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Resumo

Marques, Renner Guilherme da Costa; Weber, Hans Ingo. Estudo da
viabilidade da substituicio do anel de desgaste fixo por flutuante em
bombas centrifugas. Rio de Janeiro, 2015. 107p. Dissertagdo de Mestrado -
Departamento de Engenharia Mecanica, Pontificia Universidade Catolica do
Rio de Janeiro.

Grande parte dos sistemas de bombeamento existentes em refinarias € do
tipo centrifuga com rotor em balango. Alguns desses sistemas, que foram
fabricadas antes da década de 80, ainda estdo sendo usadas em refinarias no
Brasil. Tipicamente estes equipamentos possuem rotores muito flexiveis. Isto
ocorre devido ao alto valor da razdo entre a distancia entre mancais e o didmetro
do eixo e também por causa da substituicdo de gaxetas, que oferecem rigidez, por
selos mecanicos. Como consequéncia, a resposta dindmica destes equipamentos ¢
sensivel a pequenas variacdes da folga entre os anéis de desgaste. O desgaste
devido a erosdo e ao contato entre as superficies aumentam a folga, causando
aumento da vibragdo e reducdo de eficiéncia, pois aumenta a vazao através dos
anéis. Visando contribuir para a solugcdo destes inconvenientes na operacao de
bombas centrifugas, o presente trabalho investigou a viabilidade de substituir o
anel de desgaste estatico por flutuante através de andlise rotodindmica com o
auxilio dos softwares ROMAC e XLTRC2. A anel flutuante proporcionaria a
redu¢do da erosdo e aumento da eficiéncia de bombeio, proporcionado pela
montagem com folga reduzida. Outra vantagem ¢ a reduc¢do da resposta ao
desbalanceamento causado pelo aumento da rigidez e amortecimento. A
desvantagem de usar anel flutuante ¢ que este deve ser projetado para cada

condicao operacional.

Palavras-chave

Anel de desgaste flutuante; vibragdo; bomba centrifuga
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Abstract

Marques, Renner Guilherme da Costa; Weber, Hans Ingo (Advisor). Study
of feasibility in replacing in a centrifugal pump the static wear ring by
a floating wear ring. Rio de Janeiro, 2015. 107p. MSc. Dissertation
Departamento de Engenharia Mecanica, Pontificia Universidade Catdlica do
Rio de Janeiro.

A major pumping systems used in refineries is overhung centrifugal pump.
Some of them, which were manufactured before 80's, are still being used in
refineries in Brazil. Usually theses equipments have flexible rotors since the ratio
L/D is high and the packing, that offers stiffness, was replaced by mechanical
seals in order to get more safety. As consequence, the dynamic response of these
pumps is very sensitive to any variation of the wear ring clearance. Weariness due
to erosion and surfaces in contact increase the diametral clearance of the wear
ring, that increases the vibration and reduces the efficiency of the pump since the
flow through the seals rises. So, in order to solve these two concerns (vibration
and efficiency) this study investigated the feasibility of replacing the static ring by
the floating wear ring through rotordynamic analyses using the following
software: ROMAC and XLTRC2. Floating wear ring reduces the erosion and
increases the efficiency of the pump since it permits to minimize the radial
clearance. The disadvantage of using floating wear ring is that each one has to be

designed for a specific operation condition.

Keywords

floating wear ring; vibration; centrifugal pump
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1
Introducéo

Bombas centrifugas sdo essenciais para as unidades de processo das
refinarias de petroleo. Elas sdo utilizadas para deslocamento e aumento de pressao
do fluido nos sistemas que sdo compostos por equipamentos como tanques, vasos
de pressao, torre de destilagao, trocador de calor, valvulas e tubulagdes. Sua falha
pode representar a parada de uma unidade gerando, desta forma, prejuizo por
lucro cessante. Portanto, devido a sua relevancia, muitas vezes cada bomba possui
seu par como backup, ou seja, caso uma permanega indisponivel haveria outra
para manter o processo operando.

Um dos componentes de uma bomba centrifuga € o anel de desgaste, que
tem como fun¢do reduzir a vazao de recirculagdo do fluido e aumentar a rigidez e
amortecimento do conjunto rotativo. Desta forma ele reduz a vibracao da bomba e
melhora a sua eficiéncia.

Ao realizar acompanhamento preditivo de um parque de bombas centrifugas
de uma refinaria de petroleo entre os anos 2008 ¢ 2014, observou-se que algumas
bombas apresentavam elevagdo de vibragao repentina na frequéncia entre 1,2 a 1,4

vezes a rotacao do equipamento como observado na figura 1.
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Figura 1- Espectro de vibragdo de uma bomba centrifuga com rotor em balango
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Estas bombas, que foram fabricadas de acordo com a norma API 610
(American Petroleum Institute - Centrifugal Pumps for Petroleum, Petrochemical
and Natural Gas Industries) em edi¢des anteriores a 8* ed., possuem projetos
semelhantes em relagdo ao seu coeficiente de flexibilidade (razdo entre a quarta
poténcia da distdncia entre mancais e o quadrado do diametro do eixo) , utilizagao
de gaxetas no sistema de selagem e rotor em balango (overhung).

Em consequéncia destas velocidades vibragdes elevadas, que chegam a
ultrapassar patamares de 30mm/s-rms, ocorrem falhas prematuras dos mancais e
do selo mecanico, ocasionando vazamento do produto bombeado que, por sua vez,
pode iniciar um incéndio na unidade de produgdo. Portanto, devido a estes
adventos surgiu a necessidade de pesquisar qual a causa desta anomalia presente

nestes equipamentos.

Ao realizar uma andlise pela causa basica de uma possivel instabilidade
rotodindmica no modelo de bomba mencionado, as unicas anormalidades
mecanicas encontradas foram: 1) folga excessiva entre os anéis de desgaste
(>1mm); ii) substituicdo da gaxeta de selagem por selo mecanico sem uma prévia
analise do comportamento dinamico do equipamento.

Portanto, o objetivo deste presente trabalho ¢ analisar a influéncia dos
anéis de desgaste no comportamento rotodinamico de uma bomba com rotor em
balango e realizar o estudo da viabilidade da substituicdo do anel de desgaste
estatico por um flutuante. Busca-se também verificar se a frequéncia de vibracao
observada em campo de 1,2 a 1,6 vezes a rotacdo do rotor estava associada a
alguma instabilidade do sistema. Também ¢ avaliado qual seria a alteracdo do
comportamento dindmico de uma bomba centrifuga multiestagios utilizando anéis
flutuantes.

A proposta da utilizagcdo de selo anular flutuante, que segue os mesmos
principios do anel flutuante em selo mecanico a o6leo, seria a possibilidade da
montagem com folgas mais reduzidas e sua operacdo em uma posicdo menos
excéntrica que o selo fixo. Como consequéncia, haveria a redugdo da erosdo,

aumento do amortecimento e reducdo da rigidez cruzada com a possivel
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eliminagdo da instabilidade na frequéncia entre 1,2 a 1,4 vezes a rotagdo e o
aumento da eficiéncia da bomba centrifuga.

Uma das desvantagens de sua aplicagdo é que este componente deve ser
projetado para cada condicdo operacional, dificultando sua producdo em série.
Portanto, este fato ¢ um dos motivos da sua pouca utilizagdo, sendo encontradas
apenas em alguns casos especificos de turbo-bombas presente em foguetes e
algumas bombas multiestagios com eixo flexivel.

Estes anéis de desgaste, também chamados de selos anulares, sdo compostos
de dois dutos anulares no qual o anel interno € rotativo e o externo ¢ estatico.
Neles ocorrem um escoamento axial turbulento e um escoamento circunferencial
que favorece o surgimento de instabilidade fluidodinamica. A fungdo principal
deste selo ¢ restringir o retorno do fluido bombeado da descarga para succao. Este
componente exibe uma diferenca significativa no comportamento do rotor que
depende de seu comprimento, folga, excentricidade, velocidade de entrada do
fluido, queda de pressao ao longo do selo e da geometria da superficie de contato
com o fluido.

Haé diferentes tipos de anéis de desgaste com a finalidade de aumentar a
eficiéncia de bombeio. Block (1999) apresenta uma tabela que correlaciona os

formatos destes selos com o aumento de eficiéncia da bomba.
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Figura 2 - Tipos de anéis de desgaste - Block (1999)

Quando ocorre a passagem do fluido através deste selo, ha geracdao de forga
no impelidor. Portanto, ele também influencia a resposta a forga externa e/ou
desbalanceamento do conjunto eixo-impelidor-mancal, sendo, entdo, necessario
estudar sua caracteristica fluido-dindmica. Logo, o estudo da influéncia destes
anéis de desgaste pode ser focado em dois aspectos: a) eficiéncia no bombeio; b)
efeito da forga gerada pelo fluido no comportamento dindmico do rotor devido aos
seus coeficientes dindmicos de rigidez e de amortecimento. Apesar do foco do
presente trabalho ser segunda categoria, sera citado nos resultados das simulagdes
a influéncia do anel de desgaste flutuante na eficiéncia da bomba.

O modo de vibragdo do conjunto rotativo de uma bomba ¢ devido a um

efeito combinado da interacdo das partes rotativa/estatica /fluido. Frequentemente,
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o espectro de vibragdo pode ser analisado e quantificado com métodos
apropriados de medicdo. Entretanto, ha situacdes em que os dados requisitados
ndo podem ser adquiridos devido a restricdes de acesso fisico ou custos
proibitivos. No entanto, para realizar o diagndstico do equipamento pode-se
iniciar a investigacdo comparando os dados de vibracdo medidos nos mancais com
0 comportamento previsto da maquina. Para esta situacdo, o desenvolvimento e
utilizagdo de modelos matematicos para simulagdo do sistema mecanico €
mandatorio.

Portanto, para elabora¢do do modelo matematico para estudo da vibragao da
estrutura (conjunto rotativo) induzida pelo fluido, foi realizada uma revisao
bibliografica que engloba a andlise modal de vibragdo de vigas, calculos de
frequéncias naturais, regido de instabilidade influenciada amortecimento do
conjunto rotativo, elementos finitos, escoamento em dutos anulares e vibragdes
para o desenvolvimento de simulagdes para analisar a resposta do modelo.

Em posse do modelo do sistema mecanico foram realizadas simulacdes
utilizando programas comerciais como XLTRC2T e Romac para quantificar as
seguintes variaveis:

e Frequéncia natural do conjunto rotativo

e Frequéncia natural amortecida

e Modo de vibracao

e Velocidade critica, na qual a amplitude de resposta ao
desbalanceamento ¢ maxima.

e Variacdo da rigidez e amortecimento com a folga entre selos
anulares.

e Variacdo da rigidez e amortecimento com a excentricidade do selo
rotativo.

e Variagdo da vazdo axial através do selo anular com a folga

e Variacdo da for¢a induzida pelo fluido com a excentricidade e

folga do selo.

O software XLTRC2T ¢é um programa desenvolvido pela Texas A&M
University para analise rotodinamica. Ele utiliza codigo em elementos finitos e

possui interface com Excel. Este programa foi utilizado para célculo das
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frequéncias naturais, modo de vibragdo, resposta ao desbalanceamento,
frequéncias naturais amortecidas, velocidades criticas e fatores de amortecimentos
do conjunto rotativo com um impelidor.

O Romac (Rotating Machinery and Controls), cddigo desenvolvido pela
universidade de Virginia, foi utilizado para célculo dos coeficientes dindmicos do
anel de desgaste, bucha de fundo da bomba, mancais e comportamento dindmico
do rotor multiestdgios. Estes programas ja sdo amplamente utilizados por
empresas que trabalham com equipamentos rotativos (bombas, compressores,
turbinas e etc.) para analise lateral dos rotores fabricados.

Como foi utilizado um programa comercial para efetuar as simulacdes, as
equagoes presentes no escopo deste trabalho tém a finalidade de explicitar quais
as variaveis envolvidas e como elas interferem na dindmica do sistema mecanico.
Esta dissertacdo ndo apresentou a parte experimental, pois a bomba centrifuga de
simples estagio utilizada como modelo da pesquisa teve que ser sucateada devido
a ocorréncia de um incéndio causado pelo vazamento do seu selo mecanico em

decorréncia da vibragdo elevada, antes da alteracao dos anéis de desgaste.

1.1.
Revisao Bibliografica

Devido a relevancia e complexidade do assunto, desde os anos 1960 vém
sendo elaborados artigos sobre o comportamento fluidodinamico através de selos
anulares no qual o anel interno € rotativo.

Inicialmente, o estudo da rotodindmica englobava apenas a andlise da
dinamica da estrutura do rotor, sem se preocupar, no entanto, com a influéncia dos
mancais. Entretanto, em meados de 1960, Lund, Sterlicht ¢ Gunter
desenvolveram trabalhos focando a influéncia dos mancais hidrodinamicos na
frequéncia natural amortecida e estabilidade do rotor. J& nos anos 70’s maior
atencdo era dada nos estudos sobre a influéncia da forca de iteracdo fluido-
estrutura que ocorria nos selos a gas e a 0leo e nos impelidores.

Black (1969) em seu artigo "Effects of Hydraulic Forces in Annular
Pressure Seals on the Vibrations of Centrifugal Pump Rotor" cita que os anéis de
desgaste trabalham como um mancal hidrostitico com escoamento em regime

turbulento. Ele considerava que o do fluxo principal era na dire¢do na axial,
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apesar da rotagcdo do anel interno. Entretanto, o efeito rotacional do fluido nao
poderia ser desprezado. No artigo citado, a superficie do anel ¢ lisa, como
utilizado pela bomba a ser modelada nesta dissertagdo. Black correlaciona a
influéncia da rotacdo, da velocidade circunferencial do fluido, da folga e da
excentricidade do anel interno na estabilidade rotodinamica da bomba. Ele
concluiu que o efeito rotacional do fluido tende a reduzir a forca devido ao
amortecimento e a reducdo da folga tende a reduzir a amplitude de resposta ao
desbalanceamento. As figuras 3 e 4 ilustram o modelo da bomba e selo analisados

em seu artigo:

Anel estatico_ m

.
"

Mo Q
2 .
(@) / (©]

+—— Anel rotativo

Figura 3 - Modelo da bomba centrifuga analisado por Black (1969)

N U NP, Jgtycos @

N,

el
L fagse
J

. L'f—'—y

Figura 4 - Escoamento através dos selos anulares excéntricos - Black (1969)

Antunes (1996), diferentemente de Black, desenvolveu em seu artigo
"Dynamics of Rotors Immersed in Eccentric Annular Flow" o equacionamento da
dindmica do fluido através de cilindros anulares excéntricos enfatizando o fluxo
circunferencial em detrimento do seu fluxo na axial. O trabalho de Antunes inclui

o efeito forca de inércia que, diferente dos mancais, podem ter influéncia
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consideravel em situacdes em que a razdo entre largura e didmetro seja maior que
0,5. Antunes obteve resultados satisfatorios ao comparar os resultados do seu
modelo tedrico com seus dados experimentais. Assim como Black, ele também
correlacionou a influéncia da excentricidade do anel interno na estabilidade
dindmica da bomba. Ele afirmou que o aumento da excentricidade tende a
aumentar a regido de instabilidade.

Duan et al., (2006) apresenta em seu artigo "A bulk-flow analysis of static
and dynamic characteristics of floating ring seals" a influéncia da velocidade de
operacdo da bomba nos valores dos coeficientes dindmicos do fluido
(amortecimento e rigidez). O trabalho por ele apresentado foi para turbo-bomba e
0 objetivo da utilizacdo do anel flutuante era a possibilidade de trabalhar com
folgas mais reduzidas, melhorando desta forma a performance da bomba. A figura

5 mostra o modelo da turbo-bomba e do anel flutuante:
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Turbine

Booster Inducer (Lo,) wWheel (Lo,) Inducer (LCH,) Wheel (LCH,) [
Inducer (Lo,)
Impollor Impelier

il

i Ball bearing & Floating ring seal

floating ring soal

supporting ring ] clamping nut
3
R
P 28 ) At
k["_*.\
R L impelier

Figura 5 - Bomba trabalhando com anel de desgaste flutuante - Duan et al. (2006)

Allaire et al., (1987) em seu artigo "Subsynchronous Vibration Problem and
Solution in Multistage Centrifugal Compressor" descreve que o anel flutuante de
um selo a 6leo pode gerar altas vibragdes subsincronas, caso este seja travado em
uma posi¢ao excéntrica elevada em relacdo ao eixo. A causa desta vibracdo ¢
devida a rigidez cruzada criada pelo filme de 6leo. Para minimizar o valor da
rigidez cruzada ele propds a substituicdo da superficie do selo plano por uma com
ranhuras ("groove"). No entanto, esta proposta de solu¢ao nem sempre ¢ viavel do
ponto de vista da estabilidade, pois pode causar redugdo de alguma frequéncia
natural amortecida, deslocando este valor para a faixa operacional da maquina.
Neste mesmo artigo, ¢ informada a inexisténcia da rigidez cruzada caso o anel ndo
seja travado na condi¢do operacional, ou seja, ndo haveria instabilidade causada
pelo fluxo através do selo caso este trabalhe com a liberdade de orbitar, sem,
entretanto, rotacionar. A utilizacdo de ranhuras minimiza os valores da rigidez
cruzada, mas ndo permite menor folga de montagem com a finalidade de

minimizar o desgaste por erosdo e aumentar a eficiéncia de bombeio.
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1.2.
Objetivos, justificativa do tema e resultados esperados

Objetivos

> Estudar a viabilidade da substituicao do anel de desgaste estatico por um
anel flutuante do ponto de vista da dindmica e eficiéncia, aplicada a
bombas centrifugas de simples e multiestagios.

> Analisar a possivel causa da vibragdao elevada na frequéncia entre 71,4 a
96Hz no modelo analisado de uma bomba centrifuga com rotor em

balango.

Justificativa do tema

Alguns projetos de bombas centrifugas com rotor em balango apresentam
uma excitacdo com frequéncia supersincrona quando as folgas dos anéis de
desgaste aumentam, desestabilizando o sistema, além de reduzir a eficiéncia do
equipamento. Isto acarreta a falha precoce do selo mecanico e mancais, causando
desta forma o vazamento do produto bombeado que, por sua vez, pode causar um

incidente ou acidente.

Resultado esperado

A utilizag@o de anel de desgaste flutuante em detrimento ao estatico pode
proporcionar aumento da eficiéncia da bomba, melhoria na resposta ao
desbalanceamento do conjunto rotativo e a supressdo da instabilidade
supersincrona entre 71,4Hz e 96Hz. A caracteristica de mobilidade do selo anular
flutuante permite que a influéncia da rigidez cruzada seja minimizada,
melhorando a estabilidade do conjunto rotativo. A sua montagem com folga
reduzida, sem risco de rogamento, em comparagdo ao anel estatico, acarretaria um

aumento na eficiéncia do bombeio.
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2
Introducéo arotodinamica

Rotodinamica ¢ o estudo da dinamica de maquinas rotativas como bombas,
compressores, turbinas, ventiladores e etc. Diferentemente da vibragdo estrutural,
na rotodindmica ha a presenga de efeitos giroscopios, forgas cruzadas (Cross-
coupled forces) e instabilidade no movimento de precessdo (whirling instability).
Essas diferencas sdo devido ao movimento de rotacao da maquina.

A analise rotodinamica objetiva auxiliar o especialista da area de projeto,
operagdo e/ou manutencao nos seguintes itens:

e Determinagdo da velocidade critica: Velocidade na qual a resposta ao
desbalanceamento do rotor é maxima, devendo desta forma ser evitada
durante a condi¢ao de operagdo normal do equipamento.

e Determinar modificacdes do projeto para alterar a velocidade critica.
Quando a faixa operacional da maquina coincidir com a velocidade critica,
devem ser realizadas modificagdes no projeto do equipamento de modo a
obter uma margem minima de separagao por seguranga.

e (alcular a massa ¢ a posi¢ao do centro de massa para reduzir o efeito de
desbalanceamento.

e Predizer a amplitude de vibragao sincrona causada pelo desbalanceamento.

e Predizer a frequéncia de vibragao em caso de instabilidade nos mancais ¢ a
velocidade na qual esta se inicia.

e Determinar modificagdes no projeto de modo a atrasar o limiar da

instabilidade dindmica.

O movimento rotacional dos rotores, associado ao seu trabalho
operacional, ¢ acompanhado de efeitos "colaterais" como vibragdo e ruido.
Devido a vérios fatores que contribuem para a transferéncia de energia - rotagao
para outras formas de movimentos - a rotagdo do rotor pode ser acompanhada de
varios modos de vibragdo - ver figura 6. Os trés principais modos de vibragdo do

rotor - lateral, torsional, e axial - podem estar presentes durante a operacdo do
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equipamento. Entre eles, o modo lateral (ou flexional) do rotor ¢ o que serad

utilizado para modelar o comportamento das bombas centrifugas.

Vibraciao Torcional

» [ Vibragdo axial

Vibracio lateral

Figura 6 - Modos de vibragdo de um rotor - Muszynska (2005)

Através do mancal e do fluido de trabalho do equipamento, a vibracao
lateral do rotor ¢ transmitida para a parte estdtica do equipamento. Entre as
diversas causas de vibracdo do rotor destacam-se desalinhamento, passagem de
pas, mancal "frouxo", instabilidade no mancal hidrodindmico, desbalanceamento
dindmico. Dentre estas causas, o desbalanceamento estatico ¢ o mais recorrente.
Este ocorre quando o centro de massa ndo coincide com o eixo de rotacao do rotor
gerando uma forca de magnitude m.r.w* orientada no sentido perpendicular ao
eixo de rotacao.

A forca de desbalanceamento atua em uma condi¢do estacionaria, sem
variagdo de fase, como uma forca centrifuga com a mesma frequéncia de rotagao
do rotor. Logo, resultam forgas alternativas nos mancais estacionarios que
equilibram a forga centrifuga, levando a uma resposta vibratdria com a mesma
frequéncia da forca de excitag¢do, considerando o sistema linear. Quando o sistema
do rotor/mancais nao puder ser tratado como linear, a frequéncia de vibra¢do em
resposta a uma for¢ca de excitagdo com uma unica frequéncia, contém
componentes harmdnicos multiplos da frequéncia de excitagdo. Também hé casos

em que uma for¢a com uma Unica frequéncia pode gerar vibragdo com frequéncias
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subsincronas como 1/2X, 1/3X,.., sendo estas acompanhadas pelas suas
harmonicas.

Além das causas de vibrac¢do citadas acima, também existem as vibragdes
auto-excitadas, que sdo permanentes, normalmente com amplitude, fase e
frequéncia constante. Sua frequéncia de vibragdo ¢ proxima de umas das
frequéncias naturais do sistema e a vibragdo ¢ sustentada por uma fonte de energia

constante que normalmente provém da rotagao do rotor.

2.1.
Modelo matemético simplificado do modo de vibracao lateral de um
rotor isotropico

O modelo apresentado diferencia-se do modelo conhecido como “Jeffcott
Rotor” introduzido por H.H. Jeffcott em 1919, por ndo considerar a massa de
desbalanceamento igual a massa do disco rotativo.

Para elaboragdo do modelo rotodindmico do rotor representado na figura 7,
as seguintes consideragdes foram feitas:

Rotagdo constante do rotor, w.

b. Considerando a similaridade da rigidez em todas as diregdes
perpendiculares ao eixo, os movimentos ortogonais ao eixo de rotacdo do
rotor podem ser representados em um unico “modo complexo”.

Efeito giroscopio ¢ desprezado.

d. Condigoes de linearidade sdo satisfeitas para pequenos deslocamentos
laterais. Portanto, as forcas atuantes no rotor sdo constantes ou fun¢ao do
tempo, ou sdo proporcionais a aceleragao lateral do rotor e/ou velocidade
e/ou deslocamentos.

e. O rotor esta submetido a uma carga radial constante e a uma forga externa
ndo-sincrona.

f. Rotacdo do rotor abaixo da segunda critica.
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=
X

Figura 7 - Modelo do rotor no modo de vibragdo da sua primeira critica -
Muszynska (2005)

Como o modelo considerado ¢ isotropico, pode-se fazer o uso da notagao
com numeros complexos para combinar os deslocamentos na horizontal ‘X’ e
vertical ‘y’ na variavel complexa ‘z(t)’ e sua conjugada z*()’, resultando nas

equagoes diferenciais de movimento 2.2 e 2.3:

z=x+j.¥
zZi=x—jy

eq. (2.1)
j=+-1
M.?+C.2+K.z=F.el®t%8) 4 p oi¢ eq. (2.2)
M.3*4 C.2* + K.z* = F.e /(08 L p o=i# eq. (2.3)

Os termos das equacdes de movimento acima possuem os seguintes

significados, na sequéncia do primeiro termo da esquerda para direita:

1°. Forca de inércia
2°. Forga devido ao amortecimento

3°. Forga devido a rigidez
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4°. Forga externa sincrona/ndo-sincrona aplicada de magnitude F, frequéncia
de excitagao Q ¢ fase 0

5°. Forga radial constante de magnitude P ¢ fase ¢

Os coeficientes M, K, C descrevem respectivamente a massa do rotor, a
rigidez lateral isotropica equivalente e o amortecimento lateral externo. A rigidez
equivalente ¢ formada pela associacdo em série da rigidez do eixo (Ks) e do

mancal (Kp):

1
K=—r

1 + 1 eq. (2.4)
K, K,

A equagdo 2.2 refere se ao modo “forward” (quando a orbita descrita pelo
centro do rotor devido a vibragdo lateral estd no mesmo sentido da rotacao do
rotor) ¢ a equacdo 2.3 descreve o modo “backward” (quando a oOrbita esta no
sentido oposto ao da rotagdo).

Como a equagdao diferencial ¢ linear, as solugdes particulares
correspondentes a cada forca de excitagdo podem ser adicionadas para representar
a resposta total de vibracdo do rotor. Portanto, a solu¢ao geral da equacao de

movimento ¢ composta por:

e Uma solucdo homogénea, que representa a vibracdo livre governada pela
frequéncia natural.

e Uma solucdo particular correspondente a forca radial estatica aplicada
externamente.

e Uma solucdo particular correspondente a forca ndo-sincrona/sincrona

oriunda, por exemplo. do desbalanceamento ou de esfor¢os no impelidor.

As trés componentes da solugdo sio descritas a seguir:
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Solucdo homogénea — Vibracdo Livre

A importancia da andlise da vibragdo livre do rotor é a determinacdo dos
autovalores que fornecem informagdes sobre a frequéncia natural e a condi¢do de
estabilidade do modo de vibragao.

Como no caso de vibragao livre o rotor nao esta sujeito a forgas externas, o
lado direito das equacdes 2.2 e 2.3 sdo iguais a zero. Logo, estas equagdes

admitem solugdes do tipo:

eq. (2.5)

onde “A” ¢ uma constante de integracao obtidas pelas condi¢des iniciais e os
valores de “S” sdo os autovalores da equagdo caracteristica.
A substituigdo das solugdes nas equagdes de movimento, resulta na

seguinte equagao caracteristica com seus autovalores:

M.s* +C.s + K = 0 »Equacio caracteristica eq. (2.6)
z
s o=—ti Bt =5 — Autovalores eq. (2.7)
L: M _j*qlalff 4”“2 3.:4 q °

A parte imaginaria do autovalor representa a frequéncia natural amortecida,
wd, 0 sinal de “+” representa a frequéncia natural do modo “forward” ¢ o sinal “-*
representa a frequéncia natural do modo “backward”. Caso o radical da equagao

2.7 seja igual a zero, tem-se o amortecimento critico:

C,=2.+K.M=2.M. w, —Amortecimento critico eq. (2.8)
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Para qualquer sistema amortecido, o fator de amortecimento ¢ ¢ definido

como a razdo entre a constante de amortecimento e a constante de amortecimento

critico:
z :L_EE eq. (2.9)

Utilizando a definicdo do fator de amortecimento, o autovalor pode ser

representado da seguinte forma:
s10= (02— 1), =55, ¢q. (2.10)

A natureza das raizes dos autovalores e, por consequéncia, 0 comportamento
das solucdes das equagdes diferenciais de movimento, dependem da magnitude do
amortecimento. Caso (=0, tem-se uma vibracdo ndo amortecida, ou seja, a
amplitude de vibragdo permaneceria constante, pois ndo hé dissipagao de energia

por amortecimento. Se (0, pode haver os seguintes casos:

Caso A: Sistema sub-amortecido ({<1 ou C<C;). Para essa condigdo, ({*>-1)

¢ negativo e os autovalores podem ser expressos como:

s

5125 (_gi}'w’l_g‘)-mn = 534

No movimento sub-amortecido a amplitude de vibragdo diminui

exponencialmente com o tempo - ver figura 8.

Caso B: Sistema criticamente amortecido ((=1 ou C=C;). Neste caso, as

duas raizes S1, S2 € S3 € S4 sdo iguais conduzindo a um movimento nao periddico.

Caso C: Sistema superamortecido ((>1 ou C>Cc). Neste caso os autovalores
S1,52 € $3,84 sdo distintos e menores que zero, resultando no movimento

representado na figura 8.
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- § ax
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Figura 8 - Comparacgéo entre movimentos com tipos diferentes de amortecimentos
- RAO (2003)

Solucdo Particular — Resposta a forca estatica radial aplicada

.

Considerando uma forca externa radial ¢ constante, P. e , as equagdes

2.2 e 2.3, admitem as seguintes solucoes:

z=A.elF

z*=4A.e IF eq. (2.11)

Lot L _peTI? eq. (2.12)
K K

Onde p ¢ a orientacdo da amplitude de deflexdo do rotor em resposta a

for¢a aplicada.
Portanto, a solucdo particular referente a carga estitica aplicada ¢ um
deslocamento com a magnitude igual a razdo da forga radial pela rigidez do rotor

e com a mesma dire¢do do vetor da forga.
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Solucdo Particular — Resposta a forca de excitacdo ndo-sincrona

Caso o rotor esteja submetido apenas a uma forca de excitagdo ndo sincrona,

as equacdes diferenciais de movimento admitem solu¢des do tipo:

z = B.glllt+d)

eq. (2.13)

¥ = R. e—_:l'l:ﬂ.t-H,fJ:l

nos quais B e y sdo a amplitude e a fase, respectivamente, da resposta a
forca externa aplicada. Inserindo as solucdes apresentadas nas equacdes de

movimentos, tem-se:

F

B =
JE-M0224oinl

eq. (2.14)
W =4 + arctan {i)

E-M.0?
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3
Escoamento através do selo anular

A fun¢do principal dos anéis de desgaste, conforme ja dito, ¢ melhorar o
rendimento da bomba reduzindo o retorno do fluido bombeado para a suc¢do da
bomba de simples estagio ou para o estagio anterior nos casos de bombas com
multiplos estagios. Em geral, os selos anulares também contribuem para alteracao
do fator de amplificacdo e da frequéncia critica. Diferente dos mancais, estes selos
anulares possuem a vantagem de estarem localizados em uma posicao estratégica
do ponto de vista da rotodindmica, pois estdao localizados nos impelidores que sao
a principal fonte de desbalanceamento.

O modelo da bomba de simples estagio analisada e a localizacao do anel
de desgaste sdo apresentado na figura abaixo. Este ¢ um anel denominado plano

devido a geometria de sua superficie.

Figura 9 - Direita: foto da bomba em corte. Esquerda: anel de desgaste

As vantagens esperadas da utilizacdo do selo anular flutuante em
detrimento ao fixo sdo a possibilidade da sua montagem com folgas menores sem

ocorréncia de rocamento e a operagdo com uma menor excentricidade. A principal
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desvantagem € que este deve ser projetado de acordo com a condi¢do operacional,
ou seja, o mesmo modelo de bomba teria anéis de desgaste diferente.

Caso seja viavel a operagao do selo flutuante em uma posi¢ao com baixa
excentricidade, onde a influéncia dos coeficientes dindmicos ¢ menor, este pode
ser balanceado de forma a evitar seu travamento em uma posi¢ao indesejada.

A utilizacdo de anéis flutuantes ¢ muito comum em selos mecanicos a 6leo
(selos molhados) de compressores. No entanto, apesar do principio fisico de
funcionamento ser similar ao proposto neste trabalho, em compressores estes
componentes podem induzir vibra¢des subsincronas reduzindo o limite de
estabilidade, sendo que o mesmo dificilmente ¢ identificado em bombas devido a
baixa rotacdo. Por outro lado, em modelos de bomba centrifuga semelhantes ao
analisado nesta dissertacdo, foram observados varios casos de ocorréncia de
instabilidade supersincrona quando a folga diametral dos anéis de desgaste
ultrapassou valores de 0.9mm, apesar de nao ter sido identificado nenhum sinal de
contato entre parte estatica e rotativa, podendo, portanto, esta excitacdo ser
induzida pelo fluido.

O método empregado para calcular a rigidez e amortecimento do anel
flutuante ¢ o mesmo do anel fixo, lembrando que o anel flutuante estara travado
em uma determinada excentricidade que vai depender do balanceamento de forca
projetado. Caso seja almejado que o anel de desgaste esteja sempre flutuante, ou
seja, nao trave em nenhuma condicao operacional, os coeficientes dinamicos
podem ser desprezados e as unicas forgas radiais que irdo atuar sobre o anel sdao o
seu peso ¢ a forga de atrito. As varidveis que influenciam na determinacao dos

coeficientes dinamicos dos selos anulares sdo:

e Rotacao do eixo

e Excentricidade

e Diferencial de pressao

e Perda de pressdo na entrada do selo

e (oeficiente de atrito entre o anel e a carcaca da bomba
e Viscosidade e densidade de fluido

o Comprimento axial

e Diametro externo do anel rotativo
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e Folga entre os anéis estatico e rotativo

e Numero de ranhuras na superficie dos anéis quando utilizado
e Rugosidade das superficies dos anéis

e Coeficiente de recuperacio de pressdo na saida do selo

e Pré-rotagdo do fluido na entrada do selo

3.1.
Teoriade filme de 6leo hidrodinamico em selo anular

Devido ao elevado gradiente de pressao e a folga elevada em comparagao
ao praticado em mancais, o fluxo no selo anular ¢ turbulento. Os numeros de
Reynolds axial e circunferencial sdo altos devido a baixa viscosidade do fluido
bombeado e a alta velocidade tangencial causada pela rotacdo do eixo, por isto
nao ¢ utilizada a equacao de Reynolds como usual em mancais hidrodinamicos.

Para pequenos deslocamentos do rotor em relagdo a um ponto de
equilibrio, a for¢a de reagao do fluido sobre o rotor pode ser representada por

coeficientes dinamicos linearizados resultando na seguinte formula:

F:E} [_ . kx}-] ) [_Cxx cx}-] Er} Er}
Yy . M .. eda. (3.1
{FY k}'x K}.}. {} } c}'c C}_}_ Vv Vv q ( )

A teoria de bulk flow para fluxo turbulento, incompressivel e espessura
reduzida de filme, aplicada na equacao de Navier-Stokes, ¢ utilizada para analise
do escoamento através do selo anular ¢ na determinacdo dos coeficientes
dindmicos introduzidos pelo fluido, conforme proposto por Hirs (1970). Em
resumo, a premissa desta teoria € que a variacdo da velocidade através da folga do
selo anular ¢ desprezivel, ou seja, a velocidade média ¢ considerada. Hirs também
desconsiderou a variagdo da tensdo viscosa cisalhante dentro da folga e apenas as
tensdes atuando na superficie do selo estatico e rotativo sdo consideradas.

Portanto, aplicando as premissas proposta por Hirs nas equagdes de

conservagdo de massa e quantidade de movimento, obtém-se (ver figura 10):
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Equacéo de conservagio de massa

oh  13(hU) 3(hW)
iz —0 (32
9t TR o8 oz eq. (3:2)

Equacédo da quantidade de movimento linear na dire¢éao axial

hﬂF‘_ +1, + h(
az_rrz Tegg T P-N.

dw  Udw aw
) eq. (3.3)

ot Tras "Wz

Equacédo da quantidade de movimento linear na direc¢éo circunferencial

haP au  uoau au
————T,,g-l-rsg-l-p.h.(—-l- )

RIZ ot "rag Wiz eq. (3.4)

b
/ » ' Rde

Figura 10 - Volume de controle diferencial em coordenadas cilindricas - Childs (1993)
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As tensdes cisalhantes nas paredes sdo definidas segundo Hirs, como:

_pfUZ
. =PIsYs
3 : (3.5)
i eq. (3.
o U?
, =Pt Ur
r 2

Onde fs, fr sdo os coeficientes de atrito do anel estatico e rotativo

respectivamente, € Us e Uy s3o as velocidades médias definidas como:

Ug — (WZ + U:]l.-":

5 an1/2 eq. (3.6)
U, = (w?+u?)y?
Logo, as componentes das tensdes s, 7r sdo dadas por:
(W) 1,(U — Rw)
Tpe =T, | — T4 =——"
u, r U,
eq. (3.7)

=]

a

I

1.,-.H
.

o= |
e S

=]

3

L2}

I

1.,-.H
.
= | =
o

Substituindo as equagdes 3.6 nas equagdes de quantidade de movimento

linear, resulta se em:

Direcao axial

aW | UaW aw
) eq. (3.8)

L L aw | Uaw aw
haz EWU3ﬂ+2WUrfr+ph(ar+Rag-I-Waz

Direcao circunferencial

hBP_pUU +p(U RW)U.f. + h(5U+U3U+W5U) eq. (3.9)
Rag 22UVt WU fr+Ph 37 T 2 50 az

De acordo como os fatores de atrito do modelo de Moody, os coeficientes

de atritos fs e fr sdo dados por:
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L4 (bzer N b, )”3- _ 2U.hp
fe = @ 2h 'R, :
. eq. (3.10)
L (bzes N b, )1’3 R = 2U.hp
f:v' - ﬂ‘l 2 R?, ] ol Fr

Nos quais: a1=1.375x107; b,=2x10%; b3=10° e e, s sdo as rugosidades

absolutas do anel rotativo e estatico, respectivamente.

Portanto, através das equacdes de conservagdao de massa e da quantidade de
movimento linear apresentadas acima, e inserindo uma pequena perturbacao no
deslocamento (h=ho+4hl), na velocidade circunferencial (U=Uo+A4UI), na
velocidade axial (W=Wo+AWTI) e na pressao (P=Po+4P1I), o c6digo do programa
Romac, através de métodos numeéricos, determina os coeficientes dinamicos dos
selos anulares e mancais apresentado neste trabalho.

A perturbacao no deslocamento em relacdo a posicdo de equilibrio serve
para calcular as rigidezes providas pelo fluido, ja que esta ¢ igual a reagdo entre a
forca e o deslocamento. E a perturbacdo na velocidade serve para calcular os
coeficientes de amortecimento que ¢ a razao entre a forga e a velocidade.

Softwares comerciais, como o utilizado nesta dissertagdo, simulam os
coeficientes dindmicos sem carga e sao considerados independentes da frequéncia
de excitagdo. De acordo com Andrés (2010) esta consideragdo introduz incerteza
no modelo, pois ¢ de conhecimento que os selos anulares em bombas contribuem
para a distribuicdo de carga.

O termo da adicdo de massa ou coeficiente de inércia do fluido, que pode
ser calculado de forma simplificada pela equacdo abaixo segundo Andrés (2010)
que, diferentemente dos mancais, nao ¢ desprezivel para situagdo na qual se tem a
razdo entre L/D>0.5, alto nimero de Reynolds e densidade elevada. Como os
anéis aqui analisados possuem uma razao entre largura e didmetro menor que 0.2,

o termo de inércia serd desprezado na simulagao.

Dy L tanh(L/D)
) e B A eq. (3.11)

D
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As condigdes de contorno de entrada e saida do volume de controle,

conforme demonstrado pela figura 11, sdo dadas por:

Tabela 1 - Condicbes de contorno do selo anular

Condicao de contorno na entrada | Condi¢do de contorno na saida

1 H
- F,= Py — Eﬂ(l + )W 3: P=P=Pressdo de suc¢io

2: U= awR

Anel estatico

D Anelrotative

Py P,

Pressdo

Py

_ bs

0 Comprimento do
selo

Figura 11 - Queda de pressao através do selo

A velocidade circunferencial na entrada (U) ¢ uma fracdo da rotagcdo do
rotor (oR). a igual a 0.5 é normalmente utilizado para selo interestagio ou pistao
de balanceamento e a igual a 0.6 ¢ mais apropriado para o selo presente na suc¢ao
do impelidor. Quanto maior o valor de o maior serd o coeficiente de rigidez

cruzada do fluido devido ao aumento da velocidade circunferencial, contribuindo
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desta forma para desestabilizar o sistema rotativo. No presente trabalho serd
utilizado alfa igual a 0.5.

O segundo termo do lado direito da condi¢do de contorno 1, é devido a
perda de pressdo causada pela transformacdo da energia potencial de pressdo em
energia cinética do fluido. O terceiro termo ¢ a perda de carga na entrada, no qual
o coeficiente n normalmente varia entre zero e 0.25, segundo informacgao
encontrada em literatura. Portanto, a queda de pressao entre Pq e Pe € causada pela
queda repentina de pressdo e aumento da aceleragdo. O valor de W ¢ constante
durante a passagem pelo anel conforme a teoria da continuidade.

A perda de pressao entre Pe € Ps causado pelo efeito viscoso ¢ dado por:

W.L eq. (3.12)

O valor de k;, segundo Hirs (1970) ¢ igual a:

k.= f..R, = (n.Ra™).Ra = nRa™*?

=

eq. (3.13)
Ra = p'f'c : Reynolds axial

onde "n" e "M" sdo constantes empiricas, ¢ segundo Yamada (1962) seus
valores para selos lisos sao iguais a 0.079 e -0.25, respectivamente.

Com o objetivo de “calibrar” o programa em relagdo ao nimero de malhas e
critério de erros, foram obtidos os coeficientes de um anel de desgaste com
dimensdes e condigdes operacionais semelhantes ao da bomba centrifuga
analisada neste trabalho. Os coeficientes deste mesmo selo foram calculados por

Andrés (2010) e os dados e resultados sdo mostrados abaixo:

Diametro do selo: 152,4mm

L/D=0.2

Cocficiente de pré rotacdo (a)=0.5
Fluido: 4gua
Folga radial nominal: 0.19mm Densidade=995kg/m* e

Coeficientes de perda na entrada: 0.1 viscosidade dinamica:0.792cPoise

YV V ¥V YV V

Anel estatico e rotativo com superficies Rotagao=3600rmp

Pressdo Diferencial (Pq-Ps)=34.4bar

YV V ¥V V VYV V

lisas
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Resultados plotados com o eixo horizontal representando a rotagdo em rpm:

18 = s
kgls Vazao Simulada,__....ng spees
16 4 3800 rpm
14 4
@ 12
e—
© 10-
; 8 1 ~-M--Vazdo Simulada
e g -
4 @.r--' -
S el [ —— Nornal dikarance (C)
24 - - ol = === =" T[—A— Twice clearance (wom)
reaede=" '
"'" |
o Ll L) L] v L)
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000

Figura 12 - Vazao massica através dos anéis de desgaste

A vazao massica apresentou resultados mais conservadores que o obtido por
Andrés. Um dos motivos da diferenca entre os resultados pode ser a diferenga
entre a rugosidade das superficies dos anéis e o coeficiente de recuperacdo na

saida do selo.

60 -
- | gperatng speea
Kxx=Kyy | o
50{ [MN/m] |
—— Nominal clearance (C)
40 —&— Twice dearance (wom) ,
7] === "0 sWirl p_
)] /
] S/ d
S 30 - - 48~ - Rigidez... s
= S
& 2!
20 4
10 A
0

0 1000 2000 3000 4000 500N 2000

Figura 13 - Rigidez direta
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Kxy=-Kyx —
a4 [MN/m]

—l— Nomnal clearance (with swirl)
— ™ no sy
61 |—a— Twice clearance (wom) /

g — ™ o swir I \e
é’ 4| =-#=-Rigidezcom pré-rotacdo >

/e
- Rigidez sem pré-rotaggio,”
rl =0 P

- \ /"

1xC

no inlet swirl

inlet swirl

2xC

0 1000 2000

-2

YO - N 4
3000 | Fo0 — “Fabo

6000

Figura 14 - Rigidez cruzada
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Os valores da rigidez direta obtidos sdo semelhantes, no entanto a rigidez

cruzada apresentou valores com diferenga maxima de 15%, sendo esta dada como

razoavel, devido a diferentes consideracdes envolvidas nos calculos. Através do

grafico de rigidezes cruzadas pode ser verificada a influéncia do valor de a na

estabilidade do sistema rotativo. Baixos valores de o sdo conseguidos instalando

aletas ("swirlbrake") para “quebrar” a rota¢do na entrada do selo.

50 :
45 A Cxx:cyy . geaorpm
10 Cxy=-Cyx g
KNs/m -
35 4 [ ] 1xC
g’ 30 J —_I—gz Nominal dearance (with swirl) ,! CXX
'3 Coox Twice ¢ ':“ > ~
g_ 25 | :C: wice clearance (wom) .
8 201 —e—Amortecimento Direto /Zxc
159 —@—Amortecimento cruz '
10 - i c
! X
5 1 e I —_— y
0 i L —_——
0 1000 2000 3000 4000 5000

6000
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Figura 15 - Coeficientes de amortecimento

Os coeficientes de amortecimento acusaram uma diferenca maxima de
6.5%. As igualdades dos valores entre Cxx € Cyy e entre Cyy e -Cyy referem-se a
posicao concéntrica considerada do anel rotativo em relagdo ao estatico.

O numero de elementos de malha utilizado para simulagao do selo anular foi
de 100, apesar da convergéncia abaixo de 2% ter sido atingida com nimero de

malha igual a 50 conforme grafico abaixo:

Teste de Malha do Selo Anular

1.6

1.4 i

1.2 /

/ Rigidez Direta
0.8 / —=— Rigidez cruzada

0.6 Amortecimento direto
0.4 / / —x— Amortecimento Cruzado
0.2 /
0 R T 5 1 T T

1000 100 50 10 1

%)

convergéncia

-0.2

numero de malhas

Figura 16 - Teste de convergéncia versus niumero de malhas

3.2.
Anel de desgaste flutuante

Como dito anteriormente, as vantagens propiciadas pela aplicacdo do anel
flutuante ocorrem devido a viabilidade de realizar a sua montagem com folgas
menores que a recomendada pela API 610 aplicadas a anéis estaticos. A sua
aplicacdo em bombas centrifugas multiestagios também poderia vir a viabilizar a
substitui¢ao do mancal hidrodindmico por rolamento, pois os anéis flutuantes com
folgas reduzidas diminuiriam os esfor¢os sobre os mancais.

A utilizacdo de material ndo metalico no lugar do ago para fabricagdo dos
anéis de desgaste também permite uma redugdo de até 50% da folga recomenda
pela norma API 610. Entretanto, o anel flutuante aumentaria a vida util dos anéis,

pois ndo haveria o contato entre as partes.
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A filosofia do comportamento fisico do anel flutuante ¢ a mesma empregada
para o anel flutuante do selo mecanico molhado (a o6leo) utilizado em
compressores centrifugos, como demonstrado pela figura 17. O anel flutuante ¢é
capaz de se mover apenas radialmente, pois seu movimento axial é restringido por
um pino anti-rotacional. O diferencial de pressao vezes a area de contato e a forga
da mola induzem a uma forca normal Fn. Por sua vez, a forca normal vezes a
coeficiente de atrito entre a area de contato do anel e a carcaga tende a travar o
selo. Enquanto a forga resultante do fluido (Fv), que ¢ gerada de forma semelhante
em mancais hidrodindmicos, mais o peso do anel (Panel) forem maiores que a forca
de atrito (Fatrito), 0 anel flutuara radialmente reduzindo sua posicao excéntrica, até
atingir uma posic¢ao de equilibrio no qual o anel ficaré travado. Portanto, a posi¢cao
excéntrica de operacdo do anel flutuante depende da condicdo operacional,
coeficiente de atrito entre anel e carcaga, parametro geométricos do anel e a
influéncia do anel "O". Desprezando a influéncia do anel “O” e considerando a
area de contato perfeitamente lapidada, a equacao do equilibrio de for¢a ¢ dada

através do seguinte equacionamento:

Forca normal

T - - [ - -
'F:‘." = kmo!ﬂ'dmo!rz + FI‘.‘L'Z (D;a - D;ij + Fdz (Dga - Dgz] +

eq. (3.14)
TI b -+
(P; =~ B).5- (D% = D?)
Forca de atrito
Fﬁt?"ito = Hatrito- 'F:"." €q. (315)

Equilibrio de forcas

F

atrito

= FL + Pﬁnal cq. (316)
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Durante o instante que o anel flutuante estiver travado, ele ird trabalhar
como um anel fixo até que a for¢a do fluido aumente durante um transiente e uma
nova posi¢do de equilibrio seja estabelecida. Logo, apesar do anel ser flutuante,
ele devera operar como travado durante o regime permanente, ou seja, seu

movimento radial deve ocorrer apenas durante a iminéncia do contato com o anel

rotativo.
Pino anti-rotacional
Carcaga /
p—
{ o
- / Mola
Area de contato =
s
- —— O’RING \
D% DE M
a fa) Anel flutuante
Pressdo de Pressdo de
descarga : descarga
(Pd) E— Panel (Pd)
Forcade
atrito
(Fatrito) )
Pressdo de 2 )
= I 1]
Forgado Fluido

Figura 17 - Superior: Conceito do anel flutuante. Inferior: Balango de forga no anel

Ao serem estabelecidos os coeficientes dindmicos providos pelo fluido, o
sistema rotor/fluido acoplado resulta em um modelo dindmico representado pela

seguinte equagao:
(01,1 + [, ] {21+ 161+ ol e, @] [£] + [t + (e ] {3} = 1)
eq. (3.17)

onde w[G], w representam o efeito giroscopio e a rotagdo do eixo

respectivamente, € os subscritos “r” e “f” referem-se ao rotor e ao fluido.
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4
Influéncia dos coeficientes dinamicos do fluido na
dindmica da maquina rotativa

Devido a sua importancia, ¢ apresentada a influéncia das propriedades de
rigidez e amortecimento no sistema rotativo conforme figura 18.

As componentes X ¢ Y de uma forga no rotor podem ser expressas em forma
linearizada para pequenas perturbagdes em relagdo a um equilibrio estacionario
para uma dada rotagdo do eixo. Os coeficientes desta forca linearizada resultam da
derivada parcial da for¢a em relacdo ao deslocamento e velocidade do rotor. Desta

forma, de acordo com a equagao 4.1, estas forcas sao expressas como:

_~— Anel de Desgaste

Figura 18 - Coeficientes dindmicos das forgas introduzidas pelo fluido

F,=—K,x—K,Y—-C.,x—C,.7»
: : eq. (4.1)
F,= K x—K,¥Y—-C_ x—C.,V¥y

onde % e ¥ sdo velocidades.
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Considerando uma 6rbita circular, sdo apresentadas as seguintes analises:

Coeficientes diretos (Direct Coefficients)

Os coeficientes de rigidez positivos Kix= Kyy ,no selo de fluxo, produzem
uma forca radial direcionada para o centro da 6rbita e colinear com o vetor de
deflexdo do rotor, como mostrado na figura 19. Se estes coeficientes forem
negativos a diregdo da forga se inverte. J4 os coeficientes de amortecimento
Cx=Cyy produzem uma forca tangencial normal ao vetor de deflexdo do rotor e
oposta a velocidade de precessdo. Se estes coeficientes forem negativos o sentido

da forca sera o mesmo da velocidade de precessao.

AX :I
,+ ' X
1
3@ EY i {
1
------ - ‘ Kye-OX

Fy Ky-Ay

Figura 19 - Coeficientes dinamicos diretos da forga do fluido

Coeficientes acoplados cruzados (Cross-coupled Coefficients)

Os coeficientes de rigidez cruzados Ky=-Kyx produzem uma forga
tangencial normal ao vetor de deflexdo do rotor e sua dire¢do depende do sinal
algébrico, como representado pela figura 20. A combinacdo Kiy>0, Kyx<0
empurra o rotor no sentido da velocidade de precessdo e pode desestabilizar o
sistema. Caso Ky e Kyx tenham o mesmo sinal eles tendem a estabilizar o

movimento fazendo uma orbita eliptica.
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Os coeficientes de amortecimento cruzados Cy=-Cyx, no selo de fluxo,
produzem uma forca radial colinear com o vetor de deflexao do eixo e sua dire¢ao
depende do sinal algébrico. Caso Cyx>0, Cyx<0, a forca fica direcionada para o

centro da orbita.

-C, b

Figura 20 - Coeficientes dindmicos cruzados da forca do fluido

Os coeficientes dinamicos cruzados sdo caracteristicos de mancais (ou selos
anulares) de geometria fixa e aparecem devido a rotagdo do fluido. Quando
submetidos a uma for¢a direcionada para baixo, o fluido responde com uma forga
nao exatamente na direcdo oposta, mas sim formando um angulo no sentido da
rotagdo do eixo, conhecido como “angulo de atitude”.

Os coeficientes que produzem forga radial (rigidez direta e amortecimento
cruzado) tendem a ter pouco efeito na estabilidade. Entretanto, eles tém grande
influéncia na frequéncia natural e na localizagdo da velocidade critica. J& os
coeficientes que produzem forga tangencial ao movimento orbital t€m pouco
efeito na frequéncia natural, porém tém grande influéncia na estabilidade e no
fator de amplificagdo na velocidade critica.

Duas razdes sdo usadas para verificar o efeito na estabilidade do mancal e
selo baseado nos coeficientes da forca. O amortecimento efetivo Ce=Cyx-Kxy/wn,
no qual wn € a frequéncia natural e ndo a de operagdo do rotor, informa se o
componente (mancal ou selo) atua desestabilizando o movimento do rotor caso o
valor de Ceff seja negativo. A WFR=Kx)/Cxx.«w (WhirlFrequencyRatio) informa a
razdo esperada entre wn/Q2 no inicio da estabilidade, no qual Q representa a

rotagdo do rotor. Caso Kyy ndo seja igual a -Kyx estas razdes nao tém significado.
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5
Elementos finitos para analise lateral do rotor

Programas de andlise de rotodindmica como Romac ¢ XLTRC2 utilizam a
teoria da viga de Bernoulli-Euler ou Timoshenko para simulacdo e andlise do
movimento vibratorio e determinagdao das frequéncias naturais de rotores.
Portanto, serd demonstrado como ¢ formada a matriz de massa e rigidez nas
equagoes de movimentos. O desenvolvimento desta se¢do segue as notas de aula
do prof. Paul Allaire ¢ Adhemar Castilho, realizada em 2011.

A figura 21 abaixo mostra um rotor representado no sistema de coordenadas
cartesianas ‘Xyz’ e sua subdivisdo em elementos finitos. Como a énfase do estudo

¢ a andlise lateral, apenas as seguintes variaveis serdao analisadas:

Figura 21 - Superior: Rotor representado no sistema de coordenadas cartesianas.

Inferior: Subdivisdo do rotor em elementos finitos - Allaire & Castilho (2011)
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Onde:

ux: deslocamento lateral horizontal

uy: deslocamento lateral vertical

u

g, = ﬂ_x : deslocamento angular no plano xz
z
U,

8. = o : deslocamento angular no plano yz
z

O modelo de viga de Euler-Bernoulli ¢ uma simplificacao da teoria linear da
elasticidade, que fornece meios de calcular as caracteristicas de deflexdo de uma
viga sob um determinado carregamento estatico ou dindmico, a qual ¢ constituida

pela seguinte equacao diferencial parcial linear no plano ‘yz’:

a2 Efﬂzu}. a 2 ﬂu}_ _
2\ E a2 ) T a\PA e )T eq. (3.1)

onde:
1° termo = flexdo da barra
2°termo = inércial/massa lateral

3°termo = forca lateral por unidade de comprimento

As condig¢des de contorno da equagdo acima podem ser:

a) Barra apoiada

uy=0
M_=E.I Fuy _ 0 |
S dy? - A
m.D*
I..=1_.= = para secdo circular

¥y xx 64
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b) Engastada

uy,=0

c) Livre

A energia potencial (EPLy) da viga (eixo) submetida a deformagdo interna

devido a flexao no plano ‘yz’ ¢ dado por:
1
E'PL-}' = U}' = J- (_ »Exze ':Tzz) av = J [A_ Ezz' azz]dz €q. (52)
Vv L

onde,

£... deformacdo axial
o_.: Tensdo normal

A: &rea da sec¢do transversal

5.1.
Modelo em elementos finitos

Para andlise em elementos finitos, o rotor primeiramente ¢ subdivido em
elementos, no qual estes estdo entre dois nds - ver figura 21. A solugdo para obter

o deslocamento do rotor ¢ dada para cada ponto nodal.
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As principais propriedades do eixo/rotor para elaboragdo do modelo em

elementos finitos sdo:

L: comprimento do elemento

Dy: diametro do elemento que oferece rigidez ao sistema

Dnm: diametro do elementos que oferece massa ao sistema

E: Mddulo de elasticidade

Ixx: momento de inércia de area na direcdo x

lyy: momento de inércia de area emy

I, momento de inércia polar

p: densidade do material do rotor

A: &rea na sec¢ao transversal

O formato de deflexdo de cada elemento ¢ representado por uma fungao
interpolacdo que segue os conceitos do polindmio de Hermite (ver figura 22).
Considerando um elemento do rotor que possui um didmetro uniforme, suas
coordenadas generalizadas podem ser descritas conforme ilustrada na figura 23.
Cada nodo possui dois graus de liberdade em cada plano ‘Xz’ e ‘yz’. E a fun¢ao

interpolacgao ¢ dada por:

4z

p ; e
UJ:E} = [Nyqz + Nyq, + Naq, + Nugg] ) = [Ny Ny N3N, Ne] d7 eq- (3-3)

g

onde N1, N2, N3 e N4 representam fungdes da forma do elemento e qs, gs, q7

e qs representam os deslocamentos dos nodos definidos como:

1 . 1 .
N1=E(L3—3.z‘.L+2.zﬂj N2=E(z.2—2-z‘-£—+zgj

eq. (5.4)

= 1 -
N,=—(3.z2.L—2.2%) N4=F(—z‘.L +:z%)
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qs] Uy
e} e g.x.'li
Q. = = ] eq. (5.5)
r= tq7 Uyj
] ng
Polinémio de Hermite - Deslocamento linear
=
c
2 /
wv
c
g o8
'-c': /
o 0.6
]
] —=—N1
£ 04
3 ——N3
o
% 02
° ’_/
0 4 )
1.2
comprimento adimensional
Polindmio de Hermite - Deslocamento angular
0.2
_ 015 s
]
g /v
g o1 \
5] /
£ 005
£
s 0 . . : : L —e—N2
2
E 005 . 0.4 0.6 0.8 12 —m—N4
8 /
S 01
a
-0.15
0.2
comprimento adimensional

Figura 22 - Polinémio de Hermite
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Gy ™ Ugy iy

L u £ L
> .;d s Oy -h— .:J Ty H.! i
S ) 8 \
¥ v o *'
j ‘j z

Figura 23 - Deslocamento generalizado do elemento - Allaire & Castilho (2011)

5.1.1.
Matriz de rigidez do eixo

Dadas as definigdes acima, a matriz de rigidez do eixo pode ser definida
conforme descrito abaixo.
Como o deslocamento lateral no plano ‘yz’ ¢ dado por Uy, o deslocamento

axial do eixo “U;” € representado por

au}.
u, = —y.— eq. (5.6)
0z

Portanto, a deformacao axial (¢) e sua relagdo com a tensdo normal (oz),

considerando propriedade linear do material, sdo dadas por (ver figura 24):

du ﬁzu}.
£pr = = —V
Z5 az - az;
) 2 arlsl
2= TN @ = 5.
f=4:4 < 2 '
0z eq. (5.7)

BT = — L[—6L +12z; —4L + 61; 6L — 12z; —2L + 62]

B: Forma de flexdo do elemento
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du_ El'zu}.
g.=E.&_=E 3z = —E.y. 322
o = g y2 h':" 0 = E.B( eq. (5.8)
=z [ "
o.2: Tensao de flexdo do elemento
—
z

(o) (@)
el = _Ya’u, ol®) = _Eyi’i,_
Fa 9z? i 9z?

Figura 24 - Tensdo normal e deslocamento axial - Allaire & Castilho (2011)

Inserindo as equacdes acima na equacdo da energia potencial 5.2, resulta

em:
ERY = EJ_ J B':E}TH':H}dAldz
L.'.E:' A'.E':' eq. (5.9)
(edT Z (5]
BBy = E [0 v?dA [0 (5) (G ) 42

nos quais o primeiro termo da equagdo 5.9 ¢ o momento de inércia lyy e o

segundo termo ¢ a matriz de rigidez dada por:

K - J 62 N':E:'l" aEN':E} gz =
= Je )\ 8z? 9z* a

—6L + 12z (e
1 _
- f AL+ 62 |1 141127 —414 62 61— 122 —20L +62]% dz
LlE"‘l

L& 6L — 12z
—2L 4+ 6z

eq. (5.10)

Usando a formulagdo de Lagrange, a matriz de rigidez do elemento no plano

‘yz’ ¢ dada por:
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(=) (el

aii'}' — aEFL'}' - T v E. I}'}' 6L
ed (e =~ Tlyz ¥wyz g3 |_
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—12 6L J[%
—6L 217 ||b.

12 —6L u_}'_;l'
—6L 4L7]16,;

eq. (5.11)

Devido a simetria, a matriz de rigidez pode ser representada como:

k}'l k}.z _k}'l
K = kye  kyz  —hy
ye ThE _k}'l _k}-z k}'l
k}.z k}.q_ _k}.z
Onde:
dF 12EL,
k}'l - = a4
du L3
dM 4EL,
k 3 - =
¥ dé L

T E om

eq. (5.12)

_dF _ 6EL,,

Y2y 12
_dM _ 2ELy,

¥ de L

Sendo, ky1 e ky2 correspondentes a variagdo de forga com o deslocamento

(N/m) e ky3 e kys a variagdo de momento com o deslocamento angular (N.m/rad).

A matriz de rigidez no plano ‘Xz’ ¢ obtida da mesma forma que foi descrita

ara o plano ‘yz’. Logo, a matriz generalizada do deslocamento nos planos ‘Xz’ e
p p g g p

‘yz’ é:

(&)

Q:r VE =

_qi_

fq;
3
qa
qs
He
q7

=
3

£
ek

Ty

o

=
Z

o

i
By
L


DBD
PUC-Rio - Certificação Digital Nº 1221996/CA


PUC-RIo - Certificacdo Digital N° 1221996/CA

57

onde as primeiras quatro entradas representam o plano ‘Xz’ e as quatro

ultimas o plano ‘yz’. Portanto, a matriz de rigidez dos dois planos combinados ¢

dada por:
[ Iiri::rl kx! _kxl kx!
kx! kxﬂ kx" kxél
TRyl _kxz 'kxl _kxz
(e) i) Ko kes  —Rea ki
Kx yE" Qx yE 0 0 0 0
0 0 0 0
0 0 0 0
0 0 0 0
(e (e kxz D i} xz I:E}
K00 =[5 v o]
¥E ¥E
5.1.2.

Matriz de massa do eixo

oD o o o

U s

0 |6,

0 Uy g

0 5!}_}_

vz || Uy

k}'él Hxi

_k;,-z Uyj
k}'ﬂ -Ex_;l' -
eq. (5.13)

A matriz de massa do rotor subdividido em elementos finitos é modelada

utilizando a energia cinética total do rotor devido ao seu movimento lateral.

Considerando apenas o plano ‘yz’, a energia cinética ¢ definida como:

1 .7 .
ECy, = fv 3 pu:l:zuyz dV

Uy = N. O}z
é,sl IEI:I ']':l.!.}_:- |EI::'
Q":E'} _ fé'e. _ "?xi
¥E qd7 Uy
dg Ex}.
onde,

1t; vetor velocidade

Q}-g: velocidade generalizada nodal no plano " yz"

eq. (5.15)
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Portanto, a energia cinética de cada elemento e a total sdo:

I"EI 1 = - - -I"EI -
Eci = f _mEpQ:;.;}r.N'~E'3'T.N'~E']'.Q::_z}.dlf'ﬁ}
|;.r'. )
eq. (5.15)

E E
, 1V, , L
EC,, = Z EC's) = Ez Ql. j _m(p.NT.N]'~E}.dV'~E}.Q}_E
g=1 g=1 i

De maneira similar a matriz de rigidez, a matriz de massa pode ser obtida

através da formulacao de Lagrange como:

CH
d (BLL}_E) B aECL_}-E _ MI:H:I (&)

dt SQ;EE} 3 Q;:} ¥E ty=
eq. (5.16)
()
oEC” T _—
-—u'i;f = J P.NI‘E}T.NI‘E}. dvl__ﬂ]l Q\_z:' — MS}OE:EI
dQ (€ ¥ vz ¥y
¥E

Considerando a area da se¢do transversal do elemento constante, tem se:

M = f P-N':E}T.N':E}.dv':*':'=[P.A]':E'}-J NTNEALE g (5.17)
VI:E':I

yE L

onde:

MEH}

= - Matriz consistente de massa do elemento do eixo

p'¥): densidade constante do elemento do eixo
A" area constante do elemento do eixo

L'): comprimento do elemento do eixo

Integrando no intervalo do comprimento do elemento (Le), resulta em:


DBD
PUC-Rio - Certificação Digital Nº 1221996/CA


PUC-RIo - Certificacdo Digital N° 1221996/CA

59

o[156 22L 54 -13L [t
M= = (P-H-L)*E 22L 41> 13L -31%| |f
yz Fy= 420 54  13L 156 —22L| |Uy;

-

—13L —3L* —22L 41° i

eq. (5.18)

Portanto, a matriz consistente de massa vezes o vetor aceleracdo pode ser

representado no plano ‘yz’ por:

. (e
my  my, my  —my]te [ty
()m(e) _ | Mg Mg my  —mg| |8,
M:Q:|m, m, m, -—m, i, eq. (5.19)
—m, —mg —MmM, Mg g
xj
onde:
> m=156a > mp=22L.a > ms=54.a
> ms=13.L.a > ms=4.1%.a > me=3.1%a

(p. A.L)':E'}
a=|——
420

Novamente, de forma similar a matriz de rigidez, a matriz de massa

combinada nos planos ‘Xz’ e ‘yz’ ¢ representada por:

ﬁ’xi
My Mg Mg —My 0 0 0 0 i
m, mg M, —m, 0 0 0 0 L
My My 1y Mg 0 0 0 0 I_‘j'xi
e @EE} _|TMy TMg TMy; Mg 0 0 0 0 |8
¥y txys 0 0 0 0 my  my;  my  —myl|i,,
0 0 0 1] My Mg my, —MgllF
0 0 0 0 my My my T Mg ﬁx_i_
0 0 0 0 -m, -mg; -m, mgll,”
L6, ;
5 e
(e} e} _ M, 07° L.
Mx}'z'ox}'z - [ 0 M}_zi| Q €q. (5.20)
¥E
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Desta forma, a representacdo da equacdo de movimento lateral do rotor em

elementos finitos torna-se igual a:

HEE} QEB} + MEE} QEE]‘ = Fle)

XYE L XYE XYE CXVE

eq. (5.21)

F':E}]
€Y
F,

(e) (&) (e) (&) . (e77(8)
A R A o

e
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6
Modelagem e simulacao rotodinamica

Para realizacdo da simulagdo rotodindmica de um conjunto rotativo de uma
bomba, compressor, turbina, etc. ¢ necessario desenhar todo o rotor subdividindo
em elementos. E preciso também obter as propriedades do material do rotor como
modulo de elasticidade e cisalhamento, momento de inércia transversal e polar
dos impelidores, acoplamento e de outros componentes rotativos que podem
influenciar o modelo.  Outras propriedades importantes sdo a rigidez e
amortecimento dos mancais, selos, tambor de balanceamento e suporte do mancal
(pedestal), caso este seja muito flexivel. De acordo com a norma API 684 - 2°ed.
(Rotordynamic Tutorial: Lateral Critical Speeds, Unbalance Response Stability,
Train Torsionals, and Rotor Balancing) , os cincos passos para modelagem de um

equipamento rotativo sao:

a. Criar o modelo lateral massa-mola de toda a unidade rotativa

b. Calcular as reagdes estaticas nos rolamentos

c. Calcular os coeficientes dinamicos linearizados dos mancais

d. Calcular os coeficientes dinimicos dos selos a 6leo. Neste trabalho este

item refere-se aos anéis anulares.
e. Calcular a influéncia de outras excitagdes externas (como efeitos

aerodinamicos, labirintos etc).

As figuras 25, 26 e 27 demonstram respectivamente o desenho de corte da
bomba centrifuga multiestagios analisada, o dimensional do conjunto rotativo com

as propriedades mecénicas do eixo e impelidores e 0 modelo do conjunto rotativo.
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Figura 25 - Desenho de Corte da bomba centrifuga multiestagios

yYyYvyvyvyyv y

Figura 26 - Dimensional e propriedades mecénicas do conjunto rotativo
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Bomba centrifuga multiestagios
0.8 -

0.6 1

0.4 4

raio do eixo. metros

el T T TTTTTTTSY T |

Posig3o axial, metros

Figura 27 - Modelagem do conjunto rotativo da bomba centrifuga multiestagios

O nimero de estagdes (discretizagdes) necessarias para representar o
conjunto rotativo depende do nimero de modos de vibragao pretendido na andlise.
Como o codigo utilizado na simulagdo ¢ baseado no método matriz de
transferéncia (“transfer matrix”), a quantidade minima usual de estagdes (malha) é
de quatro vezes o numero de modos desejados.

Os impelidores podem ser representados simplesmente pela adicdo de sua
propriedade de inércia no eixo. A sua influéncia na rigidez do rotor pode ser
desprezada, caso estes nao sejam montados com muita interferéncia no eixo.

O acoplamento (cubo e a metade do espacador), assim como o impelidor,
também pode ser representado apenas pela adigdo de suas propriedades de inércia
ao eixo.

Os mancais, selos, tambores de balanceamento normalmente sio modelados
separadamente para que seja efetuado o célculo da rigidez e amortecimento
fornecidos por estes componentes ao sistema mecanico. Estes componentes que
conectam o conjunto rotativo a base do equipamento ou pedestal. Para efetuar o
calculo de seus coeficientes dindmicos sdo necessarias as seguintes informagoes:
folga, diametro, largura, propriedades do fluido (viscosidade, densidade, vazdo e
pressdo etc.) dentre outros fatores que dependem do componente a ser modelado.

Durante a determinacdo dos coeficientes dinamicos dos mancais, selos,

tambores de balanceamento, para andlise lateral, podem ser considerados quatro
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graus de liberdade por n6 do sistema discretizado em elementos finitos. Conforme
visto anteriormente, existe a possibilidade do deslocamento em ‘X’ e a rotagdo em
torno do eixo ‘x’, deslocamento em ‘y’ e rotacdo em °y’. Portanto, coeficientes

dindmicos destes componentes podem ser representados na forma matricial como:

Kp K. Kege Kepy Cox  Caoy  Cipx Cupy

[K] = ;J'x ff}':»‘ ff}'.ﬁ’x ;}'EI cl = C}'x C:::: C}'.E:r C}'E}'
s Kpxy Kpepx Kpepy Coxx Cpxy Cpxpx  Cpxpy

Keye Koyy Kpypx Kpypy Coy= Cpyy Cpypx Cpypy

Entretanto, normalmente apenas os valores de Kyx, Kyy, Kyx, Kyy, Cxx, Cxy,
Cyx, Cyy sdo diferentes de zero e o codigo utilizado para simular os modelos das
bombas permite a inser¢ao destes oitos coeficientes da matriz. A matriz de inércia
sera desprezada neste trabalho, pois o selo anular ndo esta submetido a pressoes
elevadas e a razdo entre largura e didmetro (L/D) é menor que 0,5.

Em pose dos coeficientes dindmicos dos mancais e do selos, da matriz de
rigidez e de massa do eixo, a determinagdo das frequéncias naturais (autovalores),
modo de vibracdo (autovetores) e a resposta a forgas externas podem ser
calculadas com o auxilio de softwares de programacao e elementos finitos.

Como dito anteriormente, os autovalores informam as frequéncias naturais
e amortecida do sistema mecanico ¢ o coeficiente exponencial de amortecimento,

possibilitando desta forma, a elaboracao dos seguintes mapas das criticas:

Mapa das frequéncias naturais
1000
N
I
(o]
i)
=
=
o
@ 100 4
o
@
12
o
o
@
>
10
1000000. 10000000 100000000. 1000000000. 10000000000
Rigidez dos mancais, N/m

Figura 28 - Mapa das frequéncias naturais de uma bomba centrifuga
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Mapa das Frequéncias Naturais Amortecidas - Campbell

Bomba Centrifuga
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0. 1060" ' ' o0o0. 3000. ' 4000. 5000. 6000. 7000. 8000. 9000. 10000.
Rotagao do rotor, rpm

Figura 29 - Diagrama de Campbell - Mapa das frequéncias naturais

A figura 28 mostra como a frequéncia natural do sistema varia com o
aumento da rigidez dos mancais. Portanto, para obter o valor da frequéncia natural
do conjunto rotativo analisado, basta inserir no diagrama a rigidez dos mancais.
Os valores obtidos do cruzamento da linha que representa a rigidez dos mancais
com a linha de frequéncia natural sdo as frequéncias naturais ndo amortecidas do
rotor. Cada linha do grafico representa um modo de vibragdo que, seguindo de
baixo para cima, a primeira linha representa o primeiro modo ¢ a tltima linha o
sexto modo de vibrar.

Ja o grafico representado na figura 29 ¢ conhecido como diagrama de
Campbell. Ele indica as frequéncias naturais amortecidas que podem vir a ser
excitada pelas frequéncias que normalmente aparecem em regime de operagdo do
equipamento, como o desbalanceamento (representado pela reta 1X) e o
desalinhamento representado pela reta 2X.

Os valores dos coeficientes de amortecimento, que correspondem a parte
real do autovalor referente a frequéncia natural amortecida calculada, também
podem ser inseridos no diagrama de Campbell ou pode ser elaborado um mapa de

estabilidade conforme figura 30 abaixo:
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Mapa de Estabilidade Rotordindmica
Bomba Centrifuga
’
08 T
o
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< T T T b bl b
02[_ 1000.  2000. 3000 4000. 0. 6000.  7000. 8000
0.4
Rotacao do rotor, ppm

Figura 30 - Mapa de estabilidade rotordinamica

Conforme mostrado no grafico acima, o conjunto rotativo apresentaria
instabilidade dindmica no primeiro modo de vibrar forward representado pela
linha vermelha, quando a rotagdo do rotor atingisse o valor de 4000rpm, pois o
valor negativo da razdo de amortecimento conduz a um modo de vibragao
divergente. Portanto, a frequéncia de 4000rpm ¢ chamada de limiar de
instabilidade. E usual considerar valores de razdo de amortecimento menores que
0.05 ou decremento logaritmico menor que 0.1 como limiar de instabilidade para
turbomaquinas como bomba, compressores e turbinas. O mapa de estabilidade
também pode ser representado no eixo Y pelo decremento logaritmico ou expoente
de amortecimento, sendo que, quando o primeiro for negativo ou o ultimo for
positivo obtém uma regido de instabilidade.

Ja os autovetores, correspondentes aos seus respectivos autovalores, sao
utilizados para descrever a forma (“shape”) que o rotor vibra em um determinado
modo (frequéncia natural). A forma de vibrar do rotor pode ser apresentada em
2D conforme a figura 31, ou pode ser mostrada em um “falso” 3D no qual a
magnitude de vibragdo em cada ponto da malha ¢ representado por uma orbita e a
interligagcdo dos pontos de amplitude maxima representa a forma de vibrar do

rotor, conforme apresentado na figura 32 e 33.
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Relative Displacement {Dim)
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Length (m)

Evaluated with Forward Synchronous Whirl  Critical Speeds (Hz):
{including Shaft). Mode 1= 38.83
Mode 2 = 106.48
Mode 3 = 212.49
Mode 4 = 382.28
Mode 5 = 588.53
Mode 6 = 843.14

20

— Mod= 1

— Mode 2

— Moda 2

= Modz 4
Mode &
Mode &
Mancal LOA
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Figura 31 - Simulagdo dos modos de vibrar de uma bomba centrifuga

Primeiro Modo de Vibrar ("First Mode Shape")

— forward
— backward

f=5855.1 cpm

d=.5277 zeta
N=3550 rpm

Figura 32 - Representagéo "3D" do primeiro modo de vibrar de um rotor

67


DBD
PUC-Rio - Certificação Digital Nº 1221996/CA


PUC-RIo - Certificacdo Digital N° 1221996/CA

Segundo Modo de Vibrar ("Second Mode Shape")

— forward
— backward

f=13621.4 cpm

d=.0501 zeta
N=3550 rpm

Figura 33 - Representagédo em "3D" do segundo modo de vibrar de um rotor
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7
Metodologia

As pesquisas realizadas para elaboracdo desta dissertagdo foram focadas em
artigos sobre escoamentos em selos anulares de bombas e selo mecanico a 6leo de
compressores. Os resultados aqui obtidos foram comparados com testes realizados
por outros autores, apresentados na referéncia bibliografica, a fim de verificar se
havia consisténcia nas consideragdes feitas.

O principal embasamento para elaboracio deste trabalho foi a hipotese
que a utilizacdo do anel flutuante em detrimento ao anel estatico permite sua
instalacdo com uma folga 50% menor que o especificado pelo fabricante, sem
haver risco de rocamento e travamento como ocorreria com a utilizacio com
anéis fixos. A mesma redugao de folga entre os anéis pode ser conseguida através
da substituicdo do anel de desgaste de ago por outro material ndo metélico,

conforme descrito na norma API 610 - 11° Ed, pag.38:

"There are published data showing successful applications of non-
metallic wear-rig materials with API clearances reduced by 50%.
Reasonable reductions in clearances are believed to be dependent on
the materials applied and other service conditions, such as cleanliness

and temperature.”

Portanto, todas as analises apresentadas neste trabalho sao aplicaveis
para utilizacio de anéis flutuantes ou anéis estaticos com material nao-
metalico.

Os dois tipos de bomba escolhidos para andlise foram uma bomba
centrifuga de simples estdgio e uma com oito estagios. Para elaboracdo do modelo
da bomba de simples estagio, foi elaborado o dimensional do conjunto rotativo
com auxilio dos softwares Autocad e Ansys, de forma a obter as propriedades

fisicas dos componentes, principalmente a matriz de inércia do impelidor.
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Também foi feita a pesagem dos componentes separadamente para comparar com

as informacgoes obtidas no CAD.

0.00 200.00 (rmrn) Z_/L‘
— X

100.00

Figura 34 - Etapa do dimensionamento do conjunto rotativo
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Apos serem obtidas todas as caracteristicas fisicas do rotor, as informagdes
foram inseridas no programa XLTRC2 para gerar o modelo da bomba em
elementos finitos com 38 elementos de malha, que foi definido de modo a obter a
razao entre comprimento e didmetro do elemento menor do que "1". A variagdo
do médulo de elasticidade do eixo com a temperatura foi negligenciada, apesar de
a bomba operar com temperaturas acima de 200°C. Os dados do modelo do eixo

e a representacdo do conjunto rotativo estdo apresentados abaixo:

Tabela 2 - Dados de entrada dos elementos da malha do eixo

Rotor Model Data Entry:

Shaft |Element| Sub- Layer | Length Left Right
Element oD 1D 0D 1D

# # w il meters | meters | meters | meters | meters

1 1 1 1 0.024892( 0.053848 0| 0.053845 0
1 2 1 1 0.024892( 0.053848 0| 0.053848 0
1 3 1 1 0.024892( 0.053848 0| 0.053848 1]
1 4 1 1 0.024892( 0.053848 0| 0.053848 0
1 5 1 1 0.024892| 0.053848 0| 0.053848 0
1 ] 1 1 0.024892( 0.053848 0| 0.0538458 0
1 [ 1 1 0.02413[ 0.08477 0| 0.06477 1]
1 8 1 1 0.02413[ 0.06477 0 006477 0
1 9 1 1 0.02413[ 0.08477 0 0.08477 0
1 10 1 1 0.02413[ 0.06477 0| 006477 1]
1 1 1 1 0.03302( 0.07366 0| 0.07112 0
1 12 1 1 0.03302( 0.07366 o 007112 1]
1 13 1 1 0.03302( 0.07366 0o 0.07112 0
1 14 1 1 0.03302( 0.07366 o 007112 0
1 15 1 1 0.03302( 0.07366 o[ 0.07112 0
1 16 1 1 0.013716| 0.069088 0 0.06985 0
1 17 1 1 0.013716( 0.069088 0 006985 0
1 18 1 1 0.027432| 0.069088 0 0.06985 0
1 19 1 1 0.027432( 0.069088 0| 006985 [1]
1 20 1 1 0.027432( 0.069088 0 0.06985 0
1 21 1 1 0.028448| 0.06477 0| 006477 0
1 22 1 1 0.028448( 0.068477 0 0.08477 0
1 23 1 1 0.025448( 0.08477 0| 006477 0
1 24 1 1 0.028448( 0.06477 0 006477 0
1 25 1 1 0.025448( 0.08477 0| 0.06477 0
1 26 1 1 0.028448( 0.06477 0| 008477 0
1 27 1 1 0.014224| 0.06477 0] 0.06477 0
1 28 1 1 0.014224| 0.06477 0| 006477 0
1 29 1 1 0.02032( 0.053848 0| 0.053848 0
1 30 1 1 0.02032( 0.053848 0| 0.053848 0
1 A 1 1 0.02032( 0.053848 0 0.053848 0
1 32 1 1 0.02032( 0.0533845 0| 0.053848 0
1 33 1 1 0.02032( 0.053848 0| 0.053848 0
1 34 1 1 0.013462 0.0254 0 0.0254 0
1 35 1 1 0.013462 0.0254 0 0.0254 0
1 36 1 1 0.013462 0.0254 0 0.0254 0
1 ar 1 1 0.013462 0.0254 0 0.0254 0
1 38 1 1 0.013462 0.0254 0 0.0254 0
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03

0z

0.1

Raio do eixo, metros

0.2

0.3

1-Acoplamento
2-Mancal axial

3- Mancal radial

Modelo do Rotor

i-Bucha defmde 7 Impehidor

5- Selo Arular 1

6 Selo Asular 2

-

1

0z

04

06

Posigao axial, metros

Figura 35 - Representagao do modelo do conjunto rotativo

Tabela 3 - Propriedades mecanica do eixo

Shear Axial pensity Elastic Shear
Material Const Force Modulus | Modulus
Const P E G
# (scor-1)| (axor0) | kg/m* H/im*® Him#
1 -1 1] 7833.412] 206.8E+9| 82.7E+9

As rigidezes, Kyy e Ky, dos mancais de rolamento foram consideradas

constantes, pois estes normalmente trabalham sob condi¢des de rotagdao baixa e

estavel. Portanto, as forcas centrifugas e/ou momentos giroscopios possuem baixa

magnitude nestas condicdes de forma a ndo influenciar significativamente na

distribuicdo de carga sobre o rolamento. Adicionalmente, as forcas de friccdo e

momentos atuantes nos elementos girantes também foram desprezadas para o caso

analisado.

A rigidez de um rolamento de esferas ¢ caracterizada pela magnitude da

deformacao elastica (deflexdo) no rolamento sob carga. Ela ¢ expressa como a

relacdo entre a carga e a deflexdo e depende do tipo, projeto e tamanho do

rolamento. Os parametros mais importantes sdo:
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Tipo de corpos rolantes.

Material dos corpos rolantes

Numero e tamanho de corpos rolantes
Angulo de contato

Classe de pré-carga

De acordo com Harris (2001) a rigidez direta do rolamento pode ser

estimada através da seguinte equagao:

1
'3 eq. (8.1)
onde:

K(N/mm): rigidez do rolamento em X (Kxx) e Y(Kyy)
z: numero de esferas do rolamento

a: angulo de contato do rolamento em graus

F:: Forca radial atuando no rolamento em N

D:diametro da esfera (mm)

De acordo com as informag¢des do fabricante do rolamento, SKF, conforme

apresentado no grafico da figura 36, a rigidez do rolamento radial de ago possui os

seguintes valores conforme o fator de velocidade (A) do rolamento:

Radial stiffness [N/um]
230 4

210

190
7007 CEIHC (ceramic balls)

1701
150 1
1301

7007 CE (steel balls)
1104

90 T L} T T L) 1
0 0.5 1.0 1.5 2,0 25 3.0

Speed factor A [108 mm/min]

Figura 36 - Variagao da rigidez radial com o fator de velocidade - site da SKF
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O fator de velocidade (A) ¢ definido como: A=®w.dm, onde:
> dm(mm)=0,5x(d+D)
> : rotagdo do rolamento em rpm
> d: diametro interno do rolamento

> D: diametro externo do rolamento

O valor do fator de velocidade no caso apresentado ¢ de 0.34, logo, o valor
da rigidez do rolamento utilizado na simulagdo sera de 190N/um, ja que este valor
se aproxima ao calculado utilizando a foérmula proposta por Harris. Os
coeficientes de rigidez cruzados e de amortecimento do rolamento foram
considerados despreziveis, assim como a influéncia do suporte da bomba.

Em relacdo ao impelidor e ao acoplamento (cubo mais a metade do
espacador), estes componentes foram modelados como corpos que possuem
massa, momento de inércia polar e transversal ¢ nao oferecem rigidez ao sistema
(ver tabela 4). Eles foram inseridos no modelo na posi¢ao axial dos seus referidos
centros de massa. As propriedades fisicas do acoplamento foram adquiridas no

manual do fabricante.

Tabela 4 - Propriedades fisicas do impelidor (34) e acoplamento (2)

Added Maszz & Inertia

5TH | Added | Added | Added
Mass Ip It

¥ Ko Kg-m# Kg-m#

28.12| 0.537572| 0.268785
3.25( 0.006278| 0.005063

o

O selo mecanico ndo foi inserido na modelagem, pois massa e rigidez dos
componentes rotativos sdo despreziveis ao sistema.

O sistema mecanico (rotor, rolamento, anéis de desgaste e bucha de fundo)
foi abordado como linear e submetido a carga estitica (peso) e dindmica
(desbalanceamento) em regime permanente.

Os coeficientes dindmicos dos anéis de desgaste e bucha de fundo foram
obtidos através do software Romac. Os mesmos ndo foram obtidos através do

XLTRC2, pois o autor ndo encontrou informagdes de testes no manual e/ou
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artigos que validassem os dados simulados com os obtidos em testes de bancada
para selo anular com o numero de Reynolds axial maior que 50.000, como
apresentado no manual do Romac. A metodologia para determinacdo dos
coeficientes dos selos anulares esta apresentada no capitulo "Escoamento através
do selo anular", no qual as informagdes foram obtidas no manual do cédigo do
Romac.

Os coeficientes da bucha de fundo, considerando uma posi¢ao concéntrica,

obtidos através do Romac foram:

Tabela 5 - Coeficientes dinamicos da bucha de fundo

Rigidez Amortecimento
Kxx=4.65x10°N/m Cxx=4.75x10°N.s/m
Kxy=5.1x10°N/m Cxy=-4.25x10°N.s/m

Kyx=-5.1x10°N/m Cyx=-4.23x10°N.s/m
Kyy=4.67x10°N/m Cyy=2.76x10°N.s/m

As seguintes propriedades da bomba e fluido de processo foram utilizadas

na simulagao:

Tabela 6 - Dados de processo da bomba centrifuga simples estagio

Densidade: 775kg/m? Vazao de bombeio: 4.872m?*/dia
Rotacao do eixo: 3550rpm Temperatura de bombeio: 217°C
Fluido: 6leo leve de reciclo Diferencial de pressao no selo: 2220kPa
Poténcia: 196kW Viscosidade dinamica: 0,000233N.s/m?

Apo6s adquiridas todas as informagdes para elaboracdo do modelo que
representasse o sistema mecanico da bomba, foram feitas simulagdes para calcular
a resposta ao desbalanceamento, fator de amortecimento e frequéncias criticas,
assim como os coeficientes dinamicos dos anéis de desgaste para diferentes
parametros do selo anular como apresentado na tabela 7 abaixo. A folga radial
minima de 0.35mm estabelecida para o anel fixo foi devido ao travamento entre
selo rotativo e estatico na tentativa de operar o equipamento utilizando folgas

menores. Para cada folga entre os anéis, foram determinados os coeficientes
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dindmicos variando a excentricidade do anel rotativo e o tipo de superficie do

selo, liso ou ranhurado.

Tabela 7 - Parametros do selo anular

Casos Tipodo | ¢ h L Lr(mm) G(mm) | NR
Anel (mm) | (mm)
Caso 1 fixo 0 0.6 0.83 2.28 1 10
Caso 2 fixo 0.9 0.6 0.83 2.28 1 10
Caso 3 fixo 0 0.6 32 - - 0
Caso 4 fixo 0.9 0.6 32 - - 0
Caso 5 fixo 0 0.35 0.83 2.28 1 10
Caso 6 fixo 09| 035 0.83 2.28 1 10
Caso 7 fixo 0 0.35 32 - - 0
Caso 8 fixo 0.9 0.35 32 - - 0
Caso 9 flutuante | 0 0.25 0.83 2.28 1 10
Caso 10 | flutuante | 0.9 | 0.25 0.83 2.28 1 10
Caso 11 | flutuante | 0 0.25 32 - - 0
Caso 12 | flutuante | 0.9 0.25 32 - - 0
Caso 13 | flutuante | 0 0.20 0.83 2.28 1 10
Caso 14 | flutuante | 0.9 | 0.20 0.83 2.28 1 10
Caso 15 | flutuante | 0 0.20 32 - - 0
Caso 16 | flutuante | 0.9 0.20 32 - - 0

e: excentricidade; h: folga radial; L: largura do anel; Lr: largura da ranhura;

G: profundidade da ranhura; NR: niumero de ranhuras

A massa de desbalanceamento, localizada no impelidor, utilizada na

simulagdo foi de 0.00054kg.m.

Em relagdo a bomba centrifuga multiestagios, a metodologia aplicada foi

semelhante a aplicada para o rotor de simples estagio, no qual o desenho de corte

da bomba, os dados fisicos do conjunto rotativo e seu modelo estdo representados

pelas figuras 25, 26 e 27, respectivamente. As informagdes com as propriedades

dos 34 elementos de malha utilizados para representar o conjunto rotativo estao

representados na tabela 7. Diferentemente da bomba de simples estdgio, todas as


DBD
PUC-Rio - Certificação Digital Nº 1221996/CA


PUC-RIo - Certificacdo Digital N° 1221996/CA

77

simulagdes referentes ao conjunto rotativo de oito estagios foram feitas utilizando
0 Romac.

A terceira coluna da tabela 8, diametro externo (ODm) , representa o
didmetro do elemento da malha que contribui para as inércias do sistema. Ja o
didmetro externo ODK, mostrado na quarta coluna, condizem o didmetro da malha

que contribui para a rigidez do sistema.

Tabela 8 - Dados de entrada dos elementos da malha do eixo da bomba multiestagios

Secdo|| Largura | ODm(m) || ODK(m) Massa (kg) Posicao
axial

1 0.03 0.065 0.04 7.7953E-001 0
2 0.027 0.075 0.047 9.3405E-001 0.03
3 0.043 0.224 0.052 13.269 0.057
4 0.048 0.075 0.075 1.6605 0.1
5 0.062 0.09 0.09 3.0886 0.148
6 0.075 0.09 0.09 3.7362 0.21
7 0.058 0.095 0.095 3.2193 0.285
8 0.1425 0.107 0.095 10.034 0.343
9 0.0725 0.095 0.095 4.0241 0.4855
10 0.0345 0.12 0.095 3.0554 0.558
11 0.022 0.12 0.08 1.9484 0.5925
12 0.0875 0.1947 0.1 20.4 0.6145
13 0.0529 0.1947 0.1 12.333 0.702
14 0.1043 0.1 0.1 6.4146 0.7549
15 0.1297 0.1 0.1 7.9767 0.8592
16 0.1297 0.1 0.1 7.9767 0.9889
17 0.1197 0.1 0.1 7.3617 1.1186
18 0.1197 0.1 0.1 7.3617 1.2383
19 0.1197 0.1 0.1 7.3617 1.358
20 0.1197 0.1 0.1 7.3617 1.4777
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21 0.111 0.11 0.11 8.2602 1.5974
22 0.137 0.11 0.11 10.195 1.7084
23 0.1485 0.1 0.1 9.133 1.8454
24 0.0725 0.095 0.095 4.0241 1.9939
25 0.1355 0.1065 0.095 9.452 2.0664
26 0.025 0.145 0.09 3.2327 2.2019
27 0.063 0.095 0.095 3.4968 2.2269
28 0.055 0.09 0.09 2.7399 2.2899
29 0.085 0.09 0.09 4.2344 2.3449
30 0.105 0.09 0.09 5.2307 2.4299
31 0.0432 0.0873 0.0873 2.0249 2.5349
32 0.0237 0.0859 0.0859 1.0755 2.5781
33 0.065 0.0819 0.0819 2.6814 2.6018
34 0.04 0.06 0.06 8.8562E-001 2.6668

Tabela 9 - Propriedades mecanicas do eixo da bomba multiestagios

Temperature (K} | Density (kg/m?) | Modulus (Pa) Poizson Ratio
» ESAEI 7530 6 199,540,000,000 | 0.29

Para o célculo dos coeficientes dindmicos dos anéis de desgaste lisos e
fixos presentes na suc¢do de cada impelidor, foi considerada a folga média
durante a meia-vida do anel de desgaste, que representa a média entre a folga do
anel novo e a folga maxima estabelecida pelo fabricante. J4 para o anel de
desgaste flutuante, foi considerada uma folga de 70% da minima estabelecida pelo
fabricante.

Todos os anéis da bomba multiestagios foram considerados operando em
uma posi¢do concéntrica, com o coeficiente de perda na entrada de 0,1 e
coeficiente de recuperacdo de pressdo na saida de 0.8. A razdo entre a velocidade
de rotacdo do rotor e a de precessao da drbita considerada foide 0.5.

A influéncia dos anéis de desgaste intermediarios e das buchas presentes

no conjunto rotativo foi negligenciada de forma a deixar o rotor mais flexivel,
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fazendo que a resposta ao desbalanceamento do sistema se tornasse mais sensivel
as condigOes dos selos anulares da sucgao.
Os dados de entrada dos componentes da bomba centrifuga multiestagios

sdo apresentados abaixo:

Fixed Geometry Radial Bearing l
Bearing Parameters l Lobe Parameters ] Lubricant Parameters

Joumal Radius: 0.045 {m)
Bearing Outer Radius: 0.045071 {m)
Bearing Awxial Length: 0.0565 {m})

Posigdo axial do mancal lado acoplado: 0.21m
Posigédo axial do mancal lado n&o acoplado: 2.325m

Figura 37 - Mancais hidrodinamicos no lado acoplado e lado desacoplado

Fixed Geometry Radial Bearing |
Bearing Parameters ] Lobe Parameters  Lubricant Parameters l

Fluid Density: IBBE— fea/m?)

Fluid Specific Heat: 1851 (koK)
Auid Thermal Conductivity:  [0.14984  (W/Km)
Supply Line Temperature: IW (K}

Viscosiy at First Temperature: 001414 (Pa=sec)

Figura 38 - Dados do 6leo de lubrificagédo

Double Suction |

Seal Type: ’m‘ Shaft Radius: ’D1D57 {m)
Groove Count: ’ﬁz‘ Radial Clearance: lmi (pm)
Groove Length: ’[)7 {m) Shaft Roughness: ’W {m)
Groove Depth: ’I}i {m) Stator Roughness: ’W {m)
Land Length ’I}D217 {m) Fluid Density: ’5@}7 {kag/m3)

Fluid Viscosity: 0.000175 (Pa=sec)

Case | Shaft Speed (Hz) | Pressure Drop (Pa) | Entrance Loss Coefficient | Bdt Recovery Coefficient | Inlet Swir Ratio

1 15 1,257,210 0.1 08 05
2 30 1257210 01 08 05
3 45 1,451,702 01 k] 05
4 60 1,623,052 0.1 08 05
&5 75 1,777,964 01 08 05

PosicOes axiais: 1.78m e 1.88m

Folga radial dos selos flutuantes (radial Clearance): 168,6pum

Figura 39 - Selos anulares do rotor do primeiro estagio
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Annular Suction I

Seal Type:
Groove Count:
Groove Length:
Groove Depth:
Land Length:

|Plain Seal

e =[+]
p m
P m
oo m

=l

Shaft Radius: iz
Radial Clearance: I-HZEr— {um)
Shaft Roughness:  [1 50005006 (m)
Stator Roughness: IW {m)
Fluid Density: (20 ke
Fluid Viscosity: W {Pa-sec)

Case | Shaft Speed (Hz) | Pressure Drop (Pa) | Entrance Loss Coefficient | Exit Recovery Coefficient | Inlet Swid Ratio
1 15 1.257.210 01 0.8 05
2 30 1,257,210 01 0.8 05
3 45 1.257.210 0.1 0.8 0.5
4 &0 1,451,702 0.1 0.8 0.5
» s | 1523052 0.1 08

PosicOes axiais:0.93; 1.05; 1.17; 1.29; 1.41; 1.53; 1.66m

Folga radial dos selos flutuantes (radial Clearance): 165um

Figura 40 - Dados do selo na sucgéo do 2° ao 8° estagio

Balance Drum I

Seal Type: IGmove On Stator ;I Shaft Radius: IW {m)
Groove Court: Z - Radial Clearance: IZ'I_.-"— {prm)
Groove Length: ol @ Shaft Roughress: ~ [TS000E006  (m)
Groove Depth: IﬂDﬂZ— {m) Stator Roughness: IW {m)
Land Length: oz m Fluid Densty: o ke
Fluid Viscosity: IW (Pa=sec)

Case | Shaft Speed (Hz) | Pressure Drop (Fa) | Entrance Loss Coefficient | Exit Recovery Coefficient | Inlet Swir Ratio

1 15 710.982 0.1 0.8 0.5

2 30 1,005,480 01 0.8 05

3 45 1,231,456 01 0.8 05

4 60 1,777,964 01 0.8 0.5
SRS 1.589,804 01 08 o5 |

Posi¢do axial:0.7375m

Figura 41 - Dados do tambor de balanceamento
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Tabela 10 - Dados dos impelidores e acoplamento *

- . Momento de Momento de
. Posicao axial - -
Disco (m) Massa (kg) Inércia polar Inércia transversal

(kg-m?) (kg-m?)

Acoplamento 2.647 50.5 0.398 0.3

1° impelidor 1.771 17.2 0.155 0.089

2° impelidor 1,537 19.8 0.257 0.126

3° impelidor 1,418 19.8 0.257 0.126

4° impelidor 1,298 19.8 0.257 0.126

5° impelidor 1,178 19.8 0.257 0.126

6° impelidor 1,059 19.8 0.257 0.126

7° impelidor 0,939 19.8 0.257 0.126

8° impelidor 0,819 19.8 0.257 0.126

" Informaces obtidas na folha de dados do equipamento

Para andlise da resposta ao desbalanceamento foi utilizado o critério da
norma API 610, no qual foi aplicado um desbalanceamento grau 4 para o
acoplamento e grau 10 para os impelidores, sendo que as fases das massas de

desbalanceamento foram definidas aleatoriamente, conforme tabela abaixo:

Tabela 11 - Distribuicdo de massa de desbalanceamento

Disco Desbalanceamento Fase
(kg.m) (graus)
Acoplamento 5.0x1074 0
1° impelidor 4.0x10704 30
2° impelidor 2.0x107% 180
3° impelidor 2.0x107% 60
4° impelidor 2.0x107% 75
5° impelidor 2.0x107% 5
6° impelidor 2.0x107% 30
7° impelidor 2.0x107% 130
8° impelidor 2.0x10 180
Disco de escora 3.0x10 0

Apds obtidos todos os pardmetros para simulacdo da andlise lateral da
bomba multiestagios, foram feitas simulagdes para obtencdo da influéncia dos
anéis de desgaste nos valores das trés primeiras frequéncias naturais amortecidas e
seus respectivos fatores de amortecimento, amplitude de vibracdo nos mancais e
nas posicdes axiais das faces dos selos mecanicos e a reducdo da forca nos

mancais ao substituir o anel estatico pelo flutuante.
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8
Resultados

8.1.
Bomba centrifuga de simples estagio

Inserindo o valor da rigidez dos mancais no mapa das frequéncias naturais
ndo amortecidas, identificou-se que a frequéncia natural seca da bomba ¢ de
4000rpm. Este valor condiz com o medido em “campo”. aproximando desta forma

do modelo apresentado (ver figuras 42 e 43).

Figura 42 - Medicao da frequéncia natural da bomba com suporte

Mapa das frequéncias naturais

1000000

100000

10000

Velocidade critica, cpm

1000 Kapx
1.00E+08 1.50E+08 2.00E+08 2.50E+08 3.00E+08 3.50E+08 4.00E+08

rigidez dos mancais, N/m

Figura 43 - Mapa das frequéncias naturais ndo amortecidas
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Os graficos apresentados nas figuras 44 a 51 mostram como os valores dos
coeficientes dindmicos obtidos nas simula¢des variam com a excentricidade, folga
e tipo de superficie do selo anular.

Como a excentricidade foi variada alterando a posi¢do do centro do eixo
apenas no sentido de 'y', ou seja, o valor do deslocamento em 'X' foi mantido
constante e igual a zero, os coeficientes tiveram uma variagdo mais expressiva em
VyV.

A variagao dos coeficientes dindmicos com a excentricidade € significativa
apenas quando esta ¢ igual ou maior que 0,8. Portanto, a resposta do rotor a forgas
externas ndo teria alteracdo consideravel em relacdo a posicdo excéntrica de
operagao do anel anular rotativo.

Comparando-se o anel liso com o ranhurado, este Gltimo seria mais viavel
caso a bomba apresente problema de instabilidade fluido-dindmica, pois este
ultimo permite valores de rigidez cruzada consideravelmente menores. Outra
forma de reduzir a rigidez Kyy e Kyx pode ser instalanado aletas (conhecidas como
swirl brakes) na entrada do selo anular para que a pré-rotagdo do fluido seja
reduzida. Como mostrado pela figura 14, este dispositivo pode permitir a reducao
de Kyx para valores negativos, eliminando completamente esta fonte de
instabilidade.

Diferentemente dos mancais hidrodinamicos, o valor da rigidez direta ¢
elevado mesmo em uma posicdo concéntrica. Este fato ocorre porque o
escoamento axial que induz esta rigidez, mesmo ndo havendo rotacdo, faz com
que o selo anular gere uma forca de reacdo radial - fendmeno conhecido como
efeito Lomakin.

Em contrapartida ao valor da rigidez cruzada menor, o anel com ranhura
oferece um amortecimento direto inferior em comparacdo ao anel liso (ver figura
47 e 48). Portanto, sua utilizagdo deve ser avaliada com cuidado, pois o problema
de instabilidade relacionado ao cross-coupling ( rigidez cruzada) é resolvido,
porém pode ocasionar uma redugdo na frequéncia natural amortecida que, por sua
vez, aproximaria da velocidade de operagdo do equipamento causando alta
amplitude de vibragao.

Como mostrado na figura 20, o amortecimento cruzado gera uma forca na

direcdo radial ao movimento vibratorio do rotor. Entretanto, o grafico da figura 50


DBD
PUC-Rio - Certificação Digital Nº 1221996/CA


PUC-RIo - Certificacdo Digital N° 1221996/CA

84

mostra valores muito baixos deste amortecimento. Portanto, a principal
componente da for¢a restauradora do movimento vibratério ¢ a provida pela
rigidez direta do fluido. Lembrando que a parcela da forca de inércia do fluido foi

negligenciada devido a razdo entre largura e didmetro do anel ser menor que 0.5.

Coeficiente de Rigidez Direta Kxx
1.60E+07
1.40E+07
1.20E+07
—_
E 1.00E+07
E’ 8.00E+06
w4
g 6.00E+06 A
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0.00E+00 T T T T T T T T T
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9
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—— ¢c=0.20mm -4 - - ¢g=0.20mm ——c=0.25mm --- o -+ cg=0.25mm
—— ¢=0.30mm s--a - - ¢g=0.30mm ¢=0.35mm cg=0.35mm
—=e— ¢=0.40mm ---0-- - cg=0.40mm —a— ¢=0.45mm ---8--- cg=0.45mm
¢=0.50mm cg=0.50mm —a—— ¢=0.60mm - - % - - ¢g=0.60mm

Figura 44 - Variagao do coeficