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Resumo

Para o melhor funcionamento de turbomaquinas existentes nas industrias de
processo torna-se imprescindivel a avaliacdo de sua condigcdo em suas etapas de
partida, operacdo e parada. Cabe ao usuario buscar o conhecimento apropriado,
além de dispor de estratégias de manutengdo para assegurar 0 aumento da
disponibilidade. O desempenho das turbomaquinas pode ser afetado por anomalias
hidraulicas e aerodinamicas, que podem fazer com que seu funcionamento nao
represente a condicao real. O presente trabalho trata as anomalias aerodinamicas
cladssicas e as técnicas de analise de vibragcdo para estes fendbmenos, com énfase
em um estudo de caso de identificacdo de “surge” num compressor centrifugo por
analise espectral de vibracao.
Palavras chave: Ressonancia. Surge. Stonewall.

1 Introducéo

Na busca de maior produtividade e competitividade, a produgdo mecanizada e
automatizada tem garantido produtos de melhor qualidade, em grandes volumes e a
custos reduzidos. Maquinas com maiores poténcias e velocidades, além de mais
caras, tornam-se cada vez mais necessarias. Tais maquinas e processos somente
podem produzir com as caracteristicas de qualidade exigidas se conseguirem
desempenhar suas fungbes basicas de forma constante, sem afetar a seguranca
humana e a integridade ambiental. A qualidade dos produtos depende, cada vez
mais, do bom funcionamento dos equipamentos e das instalagcbes de producao.
Essas preocupagbes tém afetado significativamente a tarefa da gestdo industrial,
resultando em busca intensa da aplicacdo de novas tecnologias, metodologias e
filosofias.

Falhas dessas instalacfes podem ter as mais variadas consequéncias. Se em
alguns casos 0 prejuizo resultante ndo passa do custo de manutencdo do
equipamento, em outros pode chegar a comprometer a lucratividade da empresa
devido a perdas de producéo, acidentes e agressdes ambientais.
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2 Classificacao das turbomaquinas

As turboméquinas podem ser de varios tipos e servir para varias aplicagdes
industriais. A maneira mais simples de classifica-las esta ilustrada na figura 1,
abaixo.
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Figura 1 — Classificagcdo das Turbomaquinas (Fonte: Juliani, 2003)

Neste trabalho, sera dada énfase as “turbomaquinas dindmicas” que
consomem energia em plantas Quimicas e Petroquimicas.

2.1 Principio de funcionamento das maquinas de flu  xo dindmico

As méaquinas de fluxo do tipo “Dindmicas” sdo aquelas em que o intercambio
de energia entre o fluido e o eixo ocorre por transferéncia de energia “cinética”, e
essa é transformada para energia de “pressdo” e vice-versa, por meio da variacdo
das areas das secdes de escoamento do fluido.

2.1.1 Ventiladores

De acordo com Macintyre (1997), os ventiladores sao designados maquinas
turbodinamicas e estudados conforme sua aplicacédo a fluidos incompressiveis, uma
vez que o grau de compressao verificado é extremamente pequeno, ndo sendo ideal
analisa-los como maquinas térmicas. Existem varios critérios para classificar os
ventiladores:

— Através do nivel energético de presséo até 1,0 kgf/cm?;

— Pela modalidade;

— Segundo as formas das pas;

— Por numeros de entradas de aspira¢ao no rotor;

— Pelo numero de rotores, sendo o de simples estagio o caso mais usual.

— Razéo de compressao Rc < 1,3.

2.1.2 Sopradores

Os sopradores tém como objetivo transferir para o fluido a maior parte de
energia aplicada no eixo do rotor. O aumento de energia massica se traduz por um
aumento de pressao estatica e dinamica de acordo com o tipo de maquina e ponto
de trabalho. Esta transferéncia acompanha um aumento de temperatura que
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depende da taxa de compressdo, do rendimento, da natureza do fluido, da
temperatura inicial e do eventual resfriamento da maquina.

