittel 4.1.

Delkapittelet gar igjennom folgende:
a) Beregne spenningen ved flensen etter RP-C203 [4] 5.193-196 (Vedlegg G).

b) Kommentere resultatet.

a)
Fra Vedlegg G, s. 195:

1,56h-Vr-h 1+ 1,56 - 20 mm - V1010 mm - 20 mm
A, - 80 mm - 100 mm

BSCF =1 + = 1,554

A, er tverrsnittsarealet av ringstiveren (effektivt ringareal). Beskrevet i Vedlegg F.

Spenningskonsentrasjonsfaktor for skallets innside:

SCF =1+ 087 _ 1+ 3087 _ 2,986
B Bscr 1554 7
og videre for skallets utside:
3,087 3,087
SCF=1- = = —0,986

Boor - 1554

Spenningskonsentrasjonsfaktoren multipliseres med den nominelle aksialspenningen g, 1
skallet som folge av endelokkene. Denne er hentet fra beregningene under a) i kapittel 4.1.

Spenninger ved flensforbindelsens innside:
0 = SCF - 0y, = 2,986 - 75 MPa = 224 MPa

og for utsiden
o =SCF - 0y, = —0,986 - 75 MPa =~ =74 MPa

b)

Spenningene med beregningene fra den anbefalte praksisen gir ca. 17 % heyere spenning ved
skallets innside og 76 % lavere spenning ved skallets utside i forhold til aksialspenningene
beregnet i kapittel 4.1, deloppgave c). Avviket kan skyldes mange arsaker. En mulig arsak kan
vare at spenningskonsentrasjonsfaktoren en fér fra disse beregningene er beregnet for bruk til
lavsykelutmatting [4] (side 193), der flensforbindelsen er sveist til skallet. I hdndberegningene
under kapittel 4.1 tas det ingen heyde for spenningskonsentrasjoner som eventuelt oppstar ved
sveisegeometrier, noe som antakeligvis er tatt heyde for i beregningen fra den anbefalte

praksisen.
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4.2. Flensforbindelse

Figur 4-5: Flensforbindelse.

I en offshore fagverkskonstruksjon av stél (jacket), er en av stavene 1 fagverket skjotet med en
flensforbindelse. Flensforbindelsen bestar av to flensringer som er skrudd sammen og danner
en fast forbindelse. Hver av flensringene er sveist fast i hvert sitt sylinderskall. Flensringen og
sylinderskallet betraktes som helt sammenfoyd og i samme materiale. Forbindelsen er pdkjent
med en aksiell strekkraft pd 3500 kN. Det er ingen trykkforskjell pd innsiden og utsiden av
roret.

Alle deler er av stdl med en E-modul pd 2 -10° MPa. Videre er dimensjonene vist som pé
figuren under. Sylinderskallet har ogsa en fri lengde fra flensen som er mye storre enn en
dempningslengde (s*). Det gjores en forenkling i modellen ved & anta at materialet i flensringen
ikke deformeres ved innfestingen til sylinderskallet. Samtidig er det antatt at flensen er
«uendelig stiv» mot vridning, det vil si at ringen kan bare deformeres i radiell retning. Ser ogsa
bort fra sveiser, skruehull i flensen og effekter fra eventuelle forspente skruer.

Data:
i =400 mm

h=15mm
h

r=ri +E:
407,5 mm

Fx = 3500 kN
Fi r E=2-10°MPa

H=100mm
_ - - - - - B =75mm

Figur 4-6: Snittfigur av flensforbindelsen. Koordinatsystemet angir
retningene pd figuren.

Eksempelet gar gjennom felgende:
a) Beregne membranspenninger og teyninger i sylinderskallet utenfor forstyrrelseslengden.
b) Angi grensebetingelsene ved snittet mellom flens og skall.

c¢) Finne spenningene som virker i snittet (x = 0).
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d) Skissere deformasjonsforlapet pa den ene siden av ringen (antar symmetrisk deformasjon
om flensskjaten).

e) Beregne spenningene som virker 1 snittet (x = 0), men betrakter né flensen som et
tykkvegget ror. Sammenlikne mot svaret i c)

f) Gjere en vurdering av forenklingen a betrakte flensringene som «uendelig stive» mot
deformasjon i alle retninger.

g) Beregne storste hovedspenning med formel 2.1

h) Beregne spenningen ved flensen etter RP-C203 5.50-51 (Vedlegg F) og kommentere
resultatet.

a) Beregner membranspenninger og deformasjoner med formlene utledet i kapittel 3.5

I 3500 kN  oiisup
Uxm_Ax_Z-n-r-h_2-n-407,5mm-15mm_’:a (3.15)
Gem = L = 0 MPa (3.16)

407,5mm

Wi = E(Utm — VOym) = > 105MPa. (=0,3-91,13 MPa) = —0,0557 =~ —0,056mm (3.18)

b) Grensebetingelsene angir hvilke forutsetninger som gjeres 1 snittet mellom skall og flens

for 4 kunne lose problemet.
// = (&)
Q AW e
M

Qo Qo 0 X

Qo
"/ L L L Ao
Mo‘—l

Figur 4-7: Snittstorrelser mellom skall og flens.

Snitter sylinderskallene ved flensen, definerer et koordinatsystem og setter pd snittkrefter.
Snittkreftene er positive i forhold til retningene pa figuren. De horisontale pilene representerer
aksialkraften, men er ikke angitt med symbol siden den ikke er med i beregningene. Den
stiplede linjen viser antatt deformasjonsforlep og positiv vinkel.

Antar at flensen er symmetrisk belastet fra hver side og samtidig at flensen er «uendelig stiv»
mot vridning. Flensmaterialet antas & ikke deformeres som folge av M,. Dette forer til at
dreiningsvinkelen for bayetilstanden i skallet ved x = 0 blir

(dW) _0
dx b_
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Antar videre at middelflaten i sylinderskallet er horisontal langt borte fra beyeomradet
(dreiningsvinkelen til membranen er null). Far da at

(dW) _0
dx/),

Antar ogsd at flensens deformasjon (W¢e,s) 0g deformasjonen til middelflaten 1 skallet (w) er

den samme ved x = 0.

c) Starter med & finne uttrykkene for deformasjon og vinkel for beyetilstanden ved x = 0.
Formlene er utledet i kapittel 3.6

o QM
b7 2n3D 2n2D (3.34)
(dW) M, Qo
dx/, nD 2n2D (3.35)

Den totale deformasjonen for sylinderskallet i punktet der x = 0 (w) blir summen av
membrandeformasjonen og beyedeformasjonen.

W= W, +Ww

Videre blir den totale vinkeldreiningen der sylinderskallet er festet til flensen summen av
skallets membranvinkel (vinkelen langt borte fra flensen) og vinkeldreiningen til
sylinderskallet ved innfestingen til flensen. Antok at membranvinkelen var null i b)

dw _ (dW) N (dW)
dx \dx/, dx/p

og siden det ble antatt 1 b) at grensebetingelsen (i_‘:f})b = 0og (Z_‘;})m =0 blir
(), - 285
dx/, nD 2n?D (3.35)
Dette gir
Qo
My = —
7 2n
Dette innsatt i formel 3.34 gir
Qo Q _ Qo

b= 203D " an3D  4n3D

Videre beregnes konstantene utledet i kapittel 3.

1,285 1,285 1,644 - 1072 mm™?
n= = - . e
og
o ER®  2-105MPa- (15mm)® _ 6.181- 107N
S 12(1-v?)  121-03%) o -
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Ved a sette tallverdiene inn i formelen for wy, over og videre sette dette inn i formelen for
sylinderskallets deformasjon fas
W= wp, +w, =—0,056 49,103 - 104Q, 4.7)

For & finne flensens radielle deformasjon er det i dette eksempelet tatt utgangspunkt i en
tilnermet formel. Dette er gjort for & forenkle beregningen noe. Formelen er hentet fra [23] s.
481.

—2Q, - 1?2
Wrlens = # (48)

der A er ringens tverrsnittareal.

Setter verdier inn 1 formel og finner et uttrykk for deformasjonen

B —2Q, - (407,5 mm)?
Wrtens = (75 mm - 100 mm) - (2-10%)MPa
Her antas det at toyningen er lik gjennom ringen.

=-2,214-107%Q,

Ved grensebetingelsene i b) er det forutsatt at flens og skall har samme deformasjon 1 snittet
(ved x = 0).

Setter da (4.7) lik (4.8) og far

—0,056 + 9,103 -107*Q, = —2,214-107*Q,
Loser og fér
Qo = 49,22 N/mm

Finner sa M,

Qo 49,22 N/mm
T 2n 2-1,644-102mm
Finner videre spenningene i sylinderskallet ved innfestingen til flensen (ved x = 0).
Spenningen i aksiell retning 1 skallets ytterflater finnes ved & summere aksialspenningen og
bayespenningen i aksialretning (formel 3.38)

My

— = 1496,96 = 1497 Nmm/mm

oM
Ox = Oym t F

6M 61497 N/mm ]
Oy = Oym + = 91,13 + (15mm)? = + 131 MPa (utsiden)
61497 N/mm o
Ox = Oem = 77 = 91,13 — 5mm)? =+ 51,21 MPa (innsiden)

I ringretningen er toyningen gitt ved & omforme formel 3.18

w 1

o= & = E(at —V0y) (4.6)

Omformer og far

EW+
oy =—+vo.
r X

Denne spenningen inkluderer membranspenningen o, siden membrandeformasjonen w,,, er
inkludert i w.
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Flensens radielle deformasjon finnes ved 4 sette @ inn i formel 4.8

Wiiens = —2,214 - 107%Qg = —2,214 - 107 - 49,22 N/mm = —0,0109 mm
Finner sé videre de tilherende tangentialspenningene pd samme sted som for
aksialspenningene funnet over. Benytter formel 4.6 og setter inn den radielle deformasjonen

ved flensen (x = 0) og aksialspenningen funnet over pa henholdsvis utsiden og innsiden av
skallet.

2-10°MPa - (—0,011mm)

+0,3-131 MPa = —5,4 MPa + 39,30 MPa = + 34 MPa (utsiden)

407,5 mm
2-10°MPa - (—0,011mm) o
+0,3:51,21 MPa = —5,4 MPa + 15,36 MPa = + 10 MPa (innsiden)
407,5 mm —
d)
-W.
flens ][ L
‘-"‘-\._\_ —Wm
W ..
¥ T ——
x=10

Ca. 15*
Figur 4-8: Den stiplede linjen viser en skissering av middelflatens deformasjon, Videre er
flensens deformasjon og boyedeformasjonen ved x=0 vist pd figuren. Membran-
deformasjonen er vist etter ca. en dempningslengde.

Det kan vere verdt & nevne at ndr membrandeformasjonen er negativ, blir beyedeformasjonen
positiv. Dette er det motsatte av det som var tilfellet i kapittel 4.1 der membrandeformasjonen
var positiv og bayedeformasjonen var negativ. Det viser seg i siste del av deloppgave b) i
kapittel 4.1. En kan ogsa teste ved a sette inn 1 formel 3.34.

e)
Uttrykket for deformasjon 1 flensen betraktet som et tykkvegget ror

2

.2
PiTi A=-v)r+1+v) % 4.3)

Wrlens =
E (ryz - riz)
Der r; er indre radius, 7, er ytre radius, E' er E-modulen og v er Poissons tall for flensen.

For flensen betraktet som et tykkvegget ror settes

r; = 400 mm
r, =1+ B =400 mm+ 75 mm = 475 mm
r =407,5mm
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I dette tilfellet blir det indre trykk p = 0, siden det ikke er noe trykk inne i forbindelsen og
formel 4.4 blir da til

-2 - 2mr - r -407,5 mm
Pi=7 nQ.on H ‘Qg = ‘433 mm - 50mm 00204 Qo (4.9)
—Qq siden den er definert negativ pa Figur 4-7.
Setter sd (4.9) inn i (4.3) og ender opp med
Wriens = —2,496 - 107*Q (4.10)

Uttrykket gir flensens radielle deformasjon ved radien r, altsé ved sylinderskallets middelflate
som folge av Q.

Under samme forutsetninger som i b) og c) settes sylinderskall og flens sammen. Setter (4.7)
lik (4.10)
—0,056 + 9,103 -107*Q, = —2,496 - 107*Q,

Loser og fér
Qo =483 N/mm

Qo 48,3 N/mm
07 2n" 2-1,644-10"2mm-
Finner videre M,

T ~ 1468 Nmm/mm

Finner s spenningene ved flensen pd akkurat samme mate som i siste del av c¢), men setter nd
inn flensens deformasjon beregnet med formel 4.10. Dette gir

0, = 130 MPa (utsiden) og o; = 33,2 MPa (utsiden)

0, = 52 MPa (innsiden) og o; = 9,7 MPa (innsiden)

Praktisk sett er det minimal forskjell mellom svarene. Det er dels fordi beyespenningen utgjer
en ganske liten del av membranspenningen. Den forenklede formelen for flensens deformasjon
gir ca. 10 % mindre deformasjon enn formelen med tykkvegget ror, men forskjellen utgjor lite
om en sammenlikner den totale deformasjonen til flensen i de to tiln@rmingene. Dess mer
tynnvegget roret blir, dess naermere skal den forenklede formelen og den tykkveggede formelen
komme hverandre. Den forenklede formelen kan vere lettere & bruke og gi like gode resulter.
Men, for en gjor slike forenklinger kan det vaere lurt & vurdere hvor mye det pdvirker sluttsvaret
1 hver enkelt situasjon.
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f)

I delene a) - e) er det regnet med
W=Wp+Ww,= Wrlens
Wp = Wrlens — Wm

Qo My
213D 2n2p  flems

j— Wm

Hvis Wrjens hadde veert null, ville hoyresiden av likningen blitt sterre, da ville @y og M, ogsa
blitt starre. Hvis en ser bort fra flensens deformasjon for & forenkle beregningene vil en fa
hoyere Q, og M, og videre hgyere spenninger.

Hvis en setter formel 4.7 1 deloppgave c) lik null, blir —w,,, = w,, og en ser da bort fra
flensens deformasjon. Hvis en s felger prosedyren i resten av eksempelet fir en:

o, = 141,2 MPa (utsiden) og o; = 42,4 MPa (utsiden)

0y, = 41,4 MPa (innsiden) og o; = 12,4 MPa (innsiden)

Som nevnt over blir forandringene moderate siden membranspenningen er hoy i forhold til
beyespenningen. For eksempel vil spenningen vere maks 141,2 MPa med fast innspenning av
sylinderskallet, men ville vart lik membranspenningen pé 91,13 MPa om skallet fikk lov til &
trekke seg sammen overalt.

g)

Beregner storste hovedspenning der det er regnet med tykkvegget ror i e)

o, + 0o O, — O\ 2
012 = x2 yi\/( = y) + Ty ? (2.1)

Siden 7, antas & veere lik null blir

Ox + 0y + Ox — Oy
2 2
Dermed blir de sterste hovedspenningene pa utsiden og innsiden:

012 =

01 = 0, = 130 MPa (innsiden)

01 = 0, = 52 MPa (utsiden)
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h)

Spenningskonsentrasjonsfaktoren for et ringstivet skall kan kalkuleres med folgende formel
etter den anbefalte praksisen DNVGL-RP-C203 [4] 5.50-51 (Vedlegg F):

Skallets utside:

0,54
SCF =1+
Ascr
Skallets innside:
0,54
SCF=1———
Ascr
Der
1,56-h-vr-h
ascrp =1+ ——m—F
Ay

Benytter det effektive arealet A, av ringstiveren uten skallet.

Spenningskonsentrasjonsfaktoren multipliseres med den nominelle aksialspenningen oy, 1
skallet som folge av strekkpédkjenning.

Starter med a finne agqf :
1,56 - 15mm - /407,5 mm - 15mm _
100 mm - 60 mm B

aSCF = 1,3

Spenningskonsentrasjonsfaktor for skallets utside

0,54
SCF=14+——=1,42
1,3

)

og for innsiden

0,54
SCF=1———=10,58
1,3

Nominell aksialspenning (membranspenning) funnet i a) er oy, = 91,13 MPa. Spenningen ved
ringstiveren pa henholdsvis skallets utside og innside blir da

0 =SCF 0y, =142-91,13 MPa = 129,4 MPa (utsiden)
0 =SCF 0y, =0,58-91,13 MPa = 52,9 MPa (innsiden)

Spenningskonsentrasjonsfaktorene virker til & stemme svaert bra med begge beregningene over
der flensen deformerer seg. Spenningskonsentrasjonsfaktorene er beregnet for bruk til
utmattingsberegninger etter RP-C203. Det kan tyde pa at skallberegningene gjort over og
modellen som benyttes i den ovennevnte praksisen samsvarer. Hva som skjer rundt geometriske
endringer som for eksempel sveiser vurderes nermere i kapittel 7.
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5. FEA MED ANSYS® WORKBENCH

I kapittelet vil flere viktige temaer tilknyttet elementanalyse (refereres videre til som FEA
«Finite Element Analysis») generelt og modelleringen i denne oppgaven belyses. Det ville blitt
for omfattende & ta med hele rammeverket rundt emnet. Derfor forutsettes det at leseren har
grunnleggende kunnskaper om elementmetoden og noe kjennskap til FEA-programvare. Med
grunnleggende kunnskap menes kjennskap til terminologi og hva FEA/FEM gér ut pd. Det
gjores ogsa klart alt 1 denne oppgaven er gjort med «Static Structural Analysis». Det er dermed
underforstatt at alt som refereres til 1 denne oppgaven foregér i, og at konteksten gér ut av
«Static Structural Analysis» 1 ANSYS Workbench. Selve analysene gjores 1 ANSYS
Mechanical og redigering av geometrier gjores i ANSYS DesignModeler.

5.1. ANSYS Workbench

ANSYS er en meget anerkjent CAE (Computer Aided Engineering)-programvareutvikler med
opprinnelse 1 USA. ANSYS Workbench er en plattform som samler flere forskjellige
analysesystemer og kan anvendes pd mange omrader som blant annet CFD (Computational
Fluid Dynamics), strukturanalyse, svingningsanalyser og elektronikk. I denne oppgaven er det
kun benyttet statisk strukturanalyse. Workbenchprogrammet har et grafisk brukergrensesnitt og
kan kobles sammen med ulike CAD programmer slik at modeller kan overfores direkte for
analyse. 3D/2D-modellering av komponenter kan ogsé gjeres direkte i ANSY'S DesignModeler.
Programmet stotter ogsd en rekke geometrifiler. I denne oppgaven er deler modellert i
SolidWorks og overfort til Workbench for videre analyse.

5.2. Feilkilder i FEA

FEA er en tilnermelse av virkeligheten og en utfordring tilknyttet dette er & avgjere om
losningen en fér fra programvaren er god eller darlig. Ofte kan dette vaere vanskelig hvis det
ikke foreligger kjennskap til hva som er det «riktige» resultatet. Kritisk tenkning og varsomhet
er gode egenskaper a vektlegge ved arbeid med FEA. GIGO (Garbage In Garbage Out)
prinsippet er ofte assosiert med dette, der resultatene er et produkt av hvor godt grunnlaget blir
lagt pa forhdnd. Om det er mulig, er det en stor fordel & verifisere resultater mot
handberegninger eller forseksdata. Det finnes en rekke guider og standarder pd dette omradet,
blant flere nevnes ASME V V 10-2006 «Guide for Verification and Validation in
Computational Solid Mechanicsy». Figur 5-1 stammer herfra og er et flytdiagram som illustrerer
guidens forslag til verifikasjonsprosessen.
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Reality of Interest
(Component, Subassembly, Assembly, or System)

I
Mathematical Physical
Modeling Modeling

0

Cc;:lt

Implementation
Verification
m\ Revise
. Preliminary Appropnate
o Calculations Model
P or
[ Experiment
Calculation Experimentation
Verification

Uncertainty Validation Uncerainty
Quantification ~~ . Quantification

Quantitative Experimental

Outcomes

Modeling, Simulation
& Experimental Activities

= = = = Agsessmenl Activibes

¥

NM-11050-32

( Next Reality of Interest in the Hierarchy '

Figur 5-1: Flytdiagram hentet fra [24].

Det finnes en rekke feilkilder 1 FEA, og det vil vaere for omfattende & adressere alle her. 15.2.1-

5.2.4 nevnes noen av de vanligste problemene/ feilkildene en kan std ovenfor og som er
relevante for oppgaven.

5.2.1. Singulariteter

En singularitet er en spenningskonsentrasjon lokalt i FEA-modellen som ikke konvergerer mot
en bestem verdi etter hvert som elementsterrelsen avtar [25]. I teorien vil spenningen gé mot
uendelig etter hvert som elementstorrelsen nermer seg uendelig liten. Dersom en modellerer
en modell med et skarpt hjerne, har dette hjernet i teorien ingen radius, og der hjernkantene
meter hverandre vil hjernet bli uendelig skarpt [26]. Dette stemmer ogsd med lineaer
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elastisitetsteori, der spenningen vil g mot uendelig etter hvert som hjernet blir «uendelig
skarpt» [27]. Et problem singulariteter ofte medferer, er at spenningen i singulariteten blir
sapass hoy at fargekontrastene i FEM-modellen blir spredt over stort spenn. Da «forsvinner»
andre viktige spenninger i modellen ved at de blir vanskelig & oppdage grafisk.

En ting er singulariteter ved grensebetingelser, noe som er greit nok om en er klar over at dette
ikke har noen praktisk betydning. Det er ogsé en kjent praksis a forenkle enkelte modeller med
skarpe hjerner der det 1 virkeligheten er en radius eller en annen detalj. Dette gjores gjerne fordi
modellen blir en del lettere og raskere & analysere siden meshing og modellering av
radier/detaljer kan vaere krevende og gi unedvendig tunge modeller [25]. Dette gjores som regel
der det apenbart ikke er fare for brudd eller utmatting eller at en ikke er interessert i hva som
skjer ved omrddene en forenkler. En annen ting er singulariteter som oppstar ved interessante
deler pa konstruksjonen.

Singulariteter kan ogsa oppsta som felge blant annet punktlast eller fasthold av punkter.

isys

Figur 5-2: Fasthold av Figur 5-3: Skarpe hjorner. Figur 5-4: Punktlast.
punkter.

Singulariteten pd Figur 5-3 har en ekstremt hay spenning og de andre spenningene langt borte
fra singulariteten «forsvinner» i fargeplottet fordi fargekontrastene fordeler seg over et stort
tallomréde. Hva som er den faktiske spenningen 1 skarpe hjerner er imidlertid svart vanskelig
a fastsla, og av liten interesse i praktisk sammenheng. Det er imidlertid svert viktig a vare
observant pé skarpe geometrier dersom materialet er sprott eller utsettes for syklisk belastning
da sprebrudd og sprekker kan oppsta.

5.2.2. Elementstorrelse og elementnett (mesh)

Elementnettet (inndelingen av noder og elementer), heretter kalt meshet og elementsterrelsen
(meshets grovhet) er viktige og omfattende emner i FEA. Her nevnes noen av emnene som er
relevante i forhold til oppgaven. Generelt kan en si at hvis meshet er for grovt, vil resultatet bli
upresist. Hvis meshet pa den annen side er veldig fint, vil resultatet bli mer presist forutsatt at
resten av parameterne er riktige, men datamengden og tidsbruken i analysen vil gke. Det vil
derfor vere nedvendig & finne balansen mellom disse ytterpunktene, der presisjonen og
tidsbruken er innenfor akseptable rammer. Pa steder med kjerver, store geometriforandringer,
hull og heye spenningsforandringer er det gjerne nedvendig & meshe finere for & fa noyaktige
resultater [6]. Noe av arsaken til dette kan forklares med at diskontinuiteter mellom elementer
har en tendens til & bli lavere med flere anvendte elementer [28]. Algoritmer for meshing i
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dagens FEA programmer er relativt gode og med kunnskap om bruken av disse samtlig
kunnskap om krav til finere inndeling p4 omrader som nevnt over, kan en komme ut med gode
resultater.

I oppgaven er det forsgkt en tilnermelse til et brukbart mesh med tettere inndeling pé kritiske
lokale steder («refinements»), men nevnes ikke videre da det ikke er anvendt i de endelige
analysene. Samtidig er det forsgkt & variere meshstorrelsen og vurdere forandringer i
spenninger, noe som kan vare god indikator pa om spenninger stabliserer seg (konvergerer)
mot en bestemt verdi [29]. Det er ogsa mulig & se pa «Structural Error» kalt diskretiseringsfeil
[28] med et feilplot i ANSYS. I tillegg er det mulig & vurdere elementer ut fra skjevhet
«skewness» og elementkvalitet «element quality», noe som gjerne gjores for en kjorer selve
analysen mens en bearbeider meshet og underseker dets kvalitet. Vurdering av elementer ut fra
skjevhet er ganske vanlig, men er ikke gjort i denne oppgaven. Skjevhet er en verdi som ligger
mellom 0 og 1. Jo nermere 0 dess bedre. Ifelge [3] er en skjevhet storre enn 0,95 ansett som
uakseptabelt for en analyse. I denne oppgaven er meshet vurdert ut fra elementkvalitet.
Eksempler pa hvordan dette er benyttet er vist og kommentert i veilederne.

F: 2D-aksesym metri
v

21032017 11:40

0012231 Max
0,010872
0,0095131
00081541
0,0067951
0,0054361
0,0040771
0,002713
0,001359
2,4918e-11 Min

=

0,00 35,00 70,00 mm}
L I ]
17,50 52,50

Figur 5-5:Fargeplott av «Structural Errory.

«Structural Error» som vist pa figuren over kan tolkes som et estimat pd feil basert pa
gjennomsnittspenningen som en jevn fordeling over hele modellen og spenningen beregnet av
FEM for hvert element [26]. Feilen utrykkes som energifeil. Et mél i analyser blir da & fa denne
feilen ned mot null eller s& lav som mulig. Dess lavere, dess bedre. I modellen over, som var
en av de tidligere modellene i denne oppgaven, er feilen tilnermet null over hele. Feilen ved
radien er ogsd lav, men i overgangen fra det det finere meshet i radiusen til det grovere meshet
er det noe feil, men svert lav og neglisjerbar. Feilen skyldes mest sannsynlig noen elementer
med ugunstig form i denne overgangen. I noen tilfeller kan det vere lurt & sammenlikne
energifeilen i forhold til for eksempel spenninger med en analyse en kjenner svaret fra, for
eksempel et formelverk, for & fi foling med hvor mye feilen vist i ANSYS har 4 si.
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5.2.3. Grensebetingelser (opplagringer og belastninger)

Grensebetingelser er «betingelser anvendt pd avgrensninger pd et elementnett» [3]. For
strukturelle problemer er dette betingelser som blant annet forflytninger, opplagringer, krefter,
fordelte laster (trykk), termisk ekspansjon og gravitasjon. Det to sistnevnte nevnes ikke videre
1 oppgaven. Nar en modellerer et objekt med FEA tar en gjerne ut en del av helheten.
Pévirkningene fra omverdenen blir da grensebetingelsene som virker pd modellen. Ofte
forenkles pavirkningene i analysen fordi den faktiske virkeligheten er for kompleks til & kunne
beskrives. Om ikke grensebetingelsene gjenspeiler omverdenen pa en god mate vil man heller
ikke fa noen god tilnerming. Pa den annen side kan svert gode tilnermelser oppnds dersom
grensebetingelsene som beskriver virkeligheten godt. Et eksempel er en bjelke som 1 FEA-
modellen er fast innspent i en ende. I analysen er da innspenningen «uendelig stivy». I
virkeligheten vil innspenningen til bjelken fjere noe hvis innspenningen i virkeligheten ikke er
«uendelig stivy. Men, hvis differansen mellom analysen og virkeligheten er sd liten at den er
neglisjerbar i praktisk sammenheng, beskriver analysen virkeligheten godt. A definere
grensebetingelser pd en god mate kan i visse tilfeller veere krevende og ha en stor pavirkning
pa resultatet en far.

5.2.4. Feilmeldinger og advarsler

ANSYS forsoker & gi feilmeldinger dersom noe ikke er som det skal og advarsler for & gjore
brukeren oppmerksom pa viktige tilfeller. Algoritmene har med tiden blitt svaert gode og kan
avdekke en del feil/mulige problemer [30]. Det ber uansett ikke ansees som noen trygghet, men
heller som en hjelp til brukeren. Feilmeldinger ber undersekes grundig i alle fall.

5.3. Elementvalg

Elementvalg i FEA kan vel nesten hevdes 4 vere et eget fagfelt. Med hundrevis av elementtyper
avelge 1 ANSYS kan det veere vanskelig og forvirrende & finne et passende element til analysen.
A velge egnede elementer i en FEA-modell er relativt viktig for 4 fi en god tilnaerming av det
en ensker & modellere. Om man er relativt ny i1 bruken av et program krever det nok litt tid,
ovelse og erfaring for 4 gjore seg kjent med ulike elementtyper og anvendelsespraksis. Temaet
er sapass omfattende at det ville gatt langt utover denne oppgaven & belyse det pa en god mate.
Derfor er det videre fokuset rettet mot elementvalg relatert til denne oppgaven. Workbench
stotter direkte kun et begrenset utvalg av alle elementene som finnes i ANSYS [3]. Andre
elementtyper er tilgjengelige ved bruk av Mechanical APDL (et annet ANSYS program).
ANSYS kategoriserer elementer inn i grupper med liknende egenskaper som LINK, BEAM,
SOLID, SHELL, PIPE, osv. Videre har elementet et unikt nummer som for eksempel SHELL
181 [6]. I oppgaven er det benyttet elementer som er direkte stattet 1 Workbench ettersom disse
er egnet for tilfellene som undersgkes i denne oppgaven.

5.3.1. 2D elementer

En 3D-modell kan representeres ved 4 modellere et representativt tverrsnitt i 2D. Ved 2D
analyse benyttes 2D elementer. Vanligvis mesher Workbench automatisk med 2D elementet
PLANEI183 [3]. PLANEI1S83 er et kvadratisk element av hgyere orden, det vil si at det er en
node mellom elementets hjernenoder (midtsidenoder). Elementet kan degenereres til et
triangulaert element, gjerne der det er vanskelig & meshe med kvadratiske elementer. Dersom
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innstillingen «element midside nodes» settes til «dropped» mesher Workbench med
PLANEI182 som er et lavere ordens element, det vil si at det kun er noder i elementets hjerner.
Ogsa dette elementet kan degenereres til trekantelement, men er ikke anbefalt av ANSYS-
hjelpen [22]. Ofte kan det vaere mer effektivt & bruke hoyere ordens elementer. Funksjonene
som beskriver forflytningen til elementene av hayere orden er ogsé basert pa andre funksjoner
i forhold til forsteordenselementene [3]. Hoyere ordens elementer gir gjerne noe mer presisjon
pa modeller med radier [29]. T modelleringen i denne oppgaven er det valgt & benytte
PLANEI183 elementer fordi dette elementet ansees egnet til analysen. Vurderingen er basert pa
ANSY S-hjelpen [22] (tilgjengelig fra Workbench). Det finnes noen andre alternativer, men de
vil ikke bli vurdert nermere.

PLANE183 Geometry K PLANE182 Geometry
L @ K
K, L, O K, L
@
@
y I
M (oraxial) 1 ]
Degenerated @ J (Triangular Option -
triangle ¥ {or radial) not recommended)
(or axdal) KEYOPT(1) = 0 KEYOPT(1) = 1
¥ (or radial)
Flgur 5-6: [22] Figur 5-7: [22]

5.3.2. 3D elementer

Ved 3D analyse i Workbench kan modellen meshes med ulike 3D-elementer avhengig av hvilke
egenskaper en vil modellere. Ved standard oppsett mesher Workbench modellen med
SOLID186 elementer dersom modellen er en volummodell [3]. Elementet fungerer godt til de
fleste strukturanalyser av volummodeller. For detaljert informasjon om elementet,
anvendelsesomrader og alternativer henvises det til ANSYS-hjelpen [22] som er tilgjengelig
fra Workbench.

Siden denne oppgaven handler om sylinderskall ville det veare naturlig & wvurdere
skallelementer. Skallelementer kan benyttes til & modellere tynne strukturer. Det eksisterer
ingen faste regler som bestemmer nér det er riktig 4 benytte skallelementer. Hvis strukturen
fungerer som et skall, kan skallelementer benyttes ifolge ANSY S-hjelpen [22]. Skallelementer
benyttes gjerne fremfor solidelementer ved modellering av skall fordi de som regel er raskere
a lose, genererer mindre data og det er lett & finne krefter og momenter i modellen [31]. En av
ulempene med skallelementer kan vaere at de er vanskelige & koble sammen med andre
elementer [31]. Ifelge [32], gir solidelementet nevnt i avsnittet over og skallelementene SOLSH
190 og SHELL181 ganske like resultater ved modellering av skall med lineart elastisk
materiale, men solidmodellen er en del tyngre & lose. Solidelementene ser imidlertid ut til &
svikte hvis de brukes til 4 simulere skall der materialet har ulinezr oppfersel
(plastisitetsanalyser).

Slik undertegnede forstar det kan en 1 prinsippet fa relativt like resultater ved & meshe tynne
konstruksjoner med solidelementer hvis en har kapasitet til 8 meshe fint nok. Pa store strukturer
som skip og andre avstivede platestrukturer er det ofte (fortsatt) uoverkommelig & bruke
solidelementer fordi datamengden blir alt for stor [33]. Enkelte skallelementer har den fordelen
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at de har flere frihetsgrader per node (tar med rotasjon) i forhold til en del solidelementer og
beskriver skallstrukturer mer effektivt med mindre ressurser. Det er vanskelig a konkretisere
dette nermere. Erfaring og sammenlikning av ulike tilfeller kan vere en god méte 4 oke
kunnskapen om hvordan skallelementer kan brukes effektivt og for & f4 gode resultater i en
analyse.

5.3.3. Heksaeder-mesh versus tetraeder-mesh

Et tema relatert til meshing er hvorvidt en skal velge elementer med tetraeder form
«tetrahedron» eller heksaeder «heksahedron» form i en strukturanalyse. Det virker ikke som
det er noe generelt svar pa dette, men at det avhenger av hvilken analyse en skal gjore, krav til
neyaktighet, geometri etc. Temaet er omfattende og et dypere studie ligger utenfor denne
oppgaven. Likevel nevnes noen relevante forhold. Ved vanskelige geometrier er det ofte ikke
mulig & benytte heksaeder-mesh ettersom tetraeder-mesh er lettere & tilpasse i vanskelige
geometrier. Det kan virke som at det generelt er anbefalt & bruke heksaeder elementer om mulig
siden disse kan gi bedre resultater med farre elementer og noder sammenliknet med et tetraeder
elementer. Uansett virker det hele relativt og at de ulike mesh-formene kan vare fordelaktige
avhengig av situasjonen. I [3] sammenliknes de ovennevnte mesh-formene i en analyse av en
bjelke. Generelt samsvarer de ulike analysene godt, men det er ikke anbefalt & bruke tetraeder
elementer uten midtsidenoder (lavere ordens elementer). I analysene i oppgaven er ikke temaet
over veldig vektlagt, men det er i hovedsak meshet med heksaeder elementer fordi geometrien
tillater det og at algoritmene 1 ANSYS generer disse automatisk. Enkelte hevder at dette temaet
var mer kritisk 1 eldre FEA programmer, at dette er noe som henger igjen og videre at nyere
algoritmer har gjort dette mindre kritisk.

Figur 5-8: Heksaeder (venstre), tetraeder (hoyre). Vises uten midtsidenoder.

5.4. Aksesymmetrisk modellering

Hvis alle deler av en modell - det vil si geometri, laster, materialer og grensebetingelser kan
beskrives som symmetriske eller repeterende kan dette som regel brukes til a forenkle modellen.
Hovedfordelen er at en kan konsentrere ressurser pa et mindre omrade og dermed redusere
modelleringstid og fa mer presise resultater.

Typer av symmetriske og forenklede modeller:

e Symmetrisk — symmetri om en akse eller et plan

e Syklisk symmetrisk — beskrevet under

e Aksesymmetrisk — beskrevet under

e Plan spenning — spenninger som virker i et plan (ingen tredje spenningskomponent)
e Plan teyning — toyning 1 planet (ingen tredje toyningskomponent)
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De to sistnevnte punktene er forenklinger som gjeres i bestemte tilfeller der et 2D snitt skal
representere en 3D modell.

For & bruke disse modelltypene kreves enten spesielle grensebetingelser eller spesielle
modell/elementtyper. I oppgaven er det benyttet syklisk symmetri og aksesymmetri.

5.4.1. 2D aksesymmetri

En 3D modell som er symmetrisk om en akse kan modelleres med aksesymmetri i 2D.
Symmetriaksen kan kalles sentralaksen, og tverrsnittet er identisk for ethvert plan som passerer
gjennom sentralaksen. For eksempel sylindere, kjegler etc. I denne modelltypen er det ikke
mulig a ta med skruehull etc., men modellen er veldig effektiv om en kan se bort fra slike
detaljer. For analyse i ANSYS kreves det at modellen er representert ved en 2D geometri, altsa
flater. Modellen ma ogsé ligge i det globale XY-planet i positiv X-retning. For at modellen
skal bli riktig ma geometri, laster, opplagerbetingelser og materiale vaere likt rundt hele
strukturen.

;
J; X L
0 80,00 (mm) . B0l '

4000 3200

Figur 5-9: Full modell versus aksesymmetrisk. De to modellene representert her, representerer
samme struktur. Fullmodellen har ca. 10 000 elementer, den aksesymmetriske har ca. 800
elementer.

5.4.2. 3D syklisk symmetri

Dersom en 3D modell kan deles 1 repeterende segmenter kan syklisk symmetri benyttes. I denne
oppgaven benyttes syklisk symmetri om en akse. Syklisk symmetri kan ogsd benyttes for
repeterende segmenter langs en linje. I forhold til syklisk symmetri om en akse kan for eksempel
kan et ror med flens og 36 boltehull deles 1 36 segmenter pd 10° rundt sentralaksen gitt at
modellen er syklisk symmetrisk om aksen. Et annet eksempel kan vere et tannhjul som kan
deles 1 et gitt antall like segmenter rundt en akse. I ANSYS defineres gjerne et sylindrisk
koordinatsystem dersom en vil definere syklisk symmetri om en akse. Videre defineres ovre og
nedre grense for modellen som ma vare helt identiske.

5.5. Analyseinnstillinger

I ANSYS finnes flere analyseinnstillinger avhengig av hva en vil modellere som for eksempel
ikke lineariteter ved store deformasjoner/plastisitet eller belastningssteg «load steps» ved
pafering laster pd modellen til ulike tider. I denne oppgaven er det benyttet standard
innstillinger. Standardinnstillingene er beregnet for relativt enkle line@re statiske analyser, noe
som er tilfelle her.
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6. ERFARINGER FRA ANSYS

Det har vert gjort mange forsegk og tilneerminger for & komme frem til mulige fremgangsmaéter
1 ANSYS Workbench. Grunnen til at dette kapittelet er innfert, er at det ville blitt alt for
omfattende og kaotisk & ta med alle kombinasjoner av forsgk og tiln@rminger 1 kapittel 7. Det
ville ogsa vart meningslest 4 ta med de analysene som &penbart er feilaktige. Derfor ble det
ansett som nedvendig & gjore noen sammenlikninger og valg for & begrense mengden og legge
et grunnlag for kapittel 7. Dette kapittelet et ogsd et forsek pd & vise veien til de endelige
analyseformene som er vist i veilederne(vedlegg) og 1 kapittel 7. Siden en del av
problemstillingen er & ha et pedagogisk perspektiv pa oppgaven, skulle en tro det ville vere
nyttig for interesserte a se hvorfor ting er gjort som det er gjort. Mange blindgater og problemer
har oppstatt underveis og resultert i nye veier eller losninger. Forhapentligvis kan erfaringene
bidra til okt forstéelse og innsikt.

6.1. Elementtyper og egenskaper
6.1.1. Vurdering av skallelementer og solidelement

Elementvalg generelt nevnes i kapittel 5.3. Her vurderes ulike elementer 1 ANSYS Workbench.
En kan modellere med skallelementer ved & importere en overflate «surface» 1 Mechanical.
Mechanichal skal da automatisk meshe med skallelementer. Et annet alternativ er & bruke «thin
solid sweep meshing» for & modellere med skallelementer. Med denne metoden kan volum-
modeller meshes direkte. For & undersegke aktuelle elementer ble folgende gjort: Fire sylinder-
skall med fast innspenning 1 en ende belastes med et indre trykk p som gir en radiell membran-
deformasjon w,,, utenfor dempningslengden. Sylinderskallet har samme dimensjoner som sylin-
derskallet i eksempelet i kapittel 4.1. Lengden er godt over en dempningslengde s*(700mm).

31,05, 2017 1405 31.03.2017 14:10

79,191 Max
61,595
43,000
26,403

8,807

-8,789
-26,385
-43,981
-61,577

115,18 Max
89,655
64,125
38,506
13,067
12,463
-37,002
-63,521

-79,173 Min -89,051
-114,58 Min
Figur 6-1: SHELLI181. Generert ved Figur 6-2:SHELL281 (likner SHELL181,
meshing av en «surfacey. men har midtsidenoder). Generert pd

samme madte som med SHELL 181.
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115,37 Max

89,772 94,661 Max
64,174 73,719
38,5768 52,777
e
-38,219 UL EEn
-63,817 -10,048
-E0416 -30.99
-115,01 Min -51,932
-72.874
-93,816 Min

Figur 6-3:SOLID 186. Generert med Figur 6-4: SOLSH190 (Solid-Shell
standard oppsett i Workbench. element). Generert med «thin solid
sweep meshingy.

Trykket pé sylinderskallets innervegger beregnes ved & omforme formel 3.19

Wy -h-E  0,325mm - 20mm - (2 - 10°MPa)
rier 1000mm - 1010mm

Den innsatte deformasjonen w,,, er den samme membrandeformasjonen som sylinderskallet i
eksempelet i kapittel 4.1.

p= = 1,287 MPa

Ifolge formel 3.38 blir da spenningene i ytterkant av skallet

_6M  6-(=7800 N -mm/mm)
TRz (20mm)?

Hvis en tar utgangspunkt 1 at handberegningene er styrende ser det ut til at elementtypene
SOLID 186 og SHELL 281 er de som stemmer best med hdndberegningene. Det er forsekt &
variere mesh-storrelsen, men resultatet ser ikke ut til 4 endre seg serlig mye innenfor moderate
storrelser pa de to nevnte. Analysene med SHELL 181 og SOLSH 190 ser ut til & n&erme seg
handberegningene nar meshet blir svart fint, men dette er ressurskrevende og heller tvilsomt.
Det virker som de to andre analysene er mindre folsomme for mesh-storrelse. Det ber ogsé
nevnes at det i teorien skal bli en singularitet 1 hjernet ved innspenningen, men at effekten fra
denne fra singulariteten i dette tilfellet virker til & ha moderat pavirkning ved normale
messtarrelser som vist pa figurene over [33]. Hva som er arsaken til forskjellen mellom
elementene er noe usikkert. Etter 4 ha lett en del etter forklaringer, virker disse noe kompliserte
og usikre. Det ser ut til at elementer med midtsidenoder som SHELL 281 fremstiller boyning i
de aktuelle tilfellene bedre enn SHELL 181. SOLSH 190 og SHELL181 virker mindre egnet
til & finne spenninger i skallet. Som nevnt over er det tatt utgangspunkt i at hdndberegningene
er styrende. Derfor er det valgt 4 benytte SHELL 281 og SOLID 186 videre da disse ser ut til &
stemme best med handberegningene.

Op

= 1117 MPa (trykk/strekk)
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6.1.2. Sammenkobling av solidelementer og skallelementer

Det er onskelig & finne ut hvilke resultater en modell med skallelementer gir i ANSYS og
hvordan en slik modell skiller seg fra hdndberegninger og modellering med solidelementer.
Med litt proving og feiling er det kommet frem til en tilnerming der flensen modelleres med
solidelementer (SOLID 186) og sylinderskallet modelleres med skallelementer (SHELL 281).
Nar hver av delene 1 sammenstillingen er meshet med ulike elementer blir ikke disse koblet
sammen uten videre. Det finnes flere mater a koble sammen skall og solidelementer. En méte
er 4 forsoke 4 lage likt mesh 1 sammenkoblingspunktet og videre koble de felles nodene
sammen. Det har vist seg vanskelig & fa til dette siden SHELL 281 har noder med flere
frihetsgrader enn solidelementene. Samtidig har skallelementene bare noder i middelflaten.
Dermed ble det forsgkt en annen tilneerming, der skall og flens kobles sammen ved bruk av
kontaktelementer.

Figur 6-5: Sammenkoblingen mellom flens og skall i ANSYS Workbench med
kontaktelementer.

Ved a «lime» elementene sammen med «bonded contacty setter en inn «surface»- og «target»-
elementer som beskriver sammenkoblingen som en fast forbindelse. I ANSYS hjelpen [22], ber
den storste overflaten vare target, noe som er gjort i analysen, men dette er ogsd avhengig av
storrelsesforskjellen pd elementnettet mellom delene. Videre, under innstillingene for
sammenkoblingen, settes formuleringen til «MPC» som betyr «Multi Point Constraint». Denne
innstillingen gjor blant annet at momenter fra frihetsgradene for rotasjon i skallelementene
overfores til solidelementene. Nar kontakten er definert meshes delene hver for seg og laster og
grensebetingelser defineres.

Etter & ha forsekt med noen forskjellige analyser har det dukket opp flere utfordringer og
problemer. Analysene er utfort med bdde syklisk symmetri og fullmodell. Med syklisk
symmetri har det dukket opp noen problemer:

e Nar syklisk symmetri brukes, modelleres et segment av en hel modell. ANSYS setter
sammen disse segmentene til en hel modell 1 lesningen. Det har dukket opp et problem 1
de felles nodene som ligger i skjoten mellom flens, skall og segmentskjot. En mulig
forklaring kan vare at MPC og syklisk sammenkobling ikke ber brukes pa en og samme
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node samtidig. Det er blitt heye spenningskonsentrasjoner rundt disse punktene. En
losning pé dette problemet er ikke funnet.

e Det har ikke lykkes a oppnéd konvergens for analysen. Spenningene endrer seg litt hele
tiden med mesh-storrelsen, og det er en diskontinuitet 1 spenningen mellom flens og skall.
Singulariteten som evt. oppstér 1 hjernet mellom skall og flens er neglisjert i denne
sammenhengen.

P& den annen side virker det som om deformasjonen er kontinuerlig mellom skall og flens, noe
som kan vere en indikasjon pa at kontaktelementene forbinder skall og flens pa en god mate.
Diskontinuiteten i spenningen nevnt i punktet over kan skyldes at det er vanskelig a fordele
spenningen eksakt mellom grensene siden det er noe variasjoner i mesh-sterrelse og forskjellige
elementer mellom grensene [34].

Maorrmal Stress

Type: Mormal Stress( Auxis) - Top/Bottarm
Unit: kPa

Global Coordinate System

Tirne: 1

03.04.2017 09:03

211,5 Max
179,58
147,69
115,72
83,797
51.87

19,043
11,983
43,91
-75,836 Min

Figur 6-6: Det er noe ujevne spenninger i overgang mellom skall og flens. Ujevnheten er
ganske moderate. Se skalaen pa bildet.
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N

Total Defarmation
Type: Total Deformation
Unit: mirn

Time: 1

03.04.2017 10:50

0,68323 Max
063729
059135
0,54541
049847
045354
04076
0,36166
031572
0,26979 Min

Lo

100,00 (rrire)

Figur 6-7: Deformasjonen er neermest kontinuerlig over skjoten.

Den samme analysen er gjort med en fullmodell. Tendensene virker til &4 veere de samme som
for modellen med syklisk symmetri selv om det er noe avvik i spenningene mellom analysene.

Problemet med «MPC» oppstar imidlertid ikke her. Modellen blir stor og tung i1 forhold til
symmetridelen ved svert fin inndeling av meshet.

Videre er det forsekt & modellere med en sveis 1 hjernet mellom skall og flens. Sveis, flens og
skall er modellert som separate deler i en sammenstilling. Ogsé her er det benyttet «bonded

contact» mellom delene. Som i analysen over er skall og flens festet pa samme méte, mens det
pa sveisen er benyttet «bonded contacty til bade skall og flens.
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ANSYS

R17.2

Academic

0,00 100,00 200,00 {mrm)
I ..

50,00 150,00

Figur 6-8: Sammenkoblingen. Med «Offset Type» under innstillinger for skallet kan en velge
hvor «surfacey-delen skall ligge i forhold til skallet. Her er «surface» satt til «top» siden
overflaten representerer skallets toppflate.

Med en del forsek har det vist seg vanskelig & kunne tolke resultater fra analysene siden det er
en del spredning i spenninger.

Morrmal Stress

Type: Normal Stress(x Axis) - Top/Bottorm
Unit: MPa

Global Coordinate Systerm

Tirne: 1

1759 Max
146,13
12035
92,578
64,603
37,009
9,2545
-18,52
-46,284
-74,069 Min

Figur 6-9: Det er stor spredning i spenninger ved innfesting til flens og i sveis.
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Mormal Stress

Type: Mormal StressQd Audis) - Top/Bottom
Unit: MPa

Global Coordinate System

Tirme: 1

1759 Max
148,13
120,35
92,578
64,809 m
37,029 | |
19,3545 |
18,52
-46,204
-74,069 Min

Figur 6-10: Flensens innside.

Total Deformation
Type: Total Deformation
Unit: mm

Tirme: 1

03.04.2017 14:28

0,68736 Max
0,64004
0,50452
0,54811
0,50169
045527
0,40886
0,36244
031602
0,26961 Min

\&

200,00 (rarn)

Figur 6-11: Deformasjonen er kontinuerlig og tyder pa en god sammenkobling.

Som en kort oppsummering for denne delen er det verdt & nevne at spenningene ved
innfestingen til flens (Se for eksempel Figur 6-10) i de fleste tilfeller over ikke stemmer sa aller
verst med hdndberegninger og analysene 1 kapittel 7, men kun pa bestemte deler av modellen.
Det er ikke tatt med noen sammenlikningsresultater, men et grovt anslag er at det pa enkelte
steder ligger innenfor en 10-20 % av verdiene fremvist 1 kapittel 7. Det er imidlertid vanskelig
a tolke resultatene nar spredningen i1 spenningen mellom de ulike delene i sammenstillingen er
sa stor. Det er forsekt & ga ned pd mesh-storrelsen, men storrelsen pad modellen blir etter hvert
stor og for tidkrevende. Spredningen i spenningen blir noe bedre, men begrenset.
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6.1.3. Deformasjonsforlep

Formel 3.29 beskriver sylinderskallets radielle deformasjon med avstanden fra flensen. Det er
interessant 4 vurdere hvordan deformasjonsforlopet er med skallelementer, solidelementer og
handberegning. For & finne deformasjonsforlepet i ANSYS modellene er det laget en «pathy.
Hva en «path» er og hvordan den brukes 1 analysen er beskrevet i veilederne. Sammenlikningen
er gjort med to av analysene vist innledningsvis i kapittel 6.1.1. Den ene av disse er med SOLID
186 og den andre er med SHELL 281. Handberegningen er fremkommet ved & plotte formel
3.29 som en kontinuerlig funksjon der utgangspunktet for initialverdidene er teoretisk
membrandeformasjon og vinkeldreining ved flensen lik null. X-verdiene ligger mellom forste
og siste x-verdi 1 forhold til ANSYS verdiene. Beregningene er ikke vist her, men kan beregnes
ved & finne initialverdiene A og B etter fremgangsmaten som er vist i kapittel 4.1 og 4.2. Videre
settes initialverdiene inn 1 formel 3.29.

Deformasjonsforlgp
0,40

0,35

AAAAAAAAAAAAAAAAAAAAAAAAAAA

0,30

+ SOLID 186

A SHELL 281

Handberegning

0,15

0,10

0,05

0 100 200 300 400 500 600 700 800
x [mm]

Figur 6-12: Deformasjonsforlopet fra flensen.

Plottet til bade SOLID 186 og SHELL 281 elementene er basert pd 200 «sampling pointsy i
aksiell retning langs middelflaten 1 et sylinderskall med en lengde pa 700mm (se Figur 6-1 og
Figur 6-3).

Deformasjonsforlapet for de tre tilfellen er ut fra grafen & bedemme sé & si identisk. Dette kan
tyde péd at bade solidelementer og skallelementer fremstiller deformasjonsforlepet pa en god
madte i forhold til hdndberegningsformelen. Det er ikke forsekt & variere meshet i stor grad, men
for & sikre brukbare resultater ber ikke meshet vare noe grovere enn det Figur 6-1 og Figur 6-3
viser.
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6.2. Valg av elementtype for analyse

Basert pé erfaringene fra kapittel 6 til hit er det valgt & gjennomfere 3D analysen 1 kapittel 7
med solidelementer siden det har vist seg noe usikkert og vanskelig & tolke resultater i
skallmodellene. SOLID 186 eller liknende elementer benyttes for videre analyse. En skulle
kanskje tro at en métte bruke skallelementer for & fa en god representasjon av skallteorien, men
det virker som at modellering med solidelementer i visse tilfeller kan gi en like god tilneerming.
Analysene fra kapittel 6 til hit tyder pd at det kan vere krevende & modellere sammenkobling
av skall, sveis og flens pa en god mate hvis en skal kombinere solidelementer og skallelementer.
Det kan ogsa vare tungvint & modellere pa denne méten.

6.3. Praktisk modellering

For a dreie oppgaven i en praktisk retning er det valgt 4 ta med en modell som modelleres med
en sveis mellom sylinderskall og flens i tillegg modellen som er basert pa handberegningene
der sylinderskallet og flensen er koblet direkte sammen. Hovedarsaken er at det er ganske
usannsynlig at en konstruksjon i praksis vil ha en utforming der det er et vinkelrett hjorne
mellom sylinderskallet og flensen da dette er ugunstig av flere grunner. Blant annet med tanke
pa konstruksjonens styrke og motstand mot utmatting. Det er gjerne slik at utmatting i en
konstruksjon er aktuelt. Om utmatting ikke er aktuelt kan en ogsa forholde seg til
spenningskonsentrasjoner pa en annen mate ved at de gjerne blir mindre kritiske 1 forhold til
dimensjonering mot andre kriterier. En direkte konsekvens av & modellere med et skarpt hjerne
1 ANSYS er at det oppstér en singularitet. Videre blir problemet hvordan man skal forholde seg
til denne pa en praktisk méte. Det ble vurdert en del forskjellige tilnaerminger til problemet.
Tidlig ble det vurdert & benytte plastisitetsteori siden materialet i praksis vil flyte for spenningen
gar mot uendelig. En teori 1 forhold til dette problemet er beskrevet i [35] s. 266-289, men ble
ansett av undertegnede som for omfattende a benytte 1 denne oppgaven. Det samme gjelder
innfering av plastisitet i ANSYS. Videre ble fokuset rettet mot to mulige tilnerminger der den
ene var 4 modellere med en hel radius i hjernet og den andre var a anta at flensen er sveist fast
i skallet. A inkludere begge tilnzrminger ble ansett som for omfattende for oppgaven.
Flensforbindelser med radier forekommer vanligvis pd standardflenser, maskinerte deler eller
slipte sveiser. For standardflenser foreligger gjerne data eller egne beregningsmetoder og en
FEM-analyse ville mest sannsynlig vare mindre interessant. Spenningskonsentrasjoner ved
radier kan simuleres med bra ngyaktighet i ANSYS med en god fremgangsmaéte. Gjerne ved &
sammenlikne med analytiske data pa kjente tilfeller for en eventuelt modellerer tilfeller der en
ikke har noe sammenlikningsdata. Valget falt da som nevnt over pa & modellere flensen som
sveist. Dels fordi det er antatt at det er det mest sannsynlige problemet en vil std ovenfor i en
praktisk sammenheng og fordi sammenfoyning av flenser og skall som vist i denne oppgaven
gjerne sammenfoyes ved sveising. En medvirkende faktor er ogsé at det kan relateres til den
anbefalte praksisen DNVGL-RP-C203. En inspirasjon var ogséd en tidligere masteroppgave
utfort ved NMBU [36] som omhandler kjervspenning og geometrisk spenning i forhold til
DNVGL-RP-C203. Dermed blir tilneermingen gjort i det folgende en praktisk tilnerming, men
ogsa et forsek pa a forholde seg til problemer som singulariteter pé en praktisk méte.

Av flere mulige metoder ble det forst forsekt & benytte en metode ved bruk av kjervspenning.
Denne er i DNVGL-RP-C203 — Edition April 2016 [4] kalt «Notch Stress Concept». Denne ble
ansett som uegnet siden det nevnes at metoden er uegnet for sveiser med betraktelige spenninger
1 sveisens lengderetning, noe som er tilfellet for trykkbeholderen i kapittel 4.1. Metoden kunne
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kanskje blitt benyttet pd flensforbindelsen i kapittel 4.2, men dette konseptet viste seg ogséd &
vaere vanskelig & implementere ved 3D modellering i ANSY'S fordi det dukket opp begrensinger
pa mesh-metoder ved bruk av syklisk symmetri. Problemet forklares na@rmere i kapittel 6.4.
Tilslutt falt valget pa & benytte en metode som er beskrevet kort praksisen og er beskrevet i
neste underkapittel.

6.3.1. Avlesning av spenninger ved sveisegeometrier i sylinderskall

Den anbefalte praksisen DNVGL-RP-C203 — Edition April 2016 [4], heretter kalt RP-C203,
viser til en metode som kan gi troverdige resultater ved a inkludere sveisen i modellen. Dette
forer ifolge RP-C203 direkte til at volumelementer mé benyttes i analysen. Alternativt kan en
lage en modell med skallelementer uten sveis og bruke en annen tilnerming for & finne
spenningen ved innfestingen til flensen, men siden det ble valgt & benytte volumelementer i
kapittel 6.2 gjores ikke dette. Metoden nevnes veldig kort i RP-C203 og det er usikkert hvilke
begrensninger som ligger til denne. Den er i hovedsak beregnet for rerknutepunkter i fagverk,
men det er antatt at denne ogsd kan brukes til flenskoblinger 1 ror/sylinderskall som 1 denne
oppgaven. For & wunderstotte antakelsen sammenliknes ANSYS-resultatene mot
handberegninger fra RP-C203 og hdndberegninger i kapittel 3. Det er forsekt a lete etter andre
alternative tilneerminger som er bedre beskrevet i annen litteratur, men undertegnede har ikke
lykkes 1 & finne alternativer som med sikkerhet omfavner skall/ror, da mye av litteraturen
omhandler sveiste plateforbindelser. Undertegnede har derfor valgt & gjore denne antakelsen,
men med et kritisk blikk. Det gjores ingen utmattingsberegninger da dette ikke er tema i denne
oppgaven. Tilneermingen anvendes i kapittel 7.

Gauspunktene der spenningen kalkuleres kan plasseres avstanden 0,1+/rt fra sveisetden. I RP-
C203 star t for skallets tykkelse som er definert som h i denne oppgaven. Videre refereres

avlesningsavstanden til som 0,1v/rh. Gauspunkter er punkter inne i hvert element der
spenninger kalkuleres. I ANSY'S ekstrapoleres spenningene til noder og overflater pa elementet
fra disse punktene [22], slik at en kan fi en utjevnet gjennomsnittlig spenning i modellen.
Undertegnede forstar det som at en kan lese av den aktuelle spenningen i avstanden 0,1v/rh fra
sveisetden pd overflaten av modellen. Denne spenningen kan benyttes i utmattingsberegninger,
men kun med riktig utmattingskurve. Undertegnede har forstatt det slik at en benytter storste
hovedspenning ved avlesning.

Metoden er kun anvendelig for utmattingsberegninger for sprekkdannelse ved sveisetden. For
sprekk gjennom sveiserot undersekes spenninger 1 selve sveisen. I denne oppgaven er
sprekkdannelse ved sveiseta ansett som mest sannsynlig. Sprekkdannelse gjennom sveiserot
undersekes ikke da det her antas at denne er fri for defekter.

Det er ogsé valgt & benytte tilnzermingen med avlesning ved 0,1vrh for tilfellet der det
modelleres uten sveis av samme grunner som over. Den sveiste modellen vil i teorien ogsa fa
singulariteter ved sveiseterne siden den er modellert med en rett hjerneovergang mellom skall
og sveis. Derfor antas det at avlesingen ved den bestemte avstanden fra sveisetd i modellen med
sveis og avlesning fra den samme avstanden fra flensen i modellen uten sveis skal kunne gi en
tilneerming av spenningen ved singulariteten 1 hjernet. Men igjen som nevnt over rettes et kritisk
blikk, samtidig som at resultatene m& sammenliknes mot RP-C203 og handberegningene.
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Sveiset3 konkav sveis
/ konveks sveis
stroken sveis

/ a-mal
Sveiserot /

~—
~—_

Kiléveis
Figur 6-13: Forklaring av sveiseterminologi. Figur 6-14: a-mdl i en kilsveis [37].

Figur 6-15: Hel sammenkobling.

Nar det modelleres med sveis 1 denne oppgaven er det antatt at selve skallet og flensen (uten
kilsveis) er sveist perfekt sammen og bestar av samme materiale som grunnmaterialet 1 skall og
flens. Dermed er det ikke noe usveist materiale mellom skall og flens. Kilsveisen kommer
utenpa dette igjen. Forenklingen er nedvendig for 4 kunne benytte fremgangsmaten som er vist
1 oppgaven. I virkeligheten ville neermest selvsagt skall og flens vare helt sammensmeltet om
disse hadde blitt sveist fra en side, noe vi antar her. Om materialet i sammensmeltningen
mellom skall og flens blir noe forringet pa grunn av varmebehandlingen fra sveisen, sd sees
dette bort fra det her.

6.4. Mesh metode — 3D

I dette delkapittelet vil kun mesh metode relatert til 3D modellering nevnes siden problemer
med meshing var fravaerende i 2D modellen. Det er forsekt noen forskjellige metoder for
meshing av 3D-modellen. Blant disse er «<Hex Dominant Method». Denne metoden kunne vart
aktuell & benytte siden det er ensket & ha heksaeder elementer i modellen. Metoden er ikke
stottet ved bruk av syklisk symmetri ifelge ANSYS hjelp manualen [22]. En skal ogsd vere
forsiktig hvis en skal benytte denne metoden da meshet kan se fint ut pd overflaten, men ha
darlige elementer inne i volumet i modellen [38]. Det har heller ikke lykkes & benytte metoden
med CPCYC kommandoen. Arsaken antas 4 vaere at «Match Control» (vist i 3D veileder) med
denne metoden ikke er stottet i Mechanical.

En av metodene som ble benyttet er «MultiZone Method». Metoden ble erstattet med standard-
oppsettet da dette ga bedre resultater for tilfellene i denne oppgaven. Den nevnes likevel siden
den kan vare fordelaktig med andre geometrier. Kort sagt forseker metoden a finne «Sweepable
Regions» pa geometrien. Altsd flater som kan meshes og trekkes stegvis gjennom deler av
modellen for & danne et mesh gjennom volumet. Metoden forseker & meshe med heksaeder-
elementer om mulig. Metoden viste seg a vare gunstig alternativ for & meshe 3D modellen.

Naermest like gode resultater ved meshing av modellen ble oppnédd med standard innstilinger.
Det samme gjelder for aktivering av «Curvature» i storrelsesfunksjonen. Dette er vist som et
alternativ i 3D veilederen.
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6.5. Elementstorrelse

Béde i1 2D og 3D analysen er det forsekt forskjellige mesh-storrelser. Med 3D modellen virker
det som en elementsterrelse pd 0,5x0,5 h gir greie resultater. Resultatene endrer seg lite med
mindre sterrelser som for eksempel 0,25x0,25 h og 0,125x0,125 h. Elementstorrelse storre enn
h x h er ikke anbefalt da meshet kan bli i overkant grovt.

Det samme som er nevnt over gjelder ogsa for 2D modellen. I bdde 2D og 3D analysen oker
spenningen i hjernet mellom skall og flens nar meshet blir finere. Det er som forventet da det
er en singularitet her. Effekten av singulariteten ved sveisetden pa modellene med sveis er noe
mindre, men det er ikke forsgkt & simulere modeller med svaert fint mesh 1 hverken 2D eller 3D
analysen.

Elementstorrelsen 1 2D analysen er 0,25x0,25 h og 0,5x0,5 h i 3D analysen. Disse mesh-
storrelsene virker til & gi greie resultater.

6.6. 2D aksesymmetri versus 3D syklisk symmetri

Det er valgt & gjore bade syklisk symmetri analyse (3D) og 2D analyse selv om 2D analyser
kunne vert tilstrekkelig i denne oppgaven. Grunnen til at syklisk symmetrianalyse er med er at
det er ganske sjelden at en har tilfeller der modellene er helt aksesymmetriske. En vil antakelig
oftere sta ovenfor modeller med syklisk symmetri rundt en akse pd grunn av detaljer i flens som
boltehull, stivere mellom skall og flens etc. Derfor dekker oppgaven et bredere spekter av
eventuelle andre/liknende tilfeller ved & ta med begge analyseformene. Samtidig kan det vare
interessant & sammenlikne analyseformene med hverandre.

6.7. Andre erfaringer
6.7.1. Syklisk symmetri

Ved modellering av syklisk symmetri 1 3D, er det per dags dato ikke stottet av ANSYS 4 sette
«Scoping Method» til «Pathsy, altsé & lage stier som vist i veilederne. Det er heller ikke mulig
a gjore lokale «refinements» av meshet pd modellen [39]. Isteden mé en «refine» hele den
sykliske delen. Et alternativ for & g rundt dette kan vere & bruke APDL koder med «CPCYC»
kommandoen og er beskrevet i veilederne. «CPCYC» kobler sideflatene pd en syklisk
symmetrimodell for belastninger som er de samme pé hvert segment [22].

6.7.2. Grensebetingelser — opplagring

I analysene med skall og flens er en avhengig av at flensen og skallet far bevege seg fritt radielt,
men at den fastholdes i aksiell retning. I ANSYS ma alle nedvendige grensebetingelser
defineres for & kunne f4 en losning. Dersom grensebetingelsene ikke er entydig definert vil en
mest sannsynlig fa en feilmelding, fa feil resultater eller ikke klare & lose systemet. Fra arbeidet
med analysene belyses noen tilnerminger.

I en tilneerming med fullmodell er flensen opplagret med en «frictionless support». Den er da
fastholdt 1 aksiell retning, men kan bevege seg fritt 1 alle retninger pa planet der «frictionless
support» er definert. Modellen er da ikke tilstrekkelig fastholdt. Siden det er et onske & kun
tillate radiell deformasjon ma selve modellen holdes fast mot bevegelse.
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Figur 6-16: Flensen er opplagret med «frictionless supporty. Linjene B og C pa overflaten kan
bevege seg fritt i henholdsvis x- og y-retning, men er fastholdt i alle andre retninger.

Definering av grensebetingelser som péd Figur 6-16 er noe tungvint siden en ma lage linjer pa
skalloverflaten og kan vare upraktisk. Det virker ogsda som denne maten & definere
grensebetingelser pa bare kan brukes pa fullmodell, halvmodell (180 grader) eller kvartmodell
(90 grader) om sentralaksen. Altsa bare der en har linjer som ligger i plan som sammenfaller
med koordinatsystemets retninger (her i yz og xz-planene). En antakelse er at denne
tilneermingen kan pavirke resultatene i noen grad, siden det er oppdaget smé reaksjonskrefter
ved opplagerne B og C. Det er gitt bort fra denne metoden 1 oppgaven.

Neste tilneerming ble gjort ved a sette inn «frictionless support» pad noen av sidene som
deformeres radielt ved belastning. Modellen er et utsnitt pa 10 grader av skall og flens med
samme dimensjoner som eksempelet i1 kapittel 4.1.

Figur 6-17: Det er satt inn «Frictionless Support» pa alle sider som deformeres radielt bortsett
fra baksiden. Der er det satt pa et trykk som simulerer aksialkraften fra et eventuelt endelokk.

Analysen sa ut til & veere utrolig effektiv og stemte svaert godt overens med flere av resultatene
i kapittel 7. Det kunne vert aktuelt & benytte denne analysetilneermingen videre, men
undertegnede har funnet det svaert vanskelig & verifisere hvor robust denne analyseformen er.

Ole Andreas Nygaard 65



U
B
Nl_""_‘l,‘_J Beregning av sylindriske skall og flenser, handberegningsmetoder versus FEM

Det er ikke funnet sikre eksempler 8 sammenlikne med. Samtidig dukker det opp en feilmelding
siden hele delen beveger seg mye i forhold til opplagerne. Ogsa noen ujevne spenninger dukker
opp lokalt pa modellen ved opplagerne, men svert moderat. Det kunne vart svaert interessant
a undersgke fremgangsmaten nermere, men grunnet begrenset tid er ikke dette gjort.

I 3D analysene med syklisk symmetri og CPCYC vist i veilederne og kapittel 7 er det benyttet
«Weak Springs» som forklares nermere her. «Weak Springs» er en innstilling under «Analysis
Settings». Denne innstillingen setter inn fjerer i ytterkantene pa modellen som er mange
storrelsesordener mindre enn materialstivheten og forebygger «rigid-body motion». Dermed
pavirkes spenningsresultatene minimalt [22]. «Rigid-body motion» kan forklares ved at
modellen ikke er tilstrekkelig fastholdt og kan bevege seg fritt. Et eksempel er for eksempel
hvis modellen Figur 6-16 bare hadde vert definert med grensebetingelse A. Systemet ville da
ikke klart & finne noen losning eller sé ville ANSYS ville gitt en feilmelding. Hvordan dette er
anvendt er vist 1 veilederne.

6.7.3. Aksiell lastpiforing i middelplanet

Det modelleres ikke med skall i oppgaven, men dette delkapittelet er tatt med som en relevant
erfaring fra modellering med skall. Dersom en vil pafere laster som virker i middelplanet pé et
skall som modelleres med en «surface», virker det som om «Offset Type» ma vare satt til
«Middle» under innstillingene for modellen. Dette er standard oppsett i ANSYS. Som nevnt
tidligere i kapittelet mesher ANSYS automatisk med skallelementer dersom en importerer en
«surface». Med «Offset Type» velger en hvor overflaten en importerer og som representer
skallet skal ligge i forhold til skallelementene. Ved «Offset Type» satt til «Middle»
sammenfaller overflaten med skallelementenes middelflate. Ved «Offset Type» satt til «Top»
eller «Bottom» representerer overflaten henholdsvis skallets topp eller bunn. Dersom en har
valgt en av de sistnevnte innstillingene og paferer en last pd en av overflatens kantlinjer, viker
det som om kreftene ikke virker i skallets middelflate, men 1 den aktuelle flaten. Dette
fordrsaker en krolling i skallet som blir direkte feil i forhold til hva en ensker 4 modellere.

Figur 6-18: Det virker ikke som kraftens angrepspunkt folger med nar «Offset Type» ikke er
satt til «Middley. Her er innstillingen satt til «Bottomy. Ved innstillingen «Top» vil skallet
krolles innover.
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7. ANALYSE OG SAMMENLIKNING AV RESULTATER

I kapittelet sammenliknes resultater fra analysene i ANSYS med handberegningene gjort i
kapittel 4. I tillegg er noen resultater beregnet med noen av formlene utledet i kapittel 3. A-
malet pa sveisen i alle modellene er lik skalltykkelsen h. Kilsveisen ligger 45° pa skall og flens.

7.1. Sylinderskall og flens uten sveis — sammenlikning 1

Analyse 1 2D, 3D og handberegninger fra delkapittel 4.1 sammenliknes. Nedenfor er
deformasjonsforlepet for de tre tilfellene vist i en graf. En tabell med de viktigste sammen-
likningsverdiene 1 forhold til hdndberegningene er ogsa tatt med.

Tabell 7-1: Data fra ANSYS mot handberegninger. Tallene er avrundet til to desimaler.

Deformasjonstilstand 3D 2D Handberegning
Membrandeformasjon (radiell) 0,64 mm 0,64 mm 0,64 mm
Radiell deformasjon flens 0,29 mm 0,29 mm 0,318 mm

Deformasjonsforlgp — Sammenlikning

0,70
0,65
0,60

T 0,55

£.0,50

2045

S 0,40

a
© 0,35
S 0,30
S
Q

o 0,25

2 0,20

®

e 0,15
0,10
0,05
0,00

0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600

Avstand fra flens (x) [mm]

Radiell deformasjon (w) 3D « Radiell deformasjon (w) 2D Handberegning

Figur 7-1: ANSYS resultater som datapunkter og handberegningsformelen som en
kontinuerlig funksjon.

Handberegningsformelen er plottet som en kontinuerlig funksjon med formel 3.29. 2D og 3D
analysene er basert pa punkter fra en sti i ANSY S-analysen og er sa godt som sammenfallende.
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Videre sammenliknes spenninger fra ANSYS og handberegninger. Avstanden ved avlesning
fra hjernet mellom skall og flens (skallets utside):

0,1-Vrh =0,1-v1010 mm - 20 mm = 14,2 mm

C: Copy of 2D aksesym metri uten sveis
* Axis - Mormal Stress - End Time

Type: Mormal Stress (Y Axis)

Unit: MPa

Global Coordinate System

Tirne: 1

159,44 Max

13832

1719

96,07

74,846

53,821

32,697 T T

11,573 = T AN BANNRNEENNRESSEEEREEEEEEE

Figur 7-2: Avlesning av spenning pa sylinderskallets innside og utside.

Tabell 7-2: Alle resultatene i tabellen under er lest av pd tilsvarende mate som vist pa Figur
7-2. Avrundet til ncermeste hele tall.

Spenningstype Plassering 3D 2D
Aksiell sbennin Innside 157 MPa 159 MPa
PEMINE T tside (ved 0,1v7h) 14 MPa 13 MPa
T el . Innside 104 MPa 104 MPa
angentiell spennin
8 PEINE ' iside (ved 0,17 h) 66 MPa 65 MPa
. Innside 157 MPa 159 MPa
Sterste hovedspenning
Utside (ved 0,1vrh) 66 MPa 65 MPa

Tabell 7-3: Handberegningene er hentet fra kapittel 4.1.

Spenningstype Plassering Handberegning
. . Innside 192 MPa
Aksiell Spenning Utside ~ 42 MPa
Tangentiell Spennin Innside 121" MPa
SEMHET SPEMIINE  tside 50 MPa
. Innside 192 MPa
Sterste hovedspenning Utside 50 MPa

Hovedspenningene sammenfaller med aksial og tangentialspenningene, da skjarspenningen pa
skallets ytterflater antas a vere lik null. Dette ser ut til & stemme ogsd i ANSYS.

Pé neste side er storste hovedspenning plottet fra flensen og ut til membrantilstanden for skallets
utside og innside. I dette tilfellet er storste hovedspenning for skallets utside plottet helt inn til
flensen der x = 0 for ANSYS resultatene. Der kan en observere en svart rask stigning ut fra
flensens hjerne (ved singulariteten). Resultatene fra hdndberegningene er fremkommet ved &
benytte noen av formlene utledet i kapittel 3. For & finne momentet i middelflaten som funksjon
av avstanden fra flensen benyttes formel 3.37. Videre kombineres denne med formel 3.38 for &
finne den aksielle beyespenningen. Deretter benyttes formel 3.18 / formel 4.6 for & finne
tangentialspenningen. Knekkpunket som kan observeres ved innsiden av beholderen ved ca.
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50 mm skyldes at tillegget 1 aksialspenning fra bgyetilstanden dempes ut. Dermed overtar
tangentialspenningen i beholderen som sterste hovedspenning. Siden resultatene fra 2D og 3D
analysen er svert like, er kun resultatene fra 2D analysen vist 1 grafen under.

- Stgrste hovedspenning — 2D analyse vs. handberegninger

200

150

[MPa]

100

50

0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600
Avstand fra flens (x) [mm]

o MPS (utside) 2D uten sveis o MPS (innside) 2D uten sveis
SH (innside) handberegning SH (utside) handberegning

Figur 7-3: ANSYS resultater som datapunkter og handberegningsformler som kontinuerlige
funksjoner.

Nar det gjelder spenninger i flensen er disse lave sammenliknet med spenningene i skallet og
de kritiske omrddene sammenfaller med innfestingen til skallet som er vurdert over. Flensen
undersokes derfor ikke nermere.

C: 2D aksesy mmetri uten sveis
taximurm Principal Stress - 1.5
Type: Maximurm Principal Stress
Unit: bPa

Tirne: 1

159,44 Max
144,44
129,43
114,43
09,427
84,423

£9,42

54,418
39412
24,408 Min

100,00 {rrrn)

Figur 7-4: Storste hovedspenning.
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En ting som kan vere verdt & bemerke er at flensmaterialet deformeres noe og kan vere en
forklaring pa at spenningene i skallet avviker fra hdndberegningene.

C: Copy of 2D aksesym metri uten sveis
Directional Deformation

Type: Directional Deformation(y Awxis)
Unit: rmrm

5lobal Coordinate System
Tirme: 1

. 0,0046 786 Max
-0,0074345

— -0,019543

— -0,037661

— -0043774

— -0055387

— -0,063

— -0030114

. -0,002227
-0,10434 Min

Figur 7-5: Y-aksen er horisontal pd bildet.

7.2. Sylinderskall og flens med og uten sveis — sammenlikning 2

Her sammenliknes resultater fra ANSY'S for modellene med og uten sveis. Modellen uten sveis
er den samme modellen som i kapittel 7.1. I forhold til sammenlikningene i kapittel 7.1 er det
valgt & utelate handberegninger pd noen sammenlikninger siden det blir mindre riktig &
sammenlikne hdndberegningen med en modell som ikke representerer det samme. Den primere
interessen her er & sammenlikne resultatene fra ANSYS modellene og beregningene fra RP-
C203 mot den sveiste modellen. Nedenfor er kun 2D analysene sammenliknet da
deformasjonsforlepet for hver av 2D og 3D analysene n@rmest er sammenfallende.

Tabell 7-4: Sammenlikning av 2D modell med og uten sveis. Tre
desimaler er tatt med pa en av resultatene for d vise at det er en

liten forskjell.

Deformasjonstilstand 2D med sveis 2D uten sveis
Membrandeformasjon (radiell) 0,64 mm 0,64 mm
Radiell deformasjon flens 0,285 mm 0,29 mm
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Deformasjonsforlgp — sammenlikning
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Figur 7-6: Datapunkter fra ANSYS. Modell med og uten sveis sammenliknes.

Videre sammenliknes spenninger fra ANSYS og handberegninger fra RP-C203. Avstanden
ved avlesning fra sveiseta (skallets utside):

0,1-Vrh =0,1-v1010 mm - 20 mm = 14,2 mm

ANSYS

R172
Academic

Figur 7-7: Avlesning av spenning for utsiden av skallet gjores i avstanden fra sveisetden som
beregnet over. Spenning pd skallets innside leses av som maks verdi.
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Tabell 7-5: Verdiene er lest av pd tilsvarende mate som vist pa Figur 7-7. Verdiene er rundet
av til ncermeste hele tall.

Spenningstype Plassering 2D med sveis | 2D uten sveis
Aksiell ) Innside 144 MPa 159 MPa
siell spennin
PEIIRE 1 Utside (ved 0,1Vrh) 30 MPa 13 MPa
T el ) Innside 103 MPa 104 MPa
angentiell spennin
8 PEINNE T tside (ved 0,1v7h) 73 MPa 65 MPa
Innside 143 MPa 159 MPa
Sterste hovedspenning
Utside (ved 0,1vrh) 73 MPa 65 MPa

Tabell 7-6: Den aksielle og tangentielle spenningen er hentet fra handberegningene i kapittel
4.1. Spenningskonsentrasjonsfaktoren fra RP-C203 er hentet fra kapittel 4.1.1.

Spenningstype Plassering Handberegning
. . Innside 192 MPa
Aksiell Spenning Utside ~ 42 MPa
Tangentiell Spennin Innside 121" MPa
SEMHET SPEIIINE — MUiside 50 MPa
Innside 224 MPa
Med SCF fra RP-C203 Utside 4 MPa

Videre plottes storste hovedspenning for 2D analysen med og uten sveis for sylinderskallets
innside og utside. I den sveiste modellen er spenningen pé utsiden plottet helt fra sveisetden
ved «singulariteten» (a- malet multiplisert med V2 fra flenskanten). Spenningen p4 innsiden
er plottet helt fra flensen (x = 0). Sterste hovedspenning for modellen uten sveis er den
samme som i Figur 7-3.

Stgrste hovedspenning — 2D sveis vs. 2D uten sveis

180
160
140
® MPS (utside)
120 2D uten sveis
o MPS
3 100 (innside) 2D
= uten sveis
= 80 ® MPS (utside)
2D med sveis
60  MPS
N (innside) 2D
40 med sveis
[
20
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Avstand fra flens (x) [mm]

Figur 7-8: Datapunkter fra ANSYS.
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Sveisetden mot flensen virker til 4 ha noe heyrere spenninger en ved sveisetien til skallet. Det
er undersgkt noe om hvordan en skal tolke spenningen ved denne sveisetaen i forhold til RP-
C203, men det er noe usikkert hvordan det kan gjeres. Uansett er spenningsforskjellene sapass
moderate at dette ikke undersokes nermere.

65,771
51,024
36,277
21,529 Min

Figur 7-9: Storste hovedspenning for 2D modellen med sveis.

7.3. Sylinderskall og flens uten sveis — sammenlikning 3

Analyse 1 2D og handberegninger for modellen fra delkapittel 4.2 sammenliknes. Som en
kanskje kunne observere fra de to foregdende sammenlikningene, sammenfaller 2D og 3D
analysene svert bra, noe som viste seg i dette tilfellet ogsd. Derfor er det i dette kapittelet bare
sammenliknet med resultater fra 2D analyser. En sammenlikning av deformasjonsforlepet for
handberegningen og 2D analysen er gjort under. En tabell med de viktigste sammenliknings-
verdiene 1 forhold til hdndberegningene er ogsa med.

Tabell 7-7: Data fra ANSYS mot handberegninger. Tallene er avrundet til to desimaler. Den
radielle deformasjonen til flensen er hentet fra beregningen med tykkvegget ror i kapittel 4.2
under deloppgave e).

Deformasjonstilstand 2D Handberegning
Membrandeformasjon (radiell) - 0,058 mm - 0,056 mm
Radiell deformasjon flens -0,018 mm -0,012 mm
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Deformasjonsforlgp — Sammenlikning av handberegning vs. 2D
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e Radiell deformasjon (w) 2D Handberegning

Figur 7-10: ANSYS resultater som datapunkter og handberegningsformel som kontinuerlig
funksjon.

Handberegningen er plottet som en kontinuerlig funksjon med formel 3.29. 2D analysen er
basert pa punktene fra stien i ANSYS-analysen og er sa godt som sammenfallende.

P& samme mate som i de to ferste innledende kapitlene leses spenningen av fra kanten av
flensen (se Figur 7-2), men na er dimensjonene forandret:

0,1-Vrh=0,1-/4075mm-15mm = 7,8 mm

Tabell 7-8: Alle resultatene i tabellen under er lest av pd tilsvarende mdte som vist pa Figur
7-2. Avrundet til ncermeste hele tall.

Spenningstype Plassering 2D
Aksiell spennin Innside Golbiha
peniing Utside (ved 0,1v7h) 125 MPa
T el . Innside 10 MPa
angentiell spennin
8 PEMINE [ Utside (ved 0,1v7R) 30 MPa
. Innside 65 MPa
Sterste hovedspenning
Utside (ved 0,1vrh) 125 MPa
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Tabell 7-9: Handberegningene er hentet fra kapittel 4.2, deloppgave e) for beregningen med
tykkvegget ror.

Spenningstype Plassering Héndberegning
) ) Innside 52 MPa
Aksiell Spenning Utside 130 MPa
. . Innside 10 MPa
Tangentiell Spenning Utside 33 MPa
) Innside 52 MPa
Sterste hovedspenning Utside 130 MPa

Under er storste hovedspenning plottet fra flensen og ut til membrantilstanden for skallets utside
og innside. I dette tilfellet er storste hovedspenning for skallets utside plottet helt inn til flensen
der x = 0 for ANSYS resultatene. Der kan en observere en sveart rask stigning ut fra flensens
hjerne (ved singulariteten). Resultatene fra handberegningene er fremkommet ved & benytte
noen av formlene utledet 1 kapittel 3. For & finne momentet i middelflaten som funksjon av
avstanden fra flensen benyttes formel 3.37. Videre kombineres denne med formel 3.38 for a
finne den aksielle beyespenningen. Deretter benyttes formel 3.18/ formel 4.6 for & finne
tangentialspenningen.

St@rste hovedspenning — 2D uten sveis vs. handberegning

160
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0
0 50 100 150 200 250 300
Avstand fra flens (x) [mm]
e SH(innside) 2D uten sveis SH (utside) 2D uten sveis
SH (utside) handberegning ——SH (innside) handberegning

Figur 7-11: ANSYS verdiene som datapunkter og handberegningsformelene som
kontinuerlige funksjoner.

Angaende spenninger i flensen er disse lave sammenliknet med 1 skallet.
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7.4. Sylinderskall og flens med og uten sveis — sammenlikning 4

Her sammenliknes resultater fra ANSYS for modellene med og uten sveis for modellene fra
kapittel 4.2. Interessen her er & sammenlikne resultatene fra ANSYS modellene og
beregningene fra RP-C203 mot den sveiste modellen. Modellen uten sveis er den samme som
ble sammenliknet mot héndberegningene i kapittel 7.3. Nedenfor er kun 2D analysene
sammenliknet da deformasjonsforlopet for hver av 2D og 3D analysene narmest var
sammenfallende.

Tabell 7-10: Sammenlikning av 2D modell med og uten sveis. Tre
desimaler er tatt med pd en av resultatene for d vise at det er en liten

forskjell.
Deformasjonstilstand 2D med sveis 2D uten sveis
Membrandeformasjon (radiell) -0,058 mm -0,058 mm
Radiell deformasjon flens -0,014 mm -0,018 mm
Deformasjonsforlgp — Sammenlikning
0,00
-0,01
€
E 0,02
’g q
S 0,03
@
£
5 -0,04
@
©
@ -0,05
©
©
[a'4
-0,06
-0,07
0 50 100 150 200 250 300
Avstand fra flens (x) [mm]
o Radiell deformasjon (w) 2D e Radiell deformasjon (w) 2D med sveis

Figur 7-12 : Datapunkter fra ANSYS. Modell med og uten sveis sammenliknes.

Videre sammenliknes spenninger fra ANSYS og handberegninger fra RP-C203. Avstanden
ved avlesning fra sveiseta (skallets utside):

0,1-Vrh =0,1-,/407,5mm - 15 mm = 7,8 mm
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Tabell 7-11: Verdiene er lest av pa tilsvarende mdte som vist pd Figur 7-7. Verdiene er
rundet av til ncermeste hele tall.

Spenningstype Plassering 2D med sveis | 2D uten sveis
Aksiell spennin Innside 80 MPa 65 MPa
PEIE | Utside (ved 0,1V7R) 135 MPa 125 MPa
T el . Innside 15 MPa 10 MPa
angentiell spennin
8 PEINNE T tside (ved 0,1v7h) 34 MPa 30 MPa
' Innside 80 MPa 65 MPa
Sterste hovedspenning
Utside (ved 0,1vrh) 135 MPa 125 MPa

Tabell 7-12: Den aksielle og tangentielle spenningen er hentet fra handberegningene i
kapittel 4.2. Spenningskonsentrasjons-faktoren fra RP-C203 er ogsa hentet herfra.

Spenningstype Plassering Handberegning
Aksiell Spenning {?g?ie lgi ﬁiz
Tangentiell Spenning {?g?ie ;3 11\\44}};2
Med SCF fra RP-C203 %‘tl;?f 133 ﬁgz

Videre plottes storste hovedspenning for 2D analysen med og uten sveis for sylinderskallets
innside og utside. I den sveiste modellen er spenningen pa utsiden plottet helt fra sveisetden ved
«singulariteten» (a- malet multiplisert med v/2 ut fra flensen). Spenningen pa innsiden er plottet
helt fra flensen (x = 0). Sterste hovedspenning for modellen uten sveis er den samme som i
Figur 7-11.

Stgrste hovedspenning — 2D sveis vs. 2D uten sveis
160

140

120

100

80

MPa

60

40

20

0 50 100 150 200 250 300
Avstand fra flens (x) [mm]

e SH (innside) 2D uten sveis SH (utside) 2D uten sveis
e SH (innside) 2D med sveis e SH (utside) 2D med sveis

Figur 7-13: Datapunkter fra ANSYS.
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8. DISKUSJON

Héndberegninger og ANSY S-resultater samsvarer i ulik grad gjennom sammenlikningene gjort
1 denne oppgaven. I det folgende gjores det forsek pé & diskutere og forklare sammenhenger
mellom  ANSYS-resultater og héndberegninger. Samtidig diskuteres en rekke
usikkerhetsmomenter. Det er vanskelig & adressere alle, men en god del ber allikevel ha kommet
med.

Naér en benytter hdndberegninger kan det vere greit 4 ha en anelse av hvor godt disse stemmer
med virkeligheten. Det gjores gjerne forenklinger ved utledning av héndberegningsformler
blant annet fordi det er vanskelig & bestemme enkelte betingelser eller at de neyaktige/
opprinnelige formlene blir for vanskelige & lase for hand. Dermed blir hdndberegningsformlene
1 mange tilfeller en tilneermet beskrivelse av virkeligheten. Ofte sapass god at avviket er
neglisjerbart i praktisk ssmmenheng. Alternativt legges det inn sikkerhetsmarginer i formlene.
Nér det gjelder hindberegningsmetodene som presenteres i denne oppgaven er det vanskelig &
si med sikkerhet hvor gode tilneermingene er. I [2] nevnes det at dersom skallet er tynt og lenger
enn en dempningslengde kan en forvente at avviket vil ligge innenfor 5 %. Dette gjelder for
formelen som beskriver beyetilstanden 1 sylinderskallet (formel 3.29). Videre nér det gjelder
membranteorien som er benyttet 1 denne oppgaven gjores noen forenklinger. For eksempel nér
en setter den indre radiusen lik radiusen til middelflaten, noe som er gjort ved utledningen av
formel 3.15. Det finnes andre tilneerminger til & beregne membranspenninger i tynnveggede
beholdere som for eksempel pa s. 589 i [40]. Den samme tilneermingen er benyttet i [19]. Her
brukes middelradiusen istedenfor den indre radiusen som er benyttet i denne oppgaven. Som
ogsa nevnt i kapittel 3.5, kan en forvente at feilen ved & bruke «tynnvegget teori» basert pa bruk
av middelradien ikke vil vere storre enn 11 % dersom forholdet mellom veggtykkelsen og

radien 1 sylinderen (g < %) . Hvis en sammenlikner formlene far en grovt sett 1 % lavere
spenninger ved bruk av formelen som er benyttet i denne oppgaven i forhold til formelen som
benytter middelradiusen for trykktankeksempelet. Denne forskjellen ansees som ubetydelig.
Ellers avhenger forskjellen av forholdet mellom indre og midlere radius for de to nevnte
formlene. For den strekkbelastede forbindelsen er det aksialkraften som gir nominell spenning
1 skallet og tilnermingen gjelder ikke her. Videre er det en forenkling & anta jevn
spenningsfordeling av tangentialspenningen gjennom hele tankveggen og at teyningen i
tankveggen er den samme gjennom hele tykkelsen. Summen av all usikkerheten gjor at en
kanskje ma forvente noe avvik mellom handberegningsformlene og de svarene en far fra
ANSYS.

Naér det kommer til hvordan en betrakter ssmmenkoblingen mellom skall og flens 1
handberegningene er det noen forenklinger som er verdt & diskutere. Nar en vurderer skallet
som fast innspent i flensen, og antar at vridningsvinkelen er null akkurat i innkoblingen, ser
en bort fra eventuelle deformasjoner i flensmaterialet. Vurderingen innledningsvis i kapittel
6.1.1 viser at to av elementtypene i ANSYS gir bra samsvar med handberegningsformelen.
Begge ANSYS-modellene er fast innspent i den ene enden og forutsetningen 1
handberegningsformelen og ANSYS blir da den samme. Resultatet tyder pa godt samsvar
mellom de to elementtypene 1 ANSYS og hdndberegningsformelen. En ber allikevel vare noe
kritisk, da det ikke foreligger omfattende testing pa hvor godt hdndberegningsformlene faktisk
stemmer overens med ulike elementtyper og forutsetninger i ANSY'S.
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En tendens en kan se spesielt i forhold til ANSY S-analysene av trykktanken i kapittel 4.1 er at
spenningene i innfestingen til skallet jevnt over er lavere en handberegningene. Se ogsd Tabell
7-2 og Tabell 7-3. Det antas at dette skyldes deformasjoner i flensmaterialet som gjor at
startvinkelen til skallet inn pa flensen ikke blir null. Nér flensmaterialet fjerer vil My bli noe
mindre ettersom vinkelen 1 starten ikke er null, noe en kan teste med formlene 1 kapittel 3. For
eksempel ved 4 sette inn en startvinkel 1 formel 3.35 og lose sammen med formel 3.34. En kan
ogsa se deformasjonen i flensmaterialet fra Figur 7-5. Denne effekten er lavere i ANSYS-
analysene av modellen fra kapittel 4.2. Hvorfor er noe usikkert, men en antakelse er at det
skyldes en forholdvis liten membrandeformasjon og usikkerhet i avlesning. En ting det kan
vare verdt a merke seg er at 1 modellene med sveis virker det som blir innfestingen mellom
skall og flens litt stivere sammenliknet med modellen uten sveis. Det kan vere forklaringen pa
at deformasjonsforlepet til modellene med sveis starter litt krappere enn modellen uten sveis,
men meter hverandre ut mot membrantilstanden. Altsd en mindre dreiningsvinkel ved
innfesting til flensen. Se Figur 7-6 og Figur 7-12. Dermed virker det som at antakelsen en gjor
ved a sette startvinkelen til skallet lik null i hdndberegningsformlene er en forenkling som gir
ulikt avvik i1 forhold til ANSYS avhengig av hvordan skallet er belastet og geometrien til skall
og flens.

For a beregne flensens radielle deformasjon er det brukt to formler der den ene er en forenklet
variant som antar at flensen har jevn spenningsfordeling og toyning over hele tykkelsen. Den
andre er en formel for & beregne den radielle deformasjonen i et tykkvegget ror. Ettersom begge
flensene kan ansees tykkveggede (flensen pé trykktanken fra kapittel 4.1 kunne vert beregnet
med tynnvegget teori) ville det kanskje vaere naturlig a tro at det er mest riktig & benytte den
sistnevnte formelen. I kapittel 7.1-7.2 gir den tykkveggede formelen noe sterre radiell
deformasjon ved flensens middelflate enn det som er tilfellet i ANSYS. Nar en regner om
trykket til & virke inne i sylinderen blir dette en tilnerming nér skjerkraften Q, virker pa
flensens endeflater. Som diskutert i kapittelet over, nir M, blir mindre blir ogsa Q, mindre som
igjen gir mindre deformasjon i flensen. Det er ikke gjort noen undersokelser pé det teoretiske
avviket mellom den forenklede formelen og den tykkveggede formelen eller hvordan dette
avviket forandrer seg mellom formlene nir geometrien til flensen forandres. Det er uansett gjort
en sammenlikning 1 kapittel 4.2 og forskjellen i dette tilfellet har lite & si for sluttresultatet.
Avviket mellom ANSY S-resultatene og den tykkveggede formelen for flensens deformasjon i
kapittel 7.3-7.4 er en noe storre enn i kapittel 7.1-7.2. Det er antatt at en far litt forstyrrelse 1
avlesningen pa grunn av flensens tverrkontraksjon som folge av den store aksialkraften, altsa
at det er vanskelig a skille hva som er radiell deformasjon og tverrkontraksjon ved avlesning
fra ANSYS-plottene.

Det er noe usikkerhet knyttet til hvordan det er valgt & forholde seg til singulariteter i modellene

siden metoden med avlesning ved 0,1Vrh er nevnt i sveert korte trekk i RP-C203. For &
underseke nermere ble det forsekt & kontakte DNV-GL [41]. Tilbakemeldingen var at det var
vanskelig & spore noe konkret dokumentasjon pa metoden, men at metoden har sitt opphav fra
laboratorieforsegk pa rerforbindelser [41]. Det er vanskelig & utgreie noe mer utover det. Det
ville veert dristig & stotte seg utelukkende til denne metoden. For & ha noe & sammenlikne
metoden mot er det benyttet hdndberegningseksempler fra RP-C203 som beskriver begge
tilfellene i denne oppgaven. For tilfellet i kapittel 7.2 ga handberegningene fra RP-C203 noe
hoyere spenning enn det som ble avlest fra ANSYS-resultatene. For de vanlige hénd-
beregningene var avviket noe mindre. Beregningen med RP-C203 pa trykktanken i kapittel 4.1
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er beregnet for bruk til lavsykelutmatting og det vises et eksempel hvordan en beregning kan
gjores 1 praksisen. Ellers henvises det til NORSOK standarden N-006.

Hvorvidt det er riktig & sammenlikne spenningene fra hdndberegningene i RP-C203 med de
gvrige hdndberegningene og ANSY S-resultatene som det gjort 1 kapittel 7 kan diskuteres, og
bor vurderes ut fra hvordan formlene 1 RP-C203 er utledet. For & kunne avgjere hvor mye
metodene avviker fra hverandre mé en gjore utmattingsberegninger for de ulike metodene og
sammenlikne levetider siden metodene benytter forskjellige utmattingskurver og fremgangs-
mater. Vurdering av formlene fra RP-C203 og utregning av levetider blir ikke gjort i denne
oppgaven, men er aktuelt som videre arbeid. Pa den annen side er avviket delvis moderat i
forhold til den vanlige handberegningen og kan bety at avstanden mellom metodene ikke er alt
for stor.

For tilfellet 1 kapittel 7.4 stemmer handberegninger, ANSY S-beregninger og handberegninger
fra RP-C203 godt overens. Spenningen en far fra beregningen med RP-C203 kan benyttes til
utmattingsberegninger med passende utmattingskurve i henhold til retningslinjene i praksisen.
Pé den annen side kan det kan virke som at handberegningsformelen fra RP-C203 er beregnet
for ringstivere som er plassert inne 1 skallet siden en kan tolke det slik ut fra beskrivelsen i
praksisen. Om en hadde plassert stiveren/flensen inne i skallet og benyttet de vanlige
handberegningene ville en endt opp med et ganske likt resultat. Om det samme er tilfellet i
ANSYS er ikke undersokt, men det er antatt at resultatet vil ligge 1 neerheten 1 forhold til om
flensen plasseres pa utsiden. Det er kommentert i RP-C203 at dersom ringstiveren plasseres pa
utsiden, vil det gi en betraktelig hoyere spenningskonsentrasjon. En antakelse kan vare at
spenningskonsentrasjonen i sveisen blir mer kritisk nar den havner utenpa skallet og dermed i
strekksonen 1 tillegg til at sveisegeometrien blir forandret 1 forhold til om ringstiveren hadde
vert festet fra innsiden. Derfor er det grunn til & vare kritisk til resultatet en far med
hindberegningen fra RP-C203 i og med at flensen i dette tilfellet sitter pa utsiden.

Det virker som at hvilke elementer en velger og hvordan en setter opp en analyse i ANSYS har
en del & si for hvilke resultater en fir. Derfor er det viktig at elementvalg og oppsett gjores sa
riktig som mulig, noe som er forsgkt a etterstrebe dette i oppgaven ved & sammenlikne med
handberegninger og vurdere anbefalinger fra litteraturen.

Til tross for all usikkerheten nevnt over har allikevel handberegningene vert styrende for hva
som er ansett som «riktige» verdier siden de er etablerte i litteraturen som er benyttet. Uten
handberegningene som en rettesnor gjennom arbeidet med ANSYS ville det vart svert
vanskelig 4 bestemme gyldigheten av resultatene. Samtidig ville det ogsa vart vanskelig & finne
ut hvordan en skulle modellert nar det gjelder for eksempel av elementer, opplagringer etc.

Dermed har handberegningene sttt sentralt og veart styrende for analysene i ANSYS. De
avvikene mellom ANSYS og handberegninger som antas & skyldes forenklinger i forhold til
handberegningene er forsekt forklart slik at en kan ta stilling til disse pa en praktisk mate.

Tilslutt er det viktig & nevne at ANSYS ikke ber tolkes som noen fasitsvar da det kan vere feil
1 analysene, men sammenlikninger med héndberegninger minsker sannsynligheten for feil
betraktelig. Uansett kan ANSY'S gi svaert gode tilnerminger om en med sikkerhet kan bekrefte
metode og resultater.
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9. KONKLUSJON, ANBEFALINGER OG VIDERE ARBEID

I denne oppgaven er det forsekt & finne ut hvordan handberegningsmetoder for sylinderskall
festet til flenser stemmer overens med FEA 1 ANSYS Workbench. Handberegningsmetodene
er hentet fra anerkjente kilder. For & rette oppgaven i en praktisk retning er det i noen av
tilfellene valgt & betrakte skall og flens som sammensveist og vurdere utmattingsspenninger.
Samtidig er det forsekt & underseke metoder som kan brukes til & lese av spenninger rundt
singulariteter eller sveiseter i1 belastede sylinderskall og som videre kan brukes til
utmattingsberegninger.

Hovedkonklusjonen basert pd denne oppgaven blir at de vanlig hdndberegningsformlene og
hindberegningsformlene fra RP-C203 stemmer noksd bra med analysene i ANSYS, men at
resultatene fra ANSYS ikke kan brukes ukritisk. Samtidig er elementvalg og analyseoppsett
avgjorende for analyseresultatene. En kan forvente et avvik mellom héndberegningsformlene
og analyseresultater fra ANSYS siden det er gjort visse forenklinger i hdndberegningsformlene.
Disse forenklingene drar gjerne resultatene 1 en konservativ retning. Derfor ber en forsegke a
forklare avvik mellom FEA og handberegningsformlene ut fra de ulike vurderingene i kapittel
8 for & sannsynliggjere resultatene fra FEA, gitt at avvikene er moderate. Med moderate avvik
menes for eksempel avviket mellom resultatene som er vist 1 kapittel 7.1 og 7.3.
Analysegrunnlaget i FEA er ikke stort nok til & konkludere med noen verdi pa hvilke avvik en
kan forvente, men en kan konkludere med at handberegningsformlene gir en indikasjon pa
hvilket omrade FEA resultatene ber ligge i. Hindberegningsmetodene kan brukes til & verifisere
FEA-resultater med tilstrekkelig noyaktighet.

Ellers er det trukket folgende konklusjoner:

e Konklusjonen for trykktankeksempelet er at hdndberegningsmetoden fra RP-C203 ber
veaere styrende og kan brukes med ganske god sikkerhet. En kan forst avgjere forskjellen
mellom ANSY S-resultatene og hdndberegningene i kapittel 7.2 ved & sammenlikne
levetider og ikke spenninger.

e Konklusjonen for den strekkbelastede flensforbindelsen er at en ikke med sikkerhet kan
sette hdndberegningsmetoden fra RP-C203 som styrende siden den virker til & vaere
tiltenkt indre flenser/ringstivere. En kan forst sammenlikne resultatene i kapittel 7.4 om en
finner en sikrere metode for & beregne levetid, for sa & sammenlikne denne med beregnet
levetid basert pa ANSY S-resultatene.

9.1. Anbefalinger

e Huvis en skal gjore en analyse 1 et FEA-program der denne er avgjerende for
dimensjonering eller for sasmmenlikning generelt, ber en gjore seg kjent med
elementtyper, oppsett og videre sammenlikne resultater fra FEA med forholdsvis sikre
handberegninger for & bestemme hvor godt samsvaret er.

e Ved FEA av kompliserte geometrier og spenningsfordelinger som for eksempel
sveisegeometriene 1 denne oppgaven, kan det vere lurt a benytte volumelementer eller 2D
elementer om mulig siden skall kan vaere krevende & koble til andre elementer. I tillegg er
det forskjellig hvordan elementene fungerer.

e Benytt 2D aksesymmetri om det er mulig.
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8-noders skallelementer virker til & vaere egnet for modellering av sylinderskall utsatt for
beyetilstand.

9.2. Videre arbeid

Gjore levetidsberegninger basert pd hdndberegningsmetoder og metoder med avlesning i
FEA for alle tilfellene i denne oppgaven for sd & sammenlikne disse.

Forseke & avgjere hvorvidt metoden med avlesning ved 0,1 - v/rt kan brukes for & lese av
spenninger ved sveisegeometrier i sylinderskall med flenser.

Forsgke & finne flere metoder for avlesing av spenning ved singulariteter eller sveisetar 1
skall.

Finne en anvendelig hdndberegningsmetode for 4 finne utmattingsspenning og levetid i
strekkpakjente flensforbindelser der flensen sitter utenpé og er sveist til skallet.

Forsgke a finne en generell tommelfingerregel for nér det det er best & benytte
skallelementer eller volumelementer/2D elementer i FEA.

Gjere mer testing pa hvilke elementtyper som egner seg til ulike geometrier og
belastningstilfeller.

Sammenstille et formelverk med ferdige formler som kan brukes direkte for beregning av
sylindriske skall og flenser. Ogsd undersoke nermere om det allerede finnes slike
formelverk og hvordan de stemmer overens med hverandre og handberegningene i denne
oppgaven.

Vurdere & implementere formelverket nevnt i punktet over i et dataprogram som kan ta
inn parametere og gi ferdige beregninger tilbake.

Studere flere typer skallkonstruksjoner og eventuelt avstivede skall.

Vurdere om en utelukkende kan benytte formelverket fra RP-C203 til
verifikasjonsberegninger i FEA

Finne fagmiljeer som driver med skallkonstruksjoner og kontakte disse for & undersoke
gjeldende praksis, utfordringer, etc.
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Vedlegg A

A Refleksjonsnotat

Skall/plateteori var ganske ukjent for meg forut for denne oppgaven, bortsett fra noe
membranteori 1 et tidligere maskinfag og noe om plater 1 hovedfaget TMP 301 som gér ved
NMBU. Boken til Walgen har vert med helt fra starten av ettersom den er av norsk litteratur
som inneholder noe om skallkonstruksjoner. Samtidig virket det som det var veldig begrenset
med norsk litteratur utover dette. Det virket ogsd som at emnet var en var en spesiell del av
maskinteknikken som har fatt begrenset allmenn oppmerksombhet.

Det er mye som kunne vert gjort annerledes i denne oppgaven. I tidligfasen ble det brukt for
mye tid pd generelle temaer uten & tenke pd hvilken mengde som var passe for en
masteroppgave. Dermed ble det brukt for mye tid pd temaer som aldri kom med i1 oppgaven.
Det som var positivt med det, var at perspektivet pa skallkonstruksjoner ble mer overordnet slik
at det ble mer betryggende a velge det endelige temaet. Dermed var det mindre fare for 4 rote
seg inn en eller annen «bakevje». Ellers begynte innsamlingen av litteratur allerede for jul 1
desember 2016, noe som helt klart i det hele tatt gjorde det mulig & gjennomfere denne
oppgaven. A begynne 4 orientere seg i litteraturjungelen og vente pa bestillinger som en del av
mastersemesteret hadde vert fatalt. Her ma jeg ogsa takke veileder for hjelp til & finne litteratur.
Kravet til analysene og kunnskapsgrunnlaget som var nedvendig i ANSYS ble sterkt
undervurdert noe som gjorde at den planlagte tidsbruken til dette ble flerdoblet, noe som igjen
gikk pa bekostning av rapportskriving og teorigrunnlag. Det positive utkommet av dette var at
det ble klart for meg hvor viktig det er & ikke undervurdere omfanget av analyser i element-
metodeprogrammer. Hvis jeg ukritisk hadde benyttet et FEM program uten kjennskap til skall
eller beregningsmetoder for & dimensjonere skallkonstruksjoner, tror jeg resultatet hadde blitt
heller dérlig. Ellers burde det ha blitt undersekt mer litteratur pd omradet for 4 fa en bedre
overordnet oversikt. Det burde ogsd ha vert en del av oppgaven & kontakte profesjonelle
bedrifter/institusjoner som driver med eller har generell kunnskap om skallkonstruksjoner og
dimensjonering i praktisk sammenheng for & kartlegge hvilken praksis som er rddende. Det ble
dessverre ikke tid til dette men herer med til videre arbeid.

I den spede start var fokuset rettet generelt mot handberegninger av skall, ogsd utover det som
var dekket 1 Walegen. For meg fremsto skall og plateberegninger som veldig komplisert, spesielt
utledningene som bygget pa en god matematisk forstdelse. Omréader som endelokk pé
trykktanker, avstivede skall, stabilitetsberegninger, termiske pavirkninger og liknende ble
vurdert. Det ble fort klart at det var et begrenset rom for hva det var mulig & ta med 1 en
masteroppgave. Sylindriske skall ble ansett som relevant og av de skallkonstruksjonene som er
mye anvendt 1 maskinteknikken. Teorien kunne ogsa benyttes pé praktiske problemer. Sammen
med dette kom etter hvert fokuset pA FEA og den viktige rollen FEA spiller 1 moderne
konstruksjonsteknikk. Dermed ble det bestemt at dette métte implementeres i oppgaven.

Oppgaven er veldig konkret rettet mot beyetilstand i sylinderskall med flenser, men har et snev
av generell vinkling innledningsvis. Ellers er fokuset litt bredere i FEA delen. Selv om
oppgaven tar for seg en liten del av skallkonstruksjoner, bdde hiper og tror jeg det & forsta noe
om oppferselen til skall og skallkonstruksjoner kan bidra til & utvikle en evne til & kunne
verifisere beregninger i FEA programmer og ikke minst benytte seg av resultatene en far fra
slike programmer. Jeg héper oppgaven kan bidra til dette.

Det er mange undertemaer det kan arbeides videre med. Jeg haper resultater og kunnskap
gjennom denne oppgaven kan vere nyttig for RealTek eller andre interesserte 1 fremtiden.
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Vedlegg B

B Fremdriftsplan

Tabell: Fremdriftsplan master 2017

START DATO | VARIGHET | SLUTTDATO
AKTIVITET (DAGER)
INNLEDENDE ARBEID (TIDLIGFASE)

Litteraturstudier 09.jan 30 08.feb
E:;rr;r:nipnrg:rl'emstlIllnger, mal og 11.jan 7 18 jan
Utforme oppgavedisposisjon 12.jan 8 20.jan
PROSJEKT
Z’Ll;:(:nrslg:unnlagsteorl og regne 09 jan 40 18 feb
Vurdere aktuelle tilfeller for FEM 11.feb 7 18.feb
Studere grunnlag i FEM 19.feb 7 26.feb
Repetere og gjgre «tutorials» i ANSYS 25.feb 10 07.mar
Starte med analyser i ANSYS 08.mar 20 28.mar
Rapportarbeid 23.jan 107 10.mai
SISTE DEL
Samle og presentere data fra analyse 29.mar 7 05.apr
Diskusjon og vurderinger 06.apr 7 13.apr
Avrunding og revurderinger 14.apr 11 25.apr
Prosessevaluering 26.apr 3 29.apr
Finpuss 30.apr 10 10.mai
Trykking 11.mai 14.mai
Levering 14.mai 15.mai
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Vedlegg B

09 19jan

M 08fb  18feb

Litteraturstudier - s——

Definere problemstillinger, mal og begrensninger.
Utforme oppgavedisposisjon

Studere grunnlagsteori og regne eksempler
Vurdere aktuelle tilfeller for FEM

Stuclere grunnlagi FEM

Repetere og gjare tutorials | ANSYS

Starte med analyser | ANSYS

Rapportarbeid

Samle og presentere data fra analyse
Diskusjon og vurderinger

Avrunding og revurderinger
Prosessevaluering

Finpuss

Trykking

Levering

e
e

28fab

Prosjektplan

10.mar

20.mar

30.mar

09.apr

19.apr

9.3pr

09.mai

1=

19.mai

29.mai

B VARIGHET (DAGER)
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Vedlegg C

C Kommentar til veiledere

Det primare formélet med veilederne er & oppfylle den pedagogiske delen av problemstillingen.
Videre er formélet & formidle hva som er gjorti ANSYS. Veilederne tar med alle steg i analysen
og krever minimale forkunnskaper i ANSYS. Dermed burde veilederne vaere mulig a
gjennomfore for de fleste som har interesse av det. Ellers er det en del kommentarer og
forklaringer i veilederne som gir et personlig preg i forhold til klassiske veiledere fra ANSYS.
Veilederen er et forslag til en fremgangsmate og kan ikke betraktes som noe fasitsvar pa
hvordan en analyse av denne typen ber gjennomfores.
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Vedlegg D

ANSYS Workbench veileder — 3D aksesymmetri

Veilederne er gjort med ANSYS v. 17.2. Tar forbehold om endringer i senere versjoner.
Fremgangsmaten burde likevel kunne benyttes.

April 2017

Modellen i denne veilederen har samme dimensjoner som trykktanken héndberegnet under
kapittel 4.1. I tillegg er det en kilsveis med a-mal 20mm og vinkelen 45° mellom skall og flens.
Det tas derfor ikke med noen dimensjoner her. Modellen til denne veilederen er med i det
digitale vedlegget og det gjores oppmerksom pa at om en skal gjore en analyse med en annen
modell, ma en endre diverse parametere tilsvarende. Det gjores ogsd oppmerksom pa at
modellen er modellert i x-z planet. Det kan vare lurt & gjore dette nér en skal benytte «<CPCYC»
kommandoen ettersom to av aksene i det sylindriske og det globale koordinatsystemet
sammenfaller uten sterre operasjoner for & endre geometri eller koordinatsystemer. Ellers er
modellen et symmetrisk utsnitt pd 10 grader, delt midt pa flensen (halve flensens tykkelse i
aksiell retning) og litt lenger enn en dempningslengde (modellen er ca. 600 mm lang). Det
folger ogsd med en modell uten kilsveis og veilederen skal kunne brukes uavhengig av hvilken
modell en velger.

Alle steg er nummererte. Det er ogsad undernummererte steg. Stegene gar sekvensielt.
Hva vi skal gjere i denne veilederen:

e Importere en ekstern modell inn i Workbench
e Meshe modellen

e Innfere symmetribetingelser

Definere grensebetingelser

Lage en «Path» (Alternativt)

Definere onskede resultater

Vise bruk av syklisk symmetri (Del 2)

Nar et symbol star i parentes som for eksempel dette (| ® ) betyr det hvilket valgfilter som
skal vaere aktivt. ANSYS aktiverer filteret automatisk hvis valget er entydig, men hvis flere
valg er mulig mé en aktivere riktig filter. I veilederen ma en se til at filteret er valgt
automatisk, eller s mé en aktivere det ved & klikke pa ensket filter.
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DEL 1

Importere en ekstern modell
Vi starter denne veilederen med & importere en modell til Workbench.

1. Start opp ANSYS Workbench.

2. Lagre analysen ved 4 ga til «File» > «Save». Definer ensket navn, for eksempel «3D
aksesymmetri» og lagre 1 en gnsket destinasjon. Det er anbefalt & lagre 1 en destinasjon som
ikke gar over et nettverk, men lokalt pa PC-en nér en skal drive med selve analysen.

3. Videre defineres ensket enhetssystem. Ga til «Units» i menyen pa toppen av Workbench-
vinduet og velg som vist under.

Extensions Jobs Help
SI {ka,m,s,K,A,N,V)
Metric (kg,m,s, *C,A,N,V)

: For enkelthet kan det veere greit 4 vise verdiene i enhetene
| vi har definert.

Metric (tonne,mm,s,C,ma,N,mV)
.5, Customary (bm,in,s,*F A, lbf, V)

U.5.Engineering (b in s, R, A Ibf,V)

Hvis ikke de aktuelle enhetene vises i menyen, g inn pa
«Unit Systems...» og velg enhetssystem derfra.

Metric (kg,mm, s, ®C,mA,M mv)

Display Values as Defined
+  Display Values in Praject Units

Unit Systems... /

4. Trykk pa «Static Structural» ikonet 1 «Toolbox» menyen og hold venstre museknapp inne
og dra ut til posisjonen vist under i «Project Schematicy eller dobbeltklikk pa ikonet.

Toolbox
|E| Analysis Systems |"
[ DesignAssessment
“ Eigenvalue Buckling Dt A 5
. -
i Explicit Dynamics I i i
@ Fluid Flow (CFX) a e = |
@ Fluid Flow (Fluent) @ New G etry...
. Model
Harmonic Response | Import Geometry » ||m T
ﬁ IC Engine (Fluent) E a Setup
|t8) Magnetostatic 6" —& T piiond E = = = =
Madal 7 @ Results Transfer Data From Mew 4 E ASM.x_t
lily Random vibration Transfer Data To New v oIy Jacketx_t
[y ResponseSpectrum 4 Static Structurg E_ -
f&@ Rigid Dynamics #  Update I§  Assem2act
Shape Optimization (Bets Update Upstream Components Ll; Browse from Repository...
E Static Structural _|I J
T
@ Themal Hecric — Endre navn pé systemet ved &
fd Transient Structural L v p y v
'® Transient Thermal Properties . .
a . dobbeltklikke. For inn et
@ Turbomachinery Fluid Flow Quick Hel
uick Help o
E Component Systems
= | A ote N passende navn pa analysen.
@ Autodyn
#d RladeGen

5. Hoayreklikk pd «Geometry» og velg > «Import Geometry» > «Browse...». Finn
destinasjonen til modellen du vil importere. Trykk «Open» nar filen er valgt. I dette tilfellet
velges parasolid filen «10_Grader Tankflens m_s.x t ».
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Vedlegg D

6. Videre defineres materialdataene til modellen.

Properties of Outline Row 3: Structural Steel * 0 X

v ~
— A B C D|E
8 77 Static Structural | @ =
1 Property Value Unit r
2 Q Engineering Data  +* - P-J
2 %4 Density 7,35E-05 kg mm~-3 [[=
3 9 Geometry ? 4 - -
- % Isotropic Secant Coeffident of Thermal A
4 @ Madel F o \ 3 Expansion
5 @ setp = \ =) TA Isotropic Elasticity [}
& | §E Solution T . ?\\ Derive from toungs... x|
7 @ Results F . 8 Young's Modulus 2E+05 MPa =
3D aksesymmetri ] Poisson's Ratio 0,3 &
10 Bulk Modulus 1,6667E405 | MPa ]
. —_ P ——————— - =1

Q AZ:Engineering Data X

Dobbeltklikk pa «Engineering Datay. I vinduet «Properties of Outline......» og ved & utvide
«Isotropic Elasticity»-treet, ser vi at E- modulen og Poissons tall stemmer med verdiene som
benyttes i oppgaven. Disse verdiene er standard i ANSYS (Konstruksjonsstil). Dermed lar vi
E =200000 MPa og v = 0,3. Lukk sa fanen «Engineering Data» eller velg «Project»-fanen.
Dermed skal vi vaere tilbake i1 «Project Schematic» 1 Workbench.

7. Nar en importerer en parasolid fil i Workbench, kan det vere lurt og generere denne i
DesignModeller for en starter analysen.

Dobbeltklikk pa «Geometry» cellen eller hgyreklikk og velg
«Edit Geometry in DesignModeller»

L/H4

@ Model &,

7

4
olution F o4

@ Results =

R T RENS
v
m
=4
R=]

3D aksesymmetri

'.}' Generate

Dermed starter DesignModeller opp. Nar programmet har startet, trykk pa ikonet
lokalisert pd toppmenyen i vinduet. Delen skal né genereres og bli synlig i grafikkvinduet i

DesignModeller. Lagre ved a trykke pa ikonet pa toppmenyen. Lukk deretter
DesignModeller vinduet.

8. Vi skal na starte analysen i Mechanical. Det gjor vi ved & dobbeltklikke pé
@ Model i

skal na starte opp.

ikonet i det aktive prosjektet i «Project Schematic». Mechanical
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Vedlegg D

Mesh

9. Nér Mechanical har startet opp, starter vi med & meshe modellen. Under er en beskrivelse
av Mechanical-vinduet. Delen vil ikke vare orientert slik som vist i1 grafikkvinduet under
nar Mechanical har startet. Orienter delen som vist under ved a velge «Pan» eller «Rotate»

( S ’*1_*) i toppmenyen og orientere rundt i grafikkvinduet med venstre museknapp.

@ A: Mechanical - X
| File Edit View Units Tools Help || [ @ =4 | Solve ~ 2/Showkross 1 6 [0 &

FAVYL-RAEO@RE R & (SCARQARARE N 8|0
7 Show Vertices g Close Vertices 05 (Auto Scale) W@ Wireframe | “-chowiin A BRandom @Preferences | L, 1. L. L L. | || ¢>Size ~ @ Location + [ Convert =~ <> Miscelancous + D Tolerances
21 (eReset I ~ || Wedgecoing v £+ Siv S Aiv Aw A M FThicken
Model | & Construction Geometry | 48Virtual Topology | (@ Symmetry | ®, Remote Point | @ Connections | @ Fracture | @ Cor y | @Meshdt @ | (@ Solution Combintion | £8 Named Selection
;
ANSYS
R17.2
Academic
(a6)
/(3] Soluton Information
e .
- Fitter Options
Control [Enabied
==
ambient 0.1 .
e o «QOutline» meny
Coor |
Y
.
«Details of......» /L‘
1 X

Tags 2 x
IEE

[ [ 150 No Messages. [No Selection [Metric (mm, kg, N, 5, mV, mA) Degrees rad/s Celsius.

10. Aller forst ma vi definere enhetssystem i Mechanical. Klikk pa «Units» i toppmenyen og
velg som vist under.

Units Tools Help || 63 @ =i | o/ Solve -
Metric (m, kg, N, 5, V, A)
Metric gl

e

Metric (mm, kg, N, s, mV, mA)

Metric (mm, dat, M, 5, mV, ma)
Metric (um, kg, pM, 5, V, mA)

U.S. Customary (ft, Ibm, Ibf, °F, 5, V, A)
U5, Customary (in, lbm, Ibf, °F, 5, V, &)

L Degress —

Radians

|7 rad/s

RPM

|T Celsius (For Metric Systems)
Kelvin (For Metric Systems)

11. Klikk for & markere ~~% -ikonet 1 «Outline» menyen.
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Under «Details of Mesh» gjores folgende:
|Body Colar
[=| Defaults

< 2. Sett «Relevance til 80»
Physics Preference Mechanical /
P

=1/ Display
Relevance 80
Shape Checking Standard Mechanical 3. Sett «Element Midside Nodes» til
Target Quality (Beta) Program Controlled
Yg Element Midside Nodes Kept Z( «Kept»
Sizing

Display Style
Size Function Curvature

I’I,
Enable Size Field (Beta) No > 4. Sett «Size Functiony til
Relevance Center Medium L Q
Initial Size Seed Active Assemb\ «CurVature))
Smoothing Medium \
Transition Fast \
Span Angle Center Coarse/.x

Curvature Normal Angle
Min Size

1. Utvid «Sizing» (ved rad pil) og sett
«Relevance Centery til «Medium»»

Med «Relevance» justerer vi hvor fint meshet skal vare globalt pa modellen og kan tolkes
som en global kontroll for mesh-sterrelse.

Ved 4 sette «Size Function» til «Curvature» underseker ANSYS kurvatur pd kanter og
overflater og kalkulerer elementstorrelser og kontrollerer at disse er innenfor bestemte krav og
verdier som kan defineres av brukeren eller som er «default» i ANSYS.

12. Trykk pa ~ Update | i toppmenyen. Dermed genereres meshet.

Meshet ber likne pa dette. Meshet er godt nok for denne analysen, men om finere mesh
onskes kan en justere «Relevance Center» og «Relevancey.

13. Vi kan ta en titt pd meshets kvalitet. Det gjor vi ved & trykke for & markere -/ .
Under «Details of Mesh», utvid «Statistics».

Details of "Mesh"
= Statisti

Under «Mesh Metricy, velg

Modes

T N «Element Quality»

Elements
Mesh Metric
Min

2720

Element Quality

Max

Mone
Element Quality
Aspect Ratio

Average

Standard Deviation

Selection Information

Jacobian Ratio
Warping Factor
Parallel Deviation
Maximum Corner Angle
Skewness

Orthogonal Quality

|J Coordinate System:  Glopbal Coordinate System ~ @ | Show Individual and Summary +
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Under grafikkvinduet skal en fa en fordeling av antall elementer og elementkvalitet.

Details of "Mesh"

=I| Statistics -
Modes 14787
Elements 2720
[T = cren cuoity -l
Min 0,65937
Max 0,99806
Average 0,96694
Standard Deviation 4 6783e-002
v
e He20 el \ 2115

2040,00

1600,00

120000

800,00

Number of Elements

400,00

- | R - l

066 070 075 0,80 0,35 0% 095 1,00

000

Element Metrics

Jo nermere et element kommer verdien 1, jo bedre. En stor del av elementene virker til 4 ha
en god kvalitet. Hva som er bra elementkvalitet avhenger av hvert enkelt tilfelle og hvor hoye
kravene til analysen er. En god tilnerming kan vare & se pa «Structural Error» etter at
analysen er lost og ut fra det bestemme om analysen er neyaktig nok.

Det finnes mange mulige mater & vurdere meshets kvalitet pa i ANSYS, men vi gar ikke
videre inn pa det her. Vi sier oss forneyde med resultatet over.

Om vi hadde latt ANSY'S meshe med «default» innstillinger og bare justert «Relevance» og
«Relevance Center» hadde vi ogsa fatt et bra mesh ettersom delen vér er forholdsvis enkel &
meshe for ANSYS. Men, hvis vi hadde hatt smé radier, mer kompliserte kurvede flater etc.
ville «Curvature» antakelig gitt et bedre mesh. Vi far ikke undersekt potensialet til denne
funksjonen videre, men benytter den likevel her da den kan vare gunstig pa modeller med
kurvatur som gjerne er vanlig i en analyse med syklisk symmetri om en akse.

Innfere symmetribetingelser

Siden vi ensker & lage en «Path» i modellen vér og siden dette ikke er stottet med «Cyclic
Symmetry» per dags dato, ma vi ta en omvei. Vi skal benytte APDL kommandoer i
Mechanical.

14. Vi starter med & definere er sylindrisk koordinatsystem i modellen. I «Outline» menyen,
hayreklikk pd «Coordinate Systems» > «Insert»> «Coordinate System.

= ] FIO0e1 (Ag)
Geometry

el nset > Y Coordinate System
] h
(] Statics| dlk Rename (F2)

(:'/"\‘ Analysis Settings
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Gjor sd folgende: 1. «Type» => «Cylin@

Details of "Cylindrical system”

= Definition /

2. «Coordinate Systemy =>
Type Cylindrical
Coordinate System Manual ((Manual))

Coordinate System |D 100,
Suppressed Mo
- Origin
Define By Geometry Selection
Geometry Click to Change

Origin X 0, mm

Qrigin ¥ -6,1232e-014 mm . .
originz o.mm 5. Klikk «Click to
- Principal Axis
s X Change» > «Apply»
Define By Global X Axis
- Orientation About Principal Axis
Auis ¥
Define By Default
+| Directional Vectors
=| Transformations
Base Configuration Absalute

4. (@ ) velg

den angitte flaten.

Vi skal na ha laget et sylindrisk koordinatsystem der z-aksen sammenfaller med sentralaksen
til sylinderskallet.

Klikk en gang for & markere «Coordinate System» (ikke «Coordinate Systems») som er
plassert under «Global Coordinate System» 1 «Outline» menyen. Trykk F2 og gi
koordinatsystemet navnet «Cylindrical System» > tast «Enter». Klikk en gang pa «Cylindrical
System» for & markere, zoom ut i grafikkvinduet og kontroller at koordinatsystemet er som
forventet (figur under). Nér vi tastet inn 100 over er det fordi vi ga koordinatsystemet et hayt
ID- nummer slik at dette ikke skal kunne deles med eventuelle andre koordinatsystemer som
maétte blitt definert. Dette er rent tilfeldig, bare det ikke deler ID med andre
koordinatsystemer.

Z\AX
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15. Vi skal né skrive inn en APDL kommando 1 Mechanical. Hoyreklikk pa «Static
Structural» > «Insert» > «Commands»

. ..... .{% Mesh

= 7E| Static Structurallaic B, EM Transducer

S 7 Anayss Sett L N <> \/. o Load:..
..... .

: .| =f Solve (F3

et / solve (F3) Cummands

16. Skriv inn folgende kommando i «Commands»-vinduet under kommentarene som er
generert automatisk av ANSYS:

FSocom, € CPCYIC BY MaNUAL INEUT

| feom kommandoen ter med kommandoer i ocutput delen.
| Fommentarer etter (!) tas ikke med i output delen.

CECYC, =211, ,100,,10,,0

Forklaring av kommando: CPCYC, for alle frihetsgrader (noder), «default» toleranse for
nodekopling, koordinatsystem 100, ikke syklisk inkrement i radiell retning, 10 grader syklisk
inkrement 1 vinkelretning, ikke syklisk inkrement i z-retning, alle de koblede nodenes
koordinatsystem retter seg inn i forhold til koordinatsystem 100.

17. Nér vi skal koble sammen noder pa hver sideflate, m& meshet pa hver sideflate vere
identisk. Det gjor vi ved & definere en «Match Control».

Hoyreklikk pa «Mesh» > «Insert» > «Match Control»

v e lE
..... A e —© e

""v" _} Update EEl Sizing
"- Contact Sizing
ﬁ Refinement

=5 :}’ Generate Mesh

Preview
Show
| =2 Create Pinch Controls

L3
B8 Face Meshing

3
o

2. Klikk «No
Selection» > «Apply»

18. Videre gjores folgende:

1. (_@). Velg den
angitte flaten.

Details of "Match Control" - Match Centrol
[-| Scope

Scoping Method Geometry Selection
-

High Geometry Selection | Mo Selection
Low Geometry Selection | Mo SeledmnA
| Definition /\
Suppressed Mo / \
Transformation Cyclic / \
\

Axis of Rotation Nun/
—

Control Messgoe

4. Klikk «No Selection»
> «Apply»

3. Velg flaten pa
baksiden som 1 1.

5. For «Axis of Rotation» velg «Global Coordinate System» som er det globale
koordinatsystemet i modellen vir. Meshet kan né forandre seg noe i forhold til det som ble
visti 11. Det er greit fordi innstillingen over tvinger meshet til 4 bli likt pé hver side. Om
en vil justere meshet i ettertid kan en gjore det med «Relevance Center» og «Relevance» og
oppdatere. Vi fortsetter med meshet vi far.
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forhold til kommentaren 1 punkt 5 over.
Grensebetingelser (laster og opplagere)

20. Vi begynner med a definere et friksjonslast opplager pé flensens ende. Hoyreklikk pa
«Static Structural» > «Insert» > «Frictionless Support»

Lil g 1o

gl et

Frictionless Support
| 6} Standard Earth Gravity

Scoping Method | Geometry Selection
Apply Cancel

(| Definition

1D (Beta)

36

Type

Frictionless Suppart

Suppressed

No

LB velg

den angitte flaten.

21. Neste steg er a sette pa kreftene som skal virke pa modellen. Legger pa et trykk pé tankens

innside. Hoyreklikk pd «Static Structural» > «Insert» > «Pressure»
LTI gl \amis Y
I ----- /4 Coordinate Systems

Details of P

[-|Scope

[-| Definition

Scoping Method | Geometry Selection
Apply ’, | Cancel

D (Beta)

33

Type

Pressure

C

Define By

Normal To

Applied By

Surface Effect

AN
>

3. Klikk og skriv inn «3» >
«Enter»

1.(

E ). Velg

Magnitude

3, MPa [ramped) —=—

den angitte flaten.

Suppressed

No

22. Endelokkene gir aksialkraft i tanken. Vi skal sette pd denne kraften, men forst ma vi finne
ut hvor stor den skal vere. I en symmetrimodell som denne ma vi sette pa den faktiske
kraften som virker. Kraften blir da det indre trykket multiplisert med det projiserte arcalet
av endelokket som igjen multipliseres med hvor stor del av tanken trykket virker pa.
Henviser til kapittel 4 1 oppgaven.

10 10
(m-r?)p- 360 (- (1000mm)?) - 3 MPa - 360 = =261799,4 N
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Hoyreklikk pa «Static Structural» > «Insert» > «Force»

LD g, O e

R R . S

Details of "Force”

|=I| Scope
Scoping Method | Geometry Selection
w ApPlY S | Cancel
[=]| Definition
ID [Beta) 40 N
Type Force N .
Define By Vectar / 2- Kllkk
Magnitude 2,618e+005 N [ramped]\ (
Direction Click to Changey \ \ «Apply» T—"
Suppressed Mo /I \ \ 1. (_ @ ) Og Ve]g
. .. den angitte flaten.
) 3. Klikk og skriv inn
4. Klikk

«261799,4» > Enter

5. Endre retningen ved &
klikke pa en av pilene.
Retningen skal veere som

vist pa bildet. Altsé utover.

6. Klikk «Apply» ved siden av «Direction» (samme som 4.)
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Lage «Path»

Er et alternativ og kan hoppes over om dette ikke er onskelig. «Lage Pathy» er aktuelt om en
vil finne resultater langs en sti. Om en ikke er interessert i dette kan dette hoppes over og
videre hente ut / lese av resultater pd vanlig mdte. Fortsett pd avsnittet « Definere resultatery,
men utelat punkt 30.

Hvis en ensker & finne resultater langs en sti (linje eller kurve) kan dette gjores ved & lage en
«Pathy. Stien deles opp 1 et bestemt antall punkter der resultatet hentes ut ved hvert punkt. Vi
onsker & finne den radielle deformasjonen langs den aksielle retningen.

23. Vi starter med a sette inn to koordinatsystemer som skal definere start og slutt pé stien.

(@). Velg kanten pa modellen som vist pé bildet under.

Details of "Coordinate System"

1. Endre «Define By» til

| Definition . «Global Coordinates»
Type Cartesian 7
Coordinate System Program Controlled ..
Suppressed No Vi 2. Skriv inn «1010» ved
=1/ origin - «Origin X» > Enter
Define By Global Coordinate;’/ .
Origin X 1010, mm '
onain ¥ 0. mm 3. Skriv inn «250» ved

m.ﬁq mm ..
Location Click to Change «Orlgln Z» > Enter

Med dette flytter vi koordinatsystemet opp til middelflaten og bort til kanten av flensen.
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24. Na skal vi definere neste koordinatsystem. (@) Velg kanten pad modellen som vist pa
bildet under.

Hoyreklikk pa «Coordinate Systems» > «Insert» > «Coordinate System»

Details of "Coordinate System 2" .
=/ Definition 1. Endre «Define By» til
Tpe Cartesian N «Global Coordinates»

Coordinate System Program Contralled
Suppressed Mo |
[=I| Origin
Define By Global Coordinates —=— - 2. Skriv inn «1010y ved
Origin X 1010, mm L.
Origin ¥ 0, mm RN «Origin X» > Enter
_ -300, mm
Lacation Click to Change
[=I| Principal Axis
Hoig X
Define By Global X Axis

Med dette flytter vi koordinatsystemet opp til middelflaten. Vi har na definert 2
koordinatsystemer og er klare til & lage en «Pathy.

25. Nér vi skal lage en «Path» starter vi med a heyreklikke pa «Model» > «Insert»
«Construction Geometry».

3 sowete Y orncionGeomety

He;yrekhkk s& pd «Construction Geometry» > «Insert» > «Pathy.

(@] Model (C4)
l ----- ABE Geometry

........ '/fi ConstrucisnCanmate,
o LK oo I N

[

Details of "Path" .
=) Definition 1. Tast inn «200» under

Path Type _ Two Points _ _—— «Number of Sampling Points»
Path Coordinate System Global CoordlnatW

Mumber of Sampling Points [l e |
Suppressed Mo ]

[=]| Start .
Coordinate System Coordinate System 2' Velg «Coordlnate Sy@
Start ¥ Coordinate 0, mm
Start ¥ Coordinate 0, mm
Start Z Coordinate 0, mm
Location Click to Change .
e 5 — 3. Velg «Coordinate SystemD
Coordinate System Coordinate System 2
End X Coordinate 0, mm
End ¥ Coordinate 0, mm
End Z Coordinate 0, mm
Location Click to Change

Vi har nd laget en linje med 200 punkter (+ 2 endepunkter) som vi kan plotte deformasjonen
langs.
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Definere resultater

Her definerer vi hvilke resultater vi ensker & fi ut av analysen.

L=

26. Merk «Solutiony B .

27. Klikk pa «Deformation» > «Directionaly.

o —— e e = —

B, Deformation « W4, Strain
ﬁd Total

(o,

| v | B Stress L Energy ~ | B Damage -

o ﬁg Equivalent (von-Mises)
. Maximum Principal
B Middle Principal
28. Klikk pa «Stress» > «Normaly. B, Minimurn Principal
B Maximum Shear

B Intensity

ML o

29. Gjenta 28 , men velg «Maximum Pfincipal»

30. (Kun om «Pathy er laget tidligere), Gjenta 27. og merk «Directional Deformation 2»

1. Sett «Scoping Method»
til «Path»

7] ¥ Solution Information
M3 Directional Deformation

Details of "Directional Deformation”

| Scope C 2. Sett «Pathy til «@
Scaping Methad Path /

Path hd
All Bodies
[=]| Definition
Type Directional Deformation
Orientation X Axis
By Time
Dicnlay Tima 1act he

Vi valgte na den stien vi laget tidligere.

31. Merk «Normal Stress» 1. Sett «Orientationy til

Details of “Mormal Stress" «Z, AXis»
[=]| Scope >

Scoping Method |Geometry Selection

Geometry |AII Bodies
[=l| Definition

Type MNormal Stress

E—— :

By Time

Display Time Last
Conrdinate Svstem Glohal Conrdinate Sustem A

32. «Principal Stress» trenger vi ikke & gjore noe med. . o
B4/ Solution (A6)

33. Hold «Ctrl» tasten inne og merk alle elementene /3] Souton nformation
. \};ﬁ Directional Deformation
som VlSt //ﬁ Normal Stress
/fﬁ Minimum Principal Stress
(] Directional D pere=saca
L

;I Rename Based on Definition

34. Hoyreklikk og velg «Renamed Based on Definition»

109



Vedlegg D

En kan kalle resultatene hva en vil, men trinnet over er et fint og kjapt alternativ.

35. For vi setter i gang med & lose analysen ma vi feste noen «fjerer» i modellen siden den
ikke er tilstrekkelig definert nd som den «sklir fritt» pa flensen.

B L ivimieiededicehieieishenilh el

(?:\: mgem‘; . ° .
7, Frictoniess Support 1. Klikk pa «Analysis

-/ Force Settings» 1 «Outliney.

ﬁm Pressure

| = P T N )T VR

Details of "Analysis Settings”
-|| Step Controls

2. Sett «Weak Springs» til

Number Of Steps 1, O
Current Step Number |1, «LUn»
Step End Time 1,8

Auto Time Stepping | Program Controlled
-1| Solver Controls
Solver Type Frogram CgplZee
Weak Springs On

Vi er né klare til 4 lose analysen.

‘.j Solve -

36. Trykk F5 eller pa toppmenyen. Vent mens ANSYS loser systemet.

37. Det vil antakelig dukke opp en advarsel som vist under.

Text |A550ciati0n
Warning| One or more bodies may be underconstrained and experiencing rigid body motion. We | Project> Model» Static Structural» 5

Det er greit 1 dette tilfellet. ANSYS sier ifra at delen kan ha beveget seg. Det er vi klar over
og vi har festet pd noen fjerer som laser problemet.

Klikk pa det enskede resultatet i «Outline» menyen. Resultatene er vist som fargeplott pa
modellen. Resultatene langs stien vi laget (kun om «Path» ble laget) er tilgjengelig i en graf
under fanen «Graph» helt nederst i Mechanical vinduet med «X Axis — Directional
Deformation — Path — End Time» markert.

Resultatene fra denne analysen er presentert i kapittel 7 i rapporten. Det er definert flere
resultater i den analysen som er brukt i rapporten siden det ville blitt noe omfattende a ta med
alle resultatdefinisjoner her. De er imidlertid definert pd tilsvarende mdte som over.

Som en verifikasjon er et spenningsplott og et deformasjonsplott vist pa neste side slik at en
kan kontrollere om analyseresultatene er riktige. Vaer oppmerksom pé at resultatene kan
variere noen mellom ANSY S-versjoner og PC-er. Resultatet ber vaere innenfor noen prosent
av det som er vist pa neste side.
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A: CPCYC med sveis
Directional Deformation
Type: Directional Deformationd fxis)
Unit: mim

Global Coordinate Systerm

Time: 1
0.6666 Max
062239
257818
053307
0,48975
0,44554 7 T
Y T
040133 i
035712 i G
03129 R vy
0.26869 Min

Deformasjon i x-retning

A: CPCYC med sveis
Maxirnurn Principal Stress
Type: Maxirnurn Principal Stress
Unit: MPa
Tirne: 1

154,25 Max
140,61
126,97
113,33
00,601
86,051
72411

58,77

5,13

31,49 Min

’. 77 77
A A A A A4
Vi oy 'I’-’

Storste hovedspenning «Maximum Principal Stressy
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DEL 2

Som nevnt i starten av seksjonen «Innfere symmetribetingelser», kan vi ikke bruke syklisk
symmetri dersom vi vil ha en «Path» i modellen var fordi dette per dags dato ikke er stottet av
ANSYS. Del 2 er et tillegg som viser et eksempel pa hvordan syklisk symmetri kan anvendes.
Denne kan brukes til & verifisere analysen over da de skal gi sa godt som de samme
resultatene. Del 2 bygger direkte pa Del 1.

1. Folg punkt 1-13. 1 Del 1.
Alternativt kan punkt 1-3. og 5-7. utelates hvis folgende gjores:

Klikk pd «Geometry» og hold museknappen inne. Dra og slipp 1 «Geometry» pa det nye
systemet. Systemene deler nd samme geometri. Gi det nye systemet et passende navn.

- n} -

8 7 Static Structural 1

2 @ Engineering Data +" 4 2 @ Engineering Data +" 4
3 |® Geometry e ‘I—IS i) Geometry v o4
4 g8 Model v 4 @ Model =
5 a Setup F 4 5 a Setup T
6 Solution F 4 6 Salution T
7 @ Results F 4 7 @ Results F 4

3D aksesymmetr Static Structural

2. Vi starter med a definere er sylindrisk koordinatsystem i modellen. I «Outline» menyen,
hoyreklikk pa «Coordinate Systems» > «Insert»> «Coordinate System».

1=l (k] MO0 A}

ﬁ Geometry

B et
------ s > BN oo |
J@ Mes

5-g2] Statics dlb Rename (F2)

ol Analysis Settings

@Gype» til «Cylindrical»

=| Definition ‘ y
Type Cylindrical —

Coordinate System Program Cantrolled

Suppressed No
[=I| Origin

Define By Geometry Selection
Apply \ | Cancel

Qrigin X 0, mm

Qrigin ¥ 0, mm

QOrigin Z 0, mm
[=]| Principal Axis

3. Klikk «Click to
Change» > «Apply»

2. (_@). Velg den
angitte flaten.

Vi har né definert et sylindrisk koordinatsystem som legger grunnlaget for syklisk symmetri
om en akse.
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3. Hoyreklikk «Model» > Velg «Insert» > «Symmetry»

4. Hoyreklikk «Symmetry» > Velg «Insert» > «Cyclic Region»

"""" e LUV L RN T = iy | R 1N )

;Y v I ~ I |

s gkk «No Selection» > «Apply»
e

(=l Scope

Scoping Method | Geometry Selection /

- | Cancel

Apply
High Boundary Mo Selection /

Scope Mode Manual // )

anual
Coordinate System | Coordinate Syy/
Suppressed No

3. (_ﬂ). Velg den 1. (—@)- Velg den
4. Kllkk «NO angltte ﬂaten pﬁ al'lgltte ﬂatel’l.
Selection» > baksiden.

«Apply»

Vi har né definert syklisk symmetri.

6. Fortsett pd punkt 19-22. 1 Del 1.
7. Fortsett pa punkt 26-37. 1 Del 1, MEN UTELAT PUNKT 30, der «Path» velges.

Analyseresultatene i del 1 og 2 ber samsvare, hvis ikke kan det tyde pa at noe er feil. Ved

plotting av resultater i grafikkvinduet viser ANSYS hele 3D modellen.

Som en verifikasjon er et spenningsplott og et deformasjonsplott vist pa neste side slik at en

kan kontrollere om analyseresultatene er riktige. Var oppmerksom pa at resultatene kan

variere noen mellom ANSYS-versjoner og PC-er. Resultatet ber vaere innenfor noen prosent

av det som er vist pa neste side.
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B: Cyclic Symmetry
Directional Deformation

Type: Directional Deformation( Axis)
Unit: mrm

Global Coordinate System
Tirne: 1

0,68376 Max
053181
0.37987
022792
0.075973
-0,075973
022792
-0,37987
-053181
-0,68376 Min

Deformasjon x-retning

B: Cyclic Symmetry
Mazirurn Principal Stress
Type: Maximurm Principal Stress
Unit: MPa
Tirne: 1

158,14 Max
143,76
12939
115,01
100,64
56,263
71,888
57,513
43138
28,764 Min

Storste hovedspenning
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ANSYS Workbench veileder — 2D aksesymmetri

Veilederne er gjort med ANSYS v. 17.2. Tar forbehold om endringer i senere versjoner.
Fremgangsmdten burde likevel kunne benyttes.

April 2017

Modellen i denne veilederen har samme dimensjoner som trykkbeholderen hdndberegnet under
kapittel 4.1. I tillegg er det en kilsveis med a-mal 20mm og vinkelen 45° mellom skall og flens.
Det tas derfor ikke med noen dimensjoner her. Modellen som er benyttet i denne veilederen er
med i det digitale vedlegget. Ellers folger det med en modell uten kilsveis. Veilederen kan
brukes uavhengig av hvilken av de to modellene en velger.

Aksesymmetrisk analyse kan gjores pd flere méter, men her skal vi importere en full 3D modell
og gjeore denne om til en 2D analyse. Alternativet er 4 tegne 1 2D 1 DesignModeler eller &
importere et representativt 2D snitt, men en tilnerming ved & lage en 2D analyse av en 3D
modell kan vaere nyttig og arbeidsbesparende. Modellen er en fullmodell snittet midt pa flensen
(halve flensens tykkelse 1 aksiell retning) og litt lenger enn en dempningslengde (modellen er
ca. 600 mm lang). Ellers er det verdt & merke seg at om en skal importere en del til Workbench,
kan det vaere en fordel om origo ligger i delens sentralakse, noe som kan gjere det enklere &
bearbeide modellen.

0,00 500,00 1000,00 {mrm)
|

|
250,00 750,00
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Alle steg er nummererte. Det er ogsa undernummererte steg. Stegene gér sekvensielt.
Hyva vi skal gjere i denne veilederen:

e Importere en ekstern modell inn i Workbench

e Ekstrahere et 2D snitt fra en 3D modell med DesignModeller
e Starte en 2D analyse i Workbench

¢ Innfore symmetribetingelser

e Meshe modellen

e Definere grensebetingelser

e Lage en «Path» (Alternativt)

e Definere onskede resultater

Nér et symbol stér i parentes som for eksempel dette ( ® ) betyr det til hvilket valgfilter som
skal vaere aktivt. ANSYS aktiverer filteret automatisk hvis valget er entydig, men hvis flere
valg er mulig mé en aktivere riktig filter. I veilederen ma en se til at filteret er valgt
automatisk, eller s mé en aktivere det ved & klikke pa ensket filter.

Importere en ekstern modell.
Vi starter denne veilederen med & importere en modell til Workbench.

1. Start opp ANSYS Workbench.

2. Lagre analysen ved & g til «File» > «Save». Definer onsket navn, for eksempel «2D
aksesymmetri» og lagre 1 en gnsket destinasjon. Det er anbefalt & lagre 1 en destinasjon som
ikke gar over et nettverk, men lokalt pa PC-en nér en skal drive med selve analysen.

3. Videre defineres onsket enhetssystem for Workbench. G4 til «Units» i menyen pé toppen
av Workbench-vinduet og velg som vist under.

Extensions  Jobs  Help

ST (ka,m, s, K, &,N,V)
Metric (ka,m,s,°C,A,N,V)
Metric (tonne mm,s, °C,mA,N,mV)

U.S.Customary (bm,in,s, %, A,Jbf,V) For enkelthet kan det vare greit & vise verdiene 1 enhetene vi har
AT definert.
Metric (ka,mm,s, °C,m&,N,mV)
Hvis ikke de aktuelle enhetene vises i menyen, gé inn pa «Unit
¥ Display Values n Project Units Systems...» og velg enhetssystem derfra.

Unit Systems... K
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4. Trykk pa «Static Structural» ikonet i «Toolbox» menyen og hold venstre museknapp inne
og dra ut til posisjonen vist under i «Project Schematicy eller dobbeltklikk pa ikonet.

| = Analysis Systems
Design Assessment
ﬁ Eigenvalue Buckling

Electric
(] E:(p::licltlDynam\E: -
Fluid Flow (CFX,
@ u! ou (CFX) 3 |‘ Geometry —m
@ Fluid Flow (Fluent) 6 @D Hew Geometry...
~ . 3 Model
Harmonic Response | Import Geometry ”iﬁJ Browse...
ﬁ IC Engine (Fluent) 5 —
() Magnetostatic & Salution 53 Duplicate I& notch_metoden_waloen_tank.x_t
@ Modal 7 9 Results Transfer Data From MNew E ASM.x_t
@' Random Vibration 4 Static Struct Transfer Data To New ﬁ Jacketx_t
iy ResponseSpectrum atic Structurg ﬁ N ot
ég Rigid Dynamics 7 Update SSEMLX_]
P RN TN MR T i Update Upstream Components L& Browse from Repository...
E Static Structural
Refresh
* Bukiilik 1 Reset
- 58
Thermal-Electric
fed Transient Structural Rename
E! Transient Thermal Properties
Turbomachinery Fluid Flow
@ i Quick Help
EComponentSysba‘rs
Add Note
@ Autodyn
&d AladeGen

Endre navn pa systemet ved a dobbeltklikke.
For inn et passende navn pa analysen.

5. Hoyreklikk pa «Geometry» og velg > «Import Geometry» > «Browse...». Finn
destinasjonen til modellen du vil importere. Trykk «Open» nar filen er valgt. I dette tilfellet
velges parasolid filen «Flenset tank m s.x_t».

6. Videre definerer vi materialdataene til modellen.

Properties of Outine Row 3: Structural Steel viX
-
= A B c D [E |
2 @ Engineering Data " 1 Property Veue unit @ m
3| @ Geometry ? 4 N (2) B sotopcastary O
= -
4@ Model 5 7N Derive from Young's Modu... ¥
=
5 @ setp s 8 A young's Moduius E+H5 MPa O
B ;s =
6 |§E Solution s 9 Paisson's Ratio 0, FE05 | 5
= +()
7| @ Resis E 10 Bulk Modulus 1,6667E+05 Pa O
- I — I =

20 aksesymmetr

v

@ A2:Engineering Data X

Dobbeltklikk péd «Engineering Datay i prosjektcellen. I vinduet «Properties of Outline......» og
ved & utvide treet «Isotropic Elasticity», ser vi at E- modulen og Poissons tall stemmer med
verdiene som benyttes i oppgaven. Disse verdiene er standard i ANSYS (Konstruksjonsstal).
Dermed lar vi E =200000 MPa og v = 0,3. Lukk sa fanen «Engineering Data eller velg
«Project»-fanen. Dermed skal vi vaere tilbake i1 «Project Schematic» i Workbench.
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7. Vi starter sd opp DesignModeller. Hoyreklikk pd «Geometry» & A
og velg «Edit Geometry in DesignModeller» = Static Structural

2 g Engineering Data

Geometry
ﬁ Madel
ﬁ Setup
% Solution
9 Results

2D aksesymmetd

BN T RS
RUIEICVRN ] BN A
[

Ekstrahere et 2D snitt fra en 3D modell med DesignModeller

8. Nar DesignModeller har startet opp, skal vi begynne a klargjere modellen. Under er en
beskrivelse av DesignModeller-vinduet

@ A: 2D aksesymmetri - DesignModeler - X

| File Create Concept Tools Units View Help

DEE @[] Do Greo [Jseect 3 5 [MH BB 0~ (M A[]S ¢ & Q6 WA QZE MR +[®6 [0 || B~ e - fir S A fr A

X¥Plane ~ | None -~

</ Generate W9 Shizre Topology [ Parameters

WEdrude  PRRevolve g Sweep @ Skin/Loft

W Thin/Sufoce pBlend v 4 Chamfer @M Siice || @Point B Conversion

| BladeEditor. figimportBGD fEfLoad BGD [:|Load NDF | S FlowPath o Blade o Splitter —JVistaTFExport ' ExportPoints mMStageFluidZone #f SectorCut s ThroatArea @¥ CAD Import + | <25 Preferences
-

P E——— z LA

Tree Outiine
[El-#[8] A: 2D aksesymmetri
vy P XYPlane
“oke ZiPlane ANSYS
¥ YZPlane R17.2
A Import1 Academic

1 0 Parts, 0 Badies

.
grafikkvindu
LSt e
EEEA
=1 Details of Importt ~ . ¥
«Details of......»
Source C:\Users\Eier\Desktop\Mast...\10_grader tankflens.x_t
Base Plane XiPlane ‘/—
Operation Add Frozen 0D — 200 — () E *
Salid Bodies Ves 10,00 30,00
Surface Bodies Yes
Line Bodies MNo v | Wodei view [ Print Preview
“} Import Creation — Click Generate to complete the Import Feature Mo Selection Meter Degree o O]

Klikk pa  ~ "% toppmenyen. Delen vi importerte skal da vises i grafikkvinduet.

En ting som er verdt & merke seg er at ANSYS automatisk velger «x-y» som baseplan nér vi

importer en del. E—— 2

[=l| Details of Import1

Import | Import1

3 Ch\Users\Eien\Desktop\Master_2017\SolidWorks mm

T e >)
e ration: Add Frozen I

Solid Bodies Yes

Surface Bodies Yes

Line Bodies MNo

Simplify Geometry | Mo

simplify Topology |MNo

Clean Bodies MNormal

Refresh MNo

9. Nar vi skal gjere en 2D analyse ma snittet som skal representere modellen ligge 1 det
positive x-y planet. Hvis vi klikker pa «XYPlane» 1 «Outline» menyen vil vi se at dette
ikke er tilfelle for delen vér.
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10. Vi starter forst med & importere delen i et annet baseplan. Hoyreklikk pa ¥ m
«Importl» i «Tree Outline» menyen > Velg E «Edit Selections».
11. Marker v £ N VZPlanc| 1 « Tree Outliney.

12. Klikk pd «Apply» s < o > ] Cancel I
F j Generate

under «Details View» > Klikk pa 1 toppmenyen.

13. Det er fortsatt ikke som vi ensker. Vi mé rotere modellen.
Klikk «Create» lokalisert pa toppmenyen > «Body Transformation» > «Rotate .

Create Concept Tools Units View Help

Body Transformation | ﬂ

14,  Details View a

[=]| Details of Rotate2 .
Rotate Rotatez \/ 2. Klikk «APPID
Preserve Bodies? | Mo
Apply % Cancel
Axis Definition | Selection

Axis Selection MNone
FDS, Angle ”/// ~— IS 3. Klikk «NOIID
5. Klikk «Appl
TR CAPPYY @iv inn «-90» >@

4. Klikk pa det som er Z-aksen slik at
den markeres.

!). Klikk p&4 modellen.

15. Klikk pa 7 Generete

Delen skal nd vaere orientert som vi ensker (som pa figuren under).

0000/ 0500 & 1,000 (m)
0,250 01750
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16. Neste steg er & dele modellen. Klikk «Create» > Velg | create Concept Tools Units Vi

«Slice» pa toppmenyen. [ siee

17. Klikk pé =7 ﬂ‘ 1 «Tree Outline» > Klikk «Apply» ved siden av «Base Plane»
som er lokalisert under «Details View».

Apply Cancel

18. Klikk :}' Generate
Delen er né delt i xy-planet

19. Forleng treet under «2 Parts, 2 Bodies» 1 «Tree Outline». Hoyeklikk pa den gverste
«Solid» > Klikk «Supress Body».

,.-ﬁ 2 Parts, 2 Bodies

3 “g . ‘g Hide Body (F9)
v ':E:' Hide &ll Other Bodies (Ctrl+ FS)

Vi skal nd sitte igjen med den ene halvdelen.

& Thin/Surface

20. Klikk pa pa toppmenyen.
Details View 1. Sett « Selection Type» til «Faces to
[=|| Details of Thin2
Thin/Surface Thin2 - Keep»

Selection Type Facesto Keep™ - .

Geometry Not selected _—— 4. Klikk pa «Not Selected» ved «Geometry» >
Direction Inward \ «Apply».

W FO1, Thickness (=0} [ .

Preserve Bodies? Mo \

2. Skriv inn «0» ved
«Thicknesss»> Enter

_@). Velg den angi@

Klikk :} Generate
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Vi er na ferdige med a lage 2D flaten til analysen. Vi skal na ha et 2D snitt i xy-planet som pa
figuren under.

21. Lagre ved a trykke pa E og lukk DesignModeller.

Vi skal né veaere tilbake 1 «Project Schematic» Workbench. Neste steg er & definere at dette
er en 2D analyse.

MERK: En ma ikke starte Mechanichal for 2D innstillingene er definert. Det er ikke mulig &
endre innstilingene etter at Mechanical har startet. Det er altsd ikke mulig & bytte til 2D
analyse dersom en starter med en 3D analyse.

Klikk pa «View» i toppmenyen i Workbench. Undersgk at det er haket av pd «Properties»,
hvis det ikke er det, klikk for 4 hake av.

Tools Units  Extensions

22. Klikk en gang i «Geometry» cellen for & markere den.

Properties of Schematic A3: Geometry

= Advanced Geometry Options

2 | & Engineering Daty/ + P 2 Analysis Type DA

j ?Ei::!h'? \;{ 13 Compare Parts On Update | No / \\

El ﬂ Setup 7.

6§ Solution \7 . 1. Sett «Analysis Type» til 2D i

7 @ Results AN «Properties of Schematicy -
20 aksesymmetn vinduet

23. Dobbeltklikk pd «Model» for a starte Mechanical.

Vi skal nd ha startet en 2D analyse i Mechanical.
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Innfere symmetribetingelser

24. Det forste vi gjor ndr Mechanical har startet, er & definere enhetssystem. Mechanical har
samme oppbygning som DesignModeller-vinduet vist i punkt 8, men «Tree Outline»
heter her «Outline.

Klikk pa «Units» 1 toppmenyen og velg som vist under.

Metric (m, kg, N, s, V, &)
Metric (e g dune

A= A A A A A H HTm
o e L

Metric (mm, kg, N, s, mV, mA}

VIETTTC LTTTTTT, Loy
Metric (mm, dat, N, 5, mV, mA)
Metric (um, kg, M, s, V, mA)

U.S. Customary (ft, lbm, Ibf, °F, 5, V, A)
U5, Customary (in, lbm, Ibf, °F, 5, V, &) :tm-e,-:m

+ Degrees > —r

Radians

LY

v rdis -1 I =
RPM

O e ]
P a x o

|7 Celsius (For Metric Systems) T I Rt (o, V3 L&, ) Do o Coton

Kelvin (For Metric Systemns)

25. Videre definerer vi symmetribetingelser. Klikk en gang pa «Geometry» for & merke denne
1 «Outline» menyen (samme sted som «Tree Outline» i DesignModeller).

& Project
= @ Model (A4} | Definition “
_____ ﬁ 3 Source Ci\Users\Eier\Desktop\Master_2017\Ansys\Veileder2_files\dpO\SYS\DM\S. .
----- ,1\ Coordinate Systems Dpe Desionifodeler
o Length Unit Meters
------- _j@ Mesh Element Control | Program Controlled
Display Style Eod
Boundg 1. Sett «2D Behavior» til «Axisyrnm@
Properties T

Meshe modellen

26. Marker /B 1 «Outline» menyen.

[=I| Display
Display Style poaycolor _— 1. Sett «Element Midside Nodes» til
2| Defaults / . .
Physics Preference Mechanical \ «Kept»' ANSYS g-]ﬂr egenthg_ dette
Relevance 0 N automatisk. Men for & vare sikker.
Shape Checking Standard Meg;/
Element Midside Nodes Kept — |

2. Utvid « Sizingy.

<" ize Fundtion Cunvature Tast inn «5» ved «Max Face Size»
Enable Size Field (Beta) |Mo \
Relevance Center Coarse \ > Enter
Initial Size Seed Active Assembly )
Smoothing Medium
Span Angle Center Coarse
Curvature Normal A... Default (30,0 %)
Min Size Default (3,20160
Max Face Size 5.0 mm ~—
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Klikk ¥ YPdat®  Dermed genereres meshet.

I N T L O e L T i

Dette meshet burde vare fint nok til analysen. Hvis vi under «Details of Mesh» scroller ned
og utvider «Statistics» og setter «Mesh Metric» til «Element Quality» far vi ut felgende:

Details of "Mesh"

Defeature Size Default (2,40120 mm) ~
Minimum Edge Length 20,0 mm
|#| Inflation
{¥| Advanced
|=| statisties
Modes 2247
] Elements 658
| [T e cuaity -l
1 Min 0,79372
Max 1.
Average 0,9911
Standard Deviation 2,2344e-002 v
Mesh Metrics

Controls

- [—o—Tis & Quads

£

§

E 577,00

& 400,00

=

=]

5 200,00

=

So00 —— ——
2 079 0,84 0,88 0,92 0,96 1,00

Element Metrics

Jo nermere 1 vi kommer, jo bedre. En stor del av elementene virker til & ha en god kvalitet.
Hva som er bra elementkvalitet avhenger av hvert enkelt tilfelle og hvor heye kravene til
analysen er. En god tilneerming kan vere 4 se pd «Structural Error» og ut fra det bestemme
om analysen er ngyaktig nok. Det finnes mange mulige méter & vurdere meshets kvalitet pa i
ANSYS, men vi gar ikke videre inn pé det her. Vi sier oss fornayde med resultatet over.

27. For 4 teste og visualisere den aksesymmetriske formen kan vi lage en 3D representasjon
av modellen. For & gjore det m4 vi tilbake 1 Workbench. Minimer Mechanical-vinduet og
ga til Workbench-vinduet hvis det ikke allerede er apent.

28. P& toppmenyen velg «Tools» > «Optionsy.

29. Velg «Appearance» i sidemenyen i «Options»-vinduet.

n Options

- Project Management

i Regional and Language O ptions
- Graphics Interaction

i Journals and Logs

Project Reporting
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. ) ¥ Beta Options ) )
Scroll helt ned pé den hoyre siden og merk av hvis den ikke allerede er

merket. Trykk «OK».

30. Hent opp Mechanical-vinduet igjen.
31. Hoyreklikk pd «Model». Velg «Insert» > «Symmetry».

=] Project |_
B [“E-l 5.

----- /& L] 5 Nares selector

‘/‘;%‘ :}’ Solve (F5) f?/‘ Construction Geometry

= 79 =} Export CAERep Files (Beta) @il Virtual Topology

3] 7 Abandon RSMlobs (beta) ] symmety

Details of "Symmetry”
[=1| Graphical Expansion 1 (Beta) C

1. Sett «Type» til «2D AxiSymmetric»

Num Repeat 7 S~ under «Graphical Expansion 1»
_ 2D AxiSymmetric

LAg 10, ¢

Coordinate System | Global Coordinate System

32. Klikk pi 88

Vi far en tredimensjonal fremstilling med 36 seksjoner pa 10°. Dette ser ut til & stemme med
hva vi ensker & modellere.

Grensebetingelser (laster og opplagere)
33. Vi setter s pa et friksjonslast opplager «Roller Support» ved flensens ende.

Hoyreklikk pa «Static Structural» 1 «Outline» > Velg «Insert» > «Frictionless Support»

= 7EI e — .
R T - G

Details of “Frictionless Support” 1
=l| Scope
Stoping Method | Geometry Selection
Apply 4 Cancel
= Definition //
ID (Beta] 3 //
Type Frictionless Suppy/ /
Suppressed ¥ 1. (@). Velg den angitte

2. Klikk «Apply».
kanten.
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34. N4 skal vi legge pd belastning. Heyreklikk péd «Static Structural» > Velg «Insert» >

«Pressure»
222
o ¢ Analy Insert "IN prescure
b FEL Frictio e B
Details of "Pressure”
[=l| Scope
Scoping Method | Geametry Selection
Apply ~—— I Cancel
[=)| Definition
D (Beta) 40

Type Pressure / .
Define By Normal To k 2. Kllkk ((Apply)).
Applied By Surface Effect

Magnitude 3, MPa (ramped) N ——

Suppressed No \

|

|

Klikk og tast inn «3» >
Enter.

35. Videre definerer vi kraften fra endelokkene. Vi legger pa hele kraften som virker pa 3D
snittet vi modellerer i 2D. Kraften blir da det indre trykket i tanken multiplisert med det
projiserte arealet av endelokket. Henviser til kapittel 4.1.

(m-7r?)-p= (r-(1000mm)?) -3 MPa = 9424778 N

L. ( @). Velg den

angitte kanten.

Heoyreklikk pa «Static Structural» > Velg «Insert» > «Force».

o T e

1. ( JE). Velg den

angitte kanten.

Details of "Force”
(| Scope

Scoping Method | Geometry Selection
= Definition 2. Klikk «Apply».

ID [Beta) 44

Type Force

Define By ComponeK

Coordinate System | Global Coordmm\

¥ Component |0, M [ramped]
¥ Component —9,42485+NN framped)

Suppressed Mo

3. Sett «Define By» til
«Components»

4. Klikk ved «Y
Component» og tast inn
«-9424778» > Enter.

Vi har né definert alle kreftene som virker pd modellen.
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Lage en «Path»

Er et alternativ og kan hoppes over om dette ikke er onskelig. «Lage Pathy» er aktuelt om en
vil finne resultater langs en sti. Om en ikke er interessert i dette kan dette hoppes over og
videre hente ut / lese av resultater pd vanlig mdte. Fortsett pd avsnittet « Definere resultatery,
men utelat punkt 40.

Vi skal lage en sti vi kan plotte resultater langs. Vi ensker & plotte den radielle deformasjonen
langs middelflaten i den aksielle retningen.

36. Hoyreklikk pd «Coordinate Systems» > Velg «Insert» > «Coordinate System»

Lid g g e g

-
------- /@ Symmetr
"""" A Mesh
Details of "Coordinate System" Jil
[=]| Definition
Type Cartesian
Coordinate System Program Controlled
Suppressed No
[=I| Origin
Define By Geometry Selection
Geometry Click to Change
Origin X 0, mm \
Origin ¥ 0, mm \
=/ Principal Axis \
Axis [x | \
Define By |GlobaIXAx|s l \
=/ Orientation About Principal Axis | \
Axis [v | \
Define By | Default ‘ \
Directional Vectors |
[=1| Transformations

1.( .). Velg det
angitte hjernepunktet.

2. Klikk «Click to Change» >

«Apply»

Fortsatt i Details of «Coordinate System» vinduet.

Vi maé flytte koordinatsystemet opp til middelflaten og videre til der skallet er festet til
flensen.

|
[=/| Definition I
Type Cartesian
Coordinate System Pragram Controlled / 3. Sett «Define By» tll
Suppressed Mo / .
S[orgin «Global Coordinates».
Define By |Global Coordinates —_—
Origin X 1010, MM ~——
550, T
Location Clic] nge

4. Klikk og tast inn «1010» >
Enter.

5. Klikk og tast inn «550» >
Enter.
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37. Hayreklikk pd «Coordinate Systems» > Velg «Insert» > «Coordinate Systemy.

Lt g e e g

e Aw
j@ Symmetr
e B Mesh

2. Klikk «Click to Change» >

1.( .). Velg det

«Apply» . .
PPLy angitte hjernepunktet.

Details of "Coordinate System 2" b
=|| Definition /

Type Cartesian /

Coordinate System Program Ce /

Suppressed No /
=) Origin /

Define By Geometry /étiun

Geometry Click to Ché (nge

Origin X 0, mm

Crigin ¥ 0, mm

Fortsatt i Details of «Coordinate System 2» vinduet. Ogsa dette koordinatsystemet ma flyttes

opp til middelflaten 1 skallet.

Detals of "Coordinate ( 3. Sett «Define By» til
[=I| Definition .
e Cartesien . «Global Coordinates.
Coordinate System Program Controlled
Suppressed Mo
= Origin
Define By Global Coordinates —_—
o T 4. Klikk og tast inn «1010»
|Lo(at\on |Clickto Change \ > Enter

38. Da skulle vi veere klare til & definere stien. Hoyreklikk «Model» > Velg «Insert» >
«Construction Geometry»

g Mamed Selection

‘ﬂ Construction Geometry

Hoyreklikk «Construction Geometry» > Velg «Insert» > «Path»

=] Definition . .
Patn ype v paints ~ 1. Sett «Coordinate System» til
Path Coordinate System Global Coordinate System ( .

Humber of Sampiing Points |47, N «Coordinate System»
Suppressed Mo

= 31:: I —

Coordinate System Coordinate System . X
St Coordnete [0, mm 2. Sett «Coordinate System» til
Start ¥ Coordinate 0, mm ( .

jLoation Clik o Chenge —— «Coordinate System 2»
Coordinate System Coordinate System 2 i
End X Coordinate 0, mm
End Y Coordinate 0, mm
Location Click to Change

Vi har na definert en «Pathy, altsa en sti.
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Definere resultater

Her definerer vi hvilke resultater vi ensker & fi ut av analysen.

Klikk «Deformation» (ved toppmenyen) > Velg «Directionaly.

| %, Deformation ¥, Strain -
o,

Sjekk at «Orientation» er satt til «X Axis» under Details of «Directional Deformationy.

| Orientation | Auis

40. (OBS, Alternativ kun hvis «Path» er laget), Gjenta 39.

=/ Scope — 1. Sett «Scoping Method»

Scoping Method | Path til «Pathy
_ Path —
Geometry All Bodies ]
[=]| Definition \ :
Type |Dired:iona| Deformation ( 2. Sett «Path» tll @
Crientation | X Axis

41. Klikk pa «Solution» """ /’. Solution (A6)

Klikk «Stress» > Velg «Maximum Principal»

» W Energy ~ | % Damag

"
| T —
42. Gjenta 41. , men velg «Normal» |ﬂ_

Sett «Orientation» til «Y Axisy» under Details of «Normal Stress»

Orientation | ¥ s

43. Hold Ctrl inne og marker alle alternativene som vist under. Hoyreklikk og velg «Rename
Based on Definition».

..... ;- Solution (A6)
s ;[11 Solution Information

_/ﬁ Directional Deformation
------- /ﬁ Directional Defy
: Maximum Prirc
- ¥ Irormal Stress

B Solve (F5)
ﬂ Rename Based on Definition
‘Multiple Selection”

En kan kalle de ulike alternativene hva en vil, men alternativet vist ovenfor er et godt og raskt
alternativ. Vi skulle da vere klare til & lose analysen.

Zj Solve

44. Trykk F5 eller T pa toppmenyen. Vent mens ANSYS loser systemet.
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45. Klikk pé det enskede resultatet 1 «Outline» menyen. Resultatene er vist som fargeplott pd
modellen. (Dersom Path ble laget) - Resultatene langs stien vi laget er tilgjengelig i en
graf under fanen «Graph» helt nederst i Mechanical vinduet med «X Axis — Directional
Deformation — Path — End Time» markert.

Vi far né visning som en 3D modell pa grunn av aktiveringen av 3D visning over.

Hvis vi kun vil undersegke 2D snittet hoyreklikk pd «Symmetry» og velg «Delete» > klikk
«Yes/Jax.

%ﬁ- Insert r

- /=] static
mAAX

Om en vil ha denne visningen tilbake kan en definere den pd nytt som vist tidligere.

Det kan hende at en ma tvangsoppdatere meshet om en vil ha tilbake 2D snittet med «Mesh»
markert. Hoyreklikk «Mesh» og velg «Force Update Mesh State (Beta)".

i
MR o bpomeven st )|

Resultatene fra denne analysen er presentert i kapittel 7 i rapporten. Det er definert flere
resultater i den analysen som er brukt i rapporten siden det ville blitt noe omfattende a ta med
alle resultatdefinisjoner her. De er imidlertid definert pd tilsvarende mdte som over.

Som en verifikasjon er et spenningsplott og et deformasjonsplott vist under slik at en kan
kontrollere om analyseresultatene er riktige. Var oppmerksom pé at resultatene kan variere
noen mellom ANSY S-versjoner og PC-er. Resultatet ber vare innenfor noen prosent av det
som er vist pa neste side.
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Vedlegg E

A: 2D aksesym metri med sveis

¥ Bz - Directional Deformation - End Tirme
Type: Directional Deformation (X &es)

Unit: rrm

Global Coordinate Systern

Tirme: 1

‘B 0,66658 Max
0,62255

|| 57852
|| 053449
| 040045
44642
| 040239
| 035836
0,21423
LI 27029 Min b

Deformasjon i x-retning

A: 2D aksesym metri med sveis
Maxirmurn Principal Stress
Type: Maxirnurn Principal Stress
Unit: MPa

Tirme: 1

. 154,25 Max
139,51

F— 124,76
L 110,01
—{ 95,265
— 80318
— £5,771
L1 51004
16,277
21,529 Min

Storste hovedspenning
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F  Utdrag fra DNVGL-RP-C203 - Edition April 2016 side 50-51.
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If the highest S-N curve for base material (B1 or the HS curve in [D.1]) is used, one may include an
additional SCF depending on transition radius. Guidance can be found in Petersons Stress Concentration
Factors, see /15/, or alternative a fine mesh finite element analysis is recommended.

(In a finite element analysis the combined effects of notch and bending due to thickness transition are
included).

For hot spot B:

Stress concentration at hot spot B (Figure 3-13)

606 30
SCF = ]+—t;e*0’e'7 cosy+—e /P

t 7V’ t (3.3.9)
1+(j

For hot spot C:

Stress concentration at hot spot C (Figure 3-13)

606
SCF = 1-— ;e"“e'y cosy
t (T]ﬂ (3.3.10)
I+ —
t
Outside 4
-1 /Hot Spot A

‘Hot Spot B
/

O nominal

I L
}

Inside T 5 \\\

L1 L2 N

[ Neutral
| axis

YYVYVYYVY

‘Hot Spot C

A

Y
A

Figure 3-13 Geometry with thickness transition away from the butt weld

3.3.8 Stress concentration factors for stiffened shells
The stress concentration at a ring stiffener can be calculated as

SCF=1+ % for the outside of the shell

o
0.54 o
SCF =1—-—— for the inside of the shell (3.3.11)
a
s 1.56t+/rt
Al"
where
A, = area of ring stiffener without effective shell

radius of shell measured from centre to mean shell thickness
thickness of shell plating

r
t

Due to less stress on the inside it is more efficient to place ring stiffeners on the inside of shell, as compared
with the outside. In addition, if the shell comprises longitudinal stiffeners that are ended, it is recommended
to end the longitudinal stiffeners against ring stiffeners at the inside. The corresponding combination of
geometry on the outside gives a considerably larger stress concentration.
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The SCF = 1.0 if continuous longitudinal stiffeners are used.
rty

(1-v)

In the case of a bulkhead instead of a ring, A, is taken as

where t is the thickness of the bulkhead.

Deformed shape

Figure 3-14 Ring stiffened shell

3.3.9 Stress concentration factors for conical transitions

The stress concentration at each side of unstiffened tubular-cone junction can be estimated by the following
equations (the SCF shall be used together with the stress in the tubular at the junction for both the tubular
and the cone side of the weld):

tano

0.6t,/D.(t+t
SCF=1+ t;(C) (3.3.12)

for the tubular side

0.6t,/D (t+t
SCF:1+#tana (3.3.13)

2
c

for the cone side

where
D; = cylinder diameter at junction (Dg, D)
t = tubular member wall thickness (tg, t|)

e
o
|

= cone thickness
the slope angle of the cone (see Figure 3-15)

]
I

For conical connection with typical cone angles used in design of jacket structures it is normal practise to
place the thickness transition in the cone (with thicker cone than tubular) on the outside of the large
diameter junction and on the inside of the smaller diameter junction. Then it is not normal practise to
consider the effect of the thickness transition on stress concentration at these junctions.

In design of large diameter structures like monopiles it is observed that in some cases the thickness
transition in the cone section has been placed on the inside of the large diameter junction. In such a case
the additional stress concentration due to the thickness transition needs to be added to the stress
concentration for the conical transition. It is thus recommended to place the thickness transition in the cone
(with thicker cone than tubular) on the outside of the large diameter junction and on the inside of the
smaller diameter junction; see also /103/ for background.
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12

SMF

Number of tests

Figure F-11 SMF factor as function of confidence, standard deviation and number of test specimens with test
data in reversed order as compared with Figure F-10

F.8 Comm. 2.10.3 Fatigue analysis of pipes and cylindrical tanks
subjected to cyclic internal pressure

The following sections can be used for fatigue assessment of pipes or cylindrical tanks used for
transportation of gas subjected to low cycle fatigue from loading and unloading of content. The following
sections give stress concentration factors for thickness transitions at girth welds and at ring stiffeners/
supports. It also gives stress concentration factors for the longitudinal welds (or seam weld) due to out-of-
roundness of pipes and cylindrical tanks. For very long welds the fatigue capacity is considered to be
reduced due to a system effect (The longer the weld is, the larger is the probability that there is a significant
defect that can initiate a fatigue crack). The fatigue capacity for long welds can be accounted for as
described under System effects in [F.5].

Tapered thickness transitions

For tapered thickness transitions in pipes and cylinders as shown in Figure F-12 the bending stress over the
wall thickness at the weld is mainly due to the axial stress in the pipe wall. This means that at thickness

transitions the stress concentration factors presented in section [3.3.7] can be used directly together with
the nominal stress in the pipe wall for calculation of hot spot stress at the weld. Nominal stress in the pipe
wall due to global bending moment can be calculated based on section modulus of the mid wall pipe section.

Figure F-12 Tapered thickness transition in pipe or cylinder
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Thickness transitions with step in thickness

A transition with a step in thickness from t; to t, in a pipe or cylinder as shown in Figure F-13 is considered.
It is assumed that the radius of the pipe or cylinder r » t;. The stress due to the end cap pressure is
calculated as:

o =£L (F.8-1)

The total stress at the inner side and the outer side is calculated as:
o,=0,%0, (F.8-2)

This equation can also be written as:

o

a

o,=0, (1 iﬂJ =0,SCF (F.8-3)

where the stress concentration factor for the inner side is:

ScF=1+2"" 1 3 (—ttlj (F.8-4)
v -V 2

and the stress concentration factor for the outer side of the pipe is:

scr=1-2"Y 32 . (F.8-5)
y V1-v t,

The yis defined as:

2(t2'5+12'5) ¢\ Y i
:ﬁ 14 2L + 1 -1 (F.8-6)

Figure F-13 Thickness transition in pipe or cylinder

Ring stiffeners at supports in storage tanks and at flange connections in risers

A ring stiffener in a cylinder as shown in Figure F-14 is considered. This applies also to a bolted flange
connection that is frequently used in risers for oil and gas production, see Figure F-15 where the most
critical hot spot is found at point B.
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The stress concentration at a ring stiffener is obtained as:

\/5(2 -v) 1
Vi-v?: B
where the plus sign applies to the inner side and minus to the outer side. This stress concentration includes

effect from internal pressure and end cap pressure. It is to be used together with the nominal stress acting
in the axial direction of the pipe wall due to end cap pressure.

SCF =1% (F.8-7)

B is defined as:

’B:1+M

(F.8-8)
Ar%B(l—vz)
With v = 0.3 for steel the expression for b becomes:
1.56¢t\/rt
yij :1+—\/— (F.8-9)
Ar
and the stress concentration factor for the inner side becomes:
3.087
SCF =1+——— (F.8-10)
B
and the stress concentration factor for the outer side becomes:
3.087
SCF:I—T (F.8-11)

Due to the notch of the weld itself the fatigue strength of the weld at the ring stiffener itself becomes less
than for the other shell side. As the stress is lesser on the outside than at the inside it is thus recommended
to place ring stiffeners on the outside of a shell structure subjected to internal pressure. This is a different
conclusion from that of ring stiffeners in tubular members subjected to pure external axial force, see /25/.

Deformed shape

Ay
N it
— \\\\\ _T — e
-~ = T
l
2r
PYIIIITHI I
T
,,,,,, .
Figure F-14 Ring stiffener on cylinder with internal pressure
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Figure F-15 Section through bolted flange connection

Longitudinal welds with bending stress over the pipe wall resulting from out-of-roundness of fabricated pipes

The out-of-roundness of fabricated pipe elements results in increased stress due to a bending moment over
the wall thickness, see Figure F-17. The eccentricity due to out-of-roundness is a function of tension in the hoop
direction of the pipe. This eccentricity is reduced as the internal pressure is increased and the hoop tension is
increased. Thus the bending stress over the wall thickness is a non-linear function of the internal pressure.

It is assumed that the out-of-roundness results in an eccentricity & without any hoop tension force from
internal pressure.

In terms of out of roundness the equation for stress concentration factor can be derived as:

SCF =1+ Lstj‘;‘mtanh(/ll) (F.8-12)

where the out of roundness is defined as dpor = dmax- dmin, | = #d/8 and / which is a function of the
membrane hoop stress oy, is defined as follows:

1= 129, (F.8-13)
Et?

Tolerance requirements for pipelines are given in DNVGL-ST-F101.

Inflection point

/

I=pd/8
d \ - pose
o
Maximum bending |
moment

Figure F-16 Section through pipe showing out-of-roundness and analysis model

F.9 Comm. 3.3 Stress concentration factors

See “An Analytical study of Stress Concentration Effects in Multibrace Joints under Combined Loading”, /9/
, for further background on this procedure of calculating a resulting hot spot stress from superposition of

stress components. See /2/ is the main reference for stress concentration factors for simple tubular joints.
Refrence is also made to see /85/ for analysis of T-joints.

The formula for SCF at a tubular butt weld can be outlined based on theory for thin walled structures, see
/25/, /85/.
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