Séo classificados como centrifugos ou axiais e a pressao de trabalho € de
acordo com a relagcado de compresséo:

-13>Rc<2.

2.1.3 Compressores centrifugos

Chamados de turbo compressores sao indicados para movimentacdes de
grandes volumes, a baixa ou média razdo de compressdo. Os compressores
centrifugos ou radias como também s&o conhecidos, em fungéo das diferencas entre
seus principios de funcionamento, as caracteristicas construtivas diferem bastante
uma das outras proporcionando aplicacbes diferentes quanto as faixas de vazdao,
pressdo de succéo e descarga, sendo a faixa de utilizagdo compreendida entre:

— Presséao de descarga maxima — 100 a 700 bar;

— Vazéo de succdo — 3,3 Mm*h a 330 Mm?/h;

— Razao de compresséao por estagio —, Rc > 2 a 4,5.

3 Anomalias aerodinamicas
Antes de qualquer discussao, trés definicbes serdo apresentadas de modo
que ndo haja confusdo quanto a interpretacdo dessas condigdes.

3.1 “Surge”

O *“surging” ou “surge” é um fendmeno caracterizado pela instabilidade do
ponto de operagédo. E um fenémeno que nio depende somente da maquina, mas de
todos os componentes do processo, tais como tubulacbes, vasos de presséao,
vélvulas, volume, etc. (MARTINS & AFFONSO, 2009).

De acordo com Juliani (2003), o “surge” acontece exatamente quando a
pressdo de descarga que o gas adquire na saida do difusor ndo € suficiente para
vencer a pressao existente no meio seguinte, ocorrendo a frenagem da corrente de
gas mesmo com o rotor girando. Instantaneamente, ocorre turbilhonamento do gas
dentro dos estagios iniciando-se o seu refluxo para a succao, sendo entdo definido
como a condicdo de operacdo em que ocorre reversdao de vazdo de gas no
compressor, progredindo no sentido inverso, saindo pela sucgéo. Uma vez dissipada
a pressao de descarga, as condicdes de fluxo se normalizam e a maquina volta a
operar normalmente. Esse processo se repete muitas vezes num curto espaco de
tempo. Se a vazao nao se normalizar, o fenbmeno se mantém. O intervalo de tempo
varia de caso para caso, porém, ndo passa de fracdes de segundos, fazendo com
que o compressor oscile e trepide com violéncia, gerando ondas sonoras
caracteristicas.

Um compressor que entrar em “surge” permanecera nessa situacao até que
uma acdo externa modifique as condigcbes do sistema e permita que o fendmeno
seja interrompido (MARTINS & AFFONSO, 2009). Esta acdo compreende em reduzir
a pressao de descarga ou alterar a rotagcao para uma nova condicdo de equilibrio.

O “surge” acontece quando um compressor ndo € mais capaz de
desempenhar sua funcdo quando submetido a condigBes operacionais criticas, ou
seja, baixo fluxo ou alta relacdo de pressao (MARTINS & AFFONSO, 2009).

Tal fendbmeno é bastante prejudicial e necessita ser evitado a qualquer custo.
Quando um compressor “entra em surge”, as pressdes e vazdes do gas pulsam
erraticamente, o rotor ou rotores, entra em vibragdo anormal e a intensidade de ruido



pode atingir niveis assustadores, além de se verificar que as temperaturas de
succgao elevam-se consideravelmente.

De acordo com Juliani (2003), a partir da compreensdo de como e por que 0
“surge” ocorre, fica facil entender a importancia de se saber em que condi¢cbes ele
acontece para um determinado compressor. A regido de funcionamento estavel &
definida por duas linhas descritas no mapa de performance da figura 2: a linha de
“surge” e a linha de “stonewall”, ou choque. Conhecendo-se sua linha, pode-se
determinar a curva de prote¢do ao “surge” e o “range” operacional do compressor.
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Figura 2 — Mapa de performance (Fonte: Nebra, 2005)

De acordo com Martins e Affonso (2009), a esquerda da curva a altura
manomeétrica cai junto com a vazao. Nesta regido, o funcionamento do compressor €
instavel, ou seja, pequenas perturbacbes podem alterar a vazdo, assumindo,
inclusive, valores negativos.

Do lado direito, o limite é estabelecido pelo choque, ou seja, aumentando a
vazdo no compressor, pode-se atingir velocidade sonica dentro dos canais das
palhetas. Se isto acontece com um pequeno aumento da vazdo, o aumento da
velocidade de rotacdo pode também acontecer (NEBRA, 2005).

E importante salientar que a maioria dos compressores centrifugos possui
alguma forma de protecdo contra o surge, figura 3, sendo essa, em geral, uma
“valvula de reciclo” para sistemas fechados ou “blow-off” para sistemas abertos,
comandada por instrumentacéo sofisticada.

Tais sistemas sao conhecidos como “sistemas de controle anti-surge” e
constam basicamente de um sensor de vazao do gas, outro de pressao de descarga
e um dispositivo l6gico que compara essas informac¢des com a posi¢cao da linha de
seguranca contra o “surge” (JULIANI, 2003).
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Figura 3 - Sistema de controle “anti-surge” (Fonte: Turbotech, xxxx)

Quando o compressor estiver operando numa condi¢cao sobre ou a esquerda
da curva, ou da linha de protecdo, o dispositivo légico comanda a abertura da
valvula “anti-surge” que aumenta a vazdo ou reduz a pressdo de descarga.
Normalmente, essa linha de seguranca situa-se 10% em vazdo a mais do que a
“linha de surge” para se evitar qualquer risco. Vale ressaltar que a valvula “anti-
surge” deve permanecer fechada quando a méaquina estiver em operacdo normal
para economia de energia (MARTINS & AFFONSO, 2009).

A vazdo em que o compressor entra em “surge” pode ser ligeiramente
modificada em funcédo da compressibilidade do gas, sendo maior com gases mais
compressiveis.

3.2 “Stonewall”

O fenbmeno “stonewalling” ou efeito de “stonewall” consiste simplesmente na
incapacidade em aumentar a vazdo do compressor em funcéo de ter sido atingida a
velocidade s6nica em alguns pontos no interior da maquina (NOBREGA, 2011).

De acordo com Martins e Affonso (2009), compressores centrifugos industriais
sao projetados para funcionar com regime de escoamento subsonico. Se a vazao de
operacdo é elevada, no entanto, é possivel que a velocidade do gas atinja o valor
sbnico, Mach = 1. Isso geralmente ocorre na regido de succdo do compressor
usualmente na entrada do rotor e o resultado pratico deste fato é a impossibilidade
de aumentar a vazdo a partir deste ponto, além de uma acentuada queda de
eficiéncia do processo de compressédo. O risco se agrava na compressao de gases
de elevado peso molecular. Gases de alto peso molecular e baixas temperaturas
normalmente possuem menores velocidades sbnicas. Isso resulta uma menor vazao
maxima para ocorréncia de stonewall, podendo resultar em ndo atendimento ao
processo.

De acordo com Gresh (2001), o efeito “stonewall” depende da geometria do
rotor e das pas, podendo ser explicado por analise vetorial, como segue:

V =U; + V,q, Onde;

V = velocidade absoluta do gas de admisséo;
U:= velocidade tangencial da ponta da lamina;
Vyel = velocidade relativa do gas, em relagédo a lamina.

A figura 4 mostra que a medida que aumenta o fluxo, V aumenta também.
Conforme aumenta V, 0 mesmo acontece com Vg, resultando em um angulo
negativo, condigdo conhecida como angulo de ataque negativo.



. BLADE
T LEADING
EDGE

Figura 4 — Vetores de fluxo para a condicdo do rotor (Fonte: Gresh, 2001)

Quando se trabalha com gases leves e aspirados em temperaturas normais, o
limite de Stonewall pode estar muito a direita, correspondendo a vazdes totalmente
fora das perspectivas de utilizacdo do compressor e por isso ndo é representado nas
curvas caracteristicas do compressor.

Angulos de ataque negativo contribuem para o femomeno de “stonewall” por
causa da reducdo de area efetiva, limitado na garganta do rotor devido uma onda de
choque e separacao do fluxo na velocidade sonica, Mach=1, conforme indicado na
figura 8, abaixo. Entre 0os mecanismos que causam significativa instabilidade nos
rotores, o atrito interno de amortecimento € 0 que esta presente em todas as
maquinas, até certo ponto, e reduz a estabilidade se tornando, em certos casos, uma
fonte significativa de instabilidade a ser considerada (HANLON, 2001).
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Figura 8 — Fluxo limitado na garganta e ondas de choque em desenvolvimento (Fonte: Hanlon, 2001)

Por outro lado um compressor axial ndo deve operar nessas condi¢cdes, uma
vez que as pas podem ser sujeitas a problemas de vibracdo conforme a excitacao
mecanica e as instabilidades aeroelasticas.

3.3 “Stall’

De acordo com Martins e Affonso (2009), o “stall” € um fendmeno similar ao
surge, porém mais localizado, ocorrendo quando existe uma reversao localizada de
fluxo ou uma diminuicdo localizada de pressdo ou velocidade, além de uma
separacao do fluxo no caso de curvas muito acentuadas. O stall pode acontecer
dentro de um componente ou estagio e é freqientemente acompanhado de um
aumento na vibracdo subsincrona e nas pulsacdes de pressdo, além de uma
possivel reducdo no aumento de pressao no estagio onde ocorre.

E importante notar que o “stall” pode acontecer em qualquer ponto de
operacdo do compressor, sendo mais comum em vazdes muito afastadas da de
eficiéncia maxima, onde a turbuléncia e os angulos de incidéncia do gas sdo mais
desfavoraveis. A figura 5 ilustra a reversao de fluxo em um rotor.



Figura 5 — llustracéo da recirculacéo localizada num rotor (stall), (Fonte: Martins & Affonso, 2009)

5 Descricdo do comportamento dinamico das maquinas

O projeto de uma maquina inclui dimensionamento, materiais, garantias de
desempenho com relacdo ao comportamento dindmico e operacional. A existéncia
de comportamentos vibratorios produz efeitos indesejaveis em estruturas, em pecas
vitais, além do desconforto humano. As pecas méveis produzem vibracdo e, por
isso, durante o projeto deve-se considerar 0os problemas vibratérios visando diminuir
seus efeitos. Mesmo assim, convivemos com vibragcdes inesperadas onde devemos
descobrir as fontes e aplicar correcdes. Por exemplo: sistemas que apresentam
significativas variacdes de torque, velocidades elevadas, mudancas de direcdo dos
movimentos e principalmente os fendmenos fluidodinAmicos na industria de
processo. O diagnostico das condicbes de funcionamento de maquinas por
parametros de vibracdo, temperatura, ruido, entre outros, se torna importante a
medida que o desempenho destas é exigido no seu maximo e tal diagnéstico
permite a previsdo de falhas, panes ou funcionamento precéario, contribuindo
decisivamente nas atividades de manutencéao (KHATER, 1999).

Ainda de acordo com Khater (1999), o método mais simples de verificar o
comportamento dindmico de uma maquina consiste em medir o valor eficaz (RMS)
de um sinal proveniente de um transdutor. Através do nivel obtido na leitura
compara-se a determinados padrbes normatizados em funcéo do tipo de maquina.
Podemos citar também outros métodos utilizados, como analise de Orbita, medi¢édo
de vibracéo torcional, analise estatistica global, método da limpeza de assinaturas,
entre outros, indispensaveis e insubstituiveis nas atividades da manutencao.

Do ponto de vista do diagnostico de turbomaquinas dinamicas, o “surge” é
definido como uma condicdo de operagcdo em que ocorre a inversdao do fluxo.
Segundo Marshall & Sorokes (2000), é geralmente acompanhado de altas vibracdes
radiais e axiais, além de nivel de ruido audivel na descarga do compressor € som
pulsante de baixa frequiéncia (THEODORE GRESH, 2001).

No “surge” incipiente, ou na proximidade de surge, pode-se encontrar valores
em freqUéncia na faixa de 1 a 100 Hz. A frequéncia esperada para o “surge”
incipiente devera ser bem proxima de alguma frequiéncia natural do sistema. Ja o
“surge” profundo nos compressores centrifugos industriais de mdaltiplos estagios, a
freqiiéncia na qual o surge é observado situa-se usualmente entre 0,1 e 1,0 Hz,
assim como as flutuacbes extremas de admissdo e descarga de pressao e
temperatura.



O “stall”, por exemplo, difere das outras instabilidades, devido a sua forte
dependéncia do funcionamento do compressor, devendo desaparecer com o0
aumento de fluxo (BENTLY & GOLDMAN, 2000).

De acordo com Marshall & Sorokes (2000), é importante notar que pode
ocorrer em qualquer ponto do mapa de funcionamento do compressor, mas € mais
comum em taxas de fluxo muito alta ou muito baixa.

O “stall” apresenta como caracteristicas onda de freqiiéncia proporcional a
velocidade rotativa e de carater predominantemente axial de impulsos de vibragéo.
Vibracdo radial com indicacdo de componente subsincrona com frequéncia
proporcional a velocidade de rotagédo (0,1 a 0,8 X rotacdo). Vibragdo axial com
indicacdo de componente subsincrona com freqiiéncia baixa constante (BENTLY &
GOLDMAN, 2000).

De acordo com Marshall & Sorokes (2000), para ilustrar a diferenca entre
“stall” e “surge”, considerar a figura 6, a seguir, no dominio do tempo. O sinal da
figura (a) € de um transdutor de pressao dinamica quando o difusor esta em modo
de “stall’. O sinal da figura (b) foi obtido quando a maquina estava em “surge”.
Observam-se as freqiiéncias extremamente baixas.

(a) diffuser stall
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Figura 6 — Sinal no tempo de pressdo comparando “surge” e “stall”, (Fonte: Marshall & Sorokes, 2000)

Espectros de frequéncia para testes de vibracdo nas mesmas condicdes
(Surge e Stall) sdo mostrados a seguir na figura 7. As distingbes entre as duas
condi¢cbes sao bastante evidentes (MARSHALL & SOROKES, 2000).

O resultado apresentado em “surge” € associado a um impulso de excitagao,
que pode ou nado excitar alguma frequéncia natural, dependendo da quantidade de
amortecimento do sistema, enquanto que a resposta do “stall” é principalmente de
propagacéao e perda.

O limite de “stonewall” ndo representa nenhuma ameaca a integridade do
compressor e nao altera seu comportamento dindmico, mas pode se constituir num
grave inconveniente caso venha a ocorrer dentro da faixa de vazdo necessaria a
operacéao do sistema.
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Figura 7 — Espectro de vibracdo comparando “surge” e “stall”, (Fonte: Marshall & Sorokes, 2000)

4 Relato de auto-excitacdo provocada pela presenca de ressonancia por
instabilidade de fluxo por proximidade de surge em um compressor centrifugo
apos manutencéao geral.

Em fevereiro/11 ocorreu uma Parada de Manutencdo na planta de Anidrido
Ftalico aproveitando-se a troca do catalisador. Dois Moto-compressores foram
submetidos a revisdes gerais. Na partida, um dos compressores apresentou um
ruido anormal e vibracdo elevada no eixo de saida, em um dos mancais do
multiplicador. Na tentativa de descobrir o motivo do ruido e das vibragbes
apresentadas, o0 corpo técnico composto tanto pelos Engenheiros da Manutencéo
quanto pelos Engenheiros contratados para Andlise de Vibracdo iniciaram as
investigacdes e a analise dos dados encontrados, conforme figura 8 ilustrativa dos
pontos de medigéo.
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Figura 8 — Pontos de medicdo para analise de vibragéo, (Fonte: Vibrotécnica, 2011)

Constatou-se que o mancal radial-axial do multiplicador do eixo de alta
rotacdo, ponto 5 de medicdo do lado oposto ao compressor, apresentava severa
aceleracdo vibratéria com nivel global de 9,1 G como mostrado a seguir na figura 9.
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Figura 9 — Nivel global do compressor, ponto 5, IGV 12%, (Fonte: Vibrotécnica, 2011)

O espectro de vibragdo apresenta caracteristicas em que se suspeita de
ressonancia associada a folga mecanica. A folga em um componente provoca
reducdo na frequiéncia natural desse, tornando-o suscetivel a entrar em ressonancia,
se excitado por frequéncias iguais, multiplas ou submultiplas exatas.

No relatério de manutencdo apresentado a folga diametral deixada para o
mancal radial-axial referido foi de 0,160 mm. O minimo recomendado € de 0,130 mm
e 0 maximo permitido é de 0,164 mm, portanto, a manutenc¢éo realizada foi dentro
dos padrbes desejados, porem, préximo de sua folga maxima permitida.

Outra constatacao foi abertura do difusor “IGV”, apenas com 12%, limitando a
vazéao do sistema quando o normal € 22%. Os técnicos da operacao relataram que a
abertura do difusor deveria ser gradativa e com espacamento de tempo maior que o
normal devido a calcinagcdo em que o catalisador foi submetido, ou seja, acumulo de
energia. I1sso se deve pela espera na partida da planta ja com o catalisador ativado.
Uma abertura brusca do difusor poderia resultar em uma reacgéo indesejada.

Nessa condicdo de difusor fechado podem ocorrer frequéncias excitadoras
sobre o mancal do multiplicador, provocando sua ressonancia, uma vez que a folga
do mesmo esta em seu limite.

No espectro desta vibracéo, figura 10, observa-se as seguintes frequéncias:

— 137.250 CPM - Valor metade da frequéncia de engrenamento;

—274.500 CPM - Frequéncia de engrenamento;

— 147.750 CPM — Possivel frequiéncia de ressonancia.
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Figura 10 — Espectro de vibracéo, ponto 5, (Fonte: Vibrotécnica, 2011)
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Na impossibilidade de analise do equipamento em operacdo normal, foi
verificado o relatério de manutencdo quanto as folgas e o desgaste das
engrenagens, sendo o resultado satisfatério tanto para o contato do engrenamento
guanto na folga encontradas: LA = 0,12 mm e LNA = 0,16 mm. Recomenda-se para
essa condicdo o maximo de 0,15 mm e 0,20 mm respectivamente, descartando a
possibilidade de frequéncia de engrenamento.

O ruido apresentado é de carater oscilatorio e modulado. Nos espectros de
vibragc&o, observa-se esse mesmo comportamento de modulacéo, figura 12. Essa
constatacao sugeriu a investigacao para o fendbmeno do “surge”.

No ponto 7, entrada do compressor, também foi verificado um acréscimo
vibratorio de 0,7 G para 1,4 G, conforme figura 11 abaixo.
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DATE: 23-FEB-11 11:24:14 VALUE: 1.444
2
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BB R R

7
-
g
o
i

2

a
BIDEE=te TIMESCALE = 2 MONTHE 16 DAYS A EERGEL

Fig. 11 — Valor global, ponto 7, IGV 12%, (Fonte: Vibrotécnica, 2011)

Ao ser analisado o espectro do mancal do mesmo ponto 7, verifica-se a
mesma caracteristica, embora com niveis relativamente baixos. Frequéncia de
126.750 CPM embora em baixissima amplitude esta presente, conforme mostrado
na figura 12 a segquir.

A suspeita de influéncia de proximidade de “surge” associado a folga
mecanica, tendo como conseqiéncia a ocorréncia de ressonancia, traz a
necessidade de se aprofundar no conhecimento do fenémeno. Houve a necessidade
de analisar entdo os mesmos pontos do eixo em escala de amplitude logaritmica
com inclus@o do cursor de harmdnicos verificando as subsincronas. Novamente os
impulsos com caracteristicas oscilatoria e modular estavam presentes.

SINGLE SPECTRUM PLOT B9 :28:37

SET: OF 185A {SF)» TYPE: FFT DATE: 23-FEB-11 11:24:14
FPOINT ID: OFP 185A-SP-TH A DESC: COMPRES
HINDOM: HANNING LINES: 489 AUVER: 2 EQd: 8 - 308888 CPM
DETECT: FPEAHK EPEED: 18337.20 THRESHOLD: 8.8200 UNHITS: Gs

FREQ: 126758.82 AMP: @.8848 ORDER: 12.262 DEG: e

i

8.9 -

6.8 4

8.7

@.6

8.3

@. 4

8.3

a.2 -

3 .«M"W

A
e T T T T T T T |“
@ (Hcicicic] 1 1 2 3
FREQUENCY CFM

Fig. 12 — Espectro, ponto 7, (Fonte: Vibrotécnica, 2011)
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E importante ressaltar que a vibragdo aqui analisada s6 ocorre com a valvula
restringida aproximadamente 12%. Com o compressor na condicdo ideal de
funcionamento com a valvula em 22% a analise foi repetida e a vibracdo no
multiplicador, reduziu de 9,1 G para 1,9 G, ndo ocorrendo nenhum alarme conforme
espectro abaixo, figura 13, e no compressor também houve uma reducéo de 1,4 G
para 0,8 G, figura 14.

QUERALL VALUE UERSUS TIME TREND @9:31:59
SET ID: OF 185A (SP) SET DESC:C.CENTR (TA){M=-1880.CC=18688 )
POINT ID: OF 185A-MULT-SH- A POINT DESC: REDUTOR
ALARM TYPE: LEVEL UNITE: Gs
ALARML: 5 ALARMZ: 7 STD: 1.96735 MEAM:2.53384
DATE: 24-FEB-11 15:82:56 VALUE: 1.997

ia
g9
2

7
&
5
4
a4 o
2—/

1

a
si=hRCE TIMESCALE = 3 MONTHS 6 DAYS MRt

Fig. 13 — Valor global, ponto 5, IGV 22%, (Fonte: Juliani, 2003)

OUERALL UALUE UERSUS TIME TREND ©9:35:32
SET ID: OF 185A CSP) SET DESC:C.CENTR (TA)(M=1800,CC=10608 )
POINT ID: OF 1G5A-SP-7H/A POINT DESC: COMPRES
ALARM TYPE: LEVEL UNITE: Gs
ALARML: 5 ALARMZ: 7 STD: @.268292 MEAN:@.814287
DATE: 24-FEB-11 15:85:38 VALUE: @.899
2
1.8
1.6
1.4
1.2
1
8.8
8.6
8.4
8.2 ]
a
BISDEC1 TIMESCALE = 3 MONTHS 6 DA¥S LEEMAREL

Fig. 14 — Valor global, ponto 7, IGV 22%, (Fonte: Vibrotécnica, 2011)

6 Conclusbes

O baixo fluxo condicionou o compressor a uma condicdo operacional critica,
dando origem ao fenémeno do “surge”, no caso, proximidades de “surge”.

A frequéncia esperada para o “surge” incipiente citado devera apresentar
vibracbes em baixa frequéncia. Por outro lado, a folga do mancal radial-axial do
multiplicador provoca a reducdo da sua frequéncia natural, tornando-o suscetivel a
ressonancia quando excitado por frequéncias iguais, multiplas ou submdultiplas
exatas. Como o resultado apresentado em “surge” € um impulso de excitacdo que
pode excitar a frequéncia natural, concluimos que, embora muito inferiores a
situacao de alarme, estas atuaram como excitadoras, implicando em amplificar por
ressonancia a vibracdo em todo o equipamento e estrutura, com maior severidade
no multiplicador, devido as suas proprias freqliéncias naturais.
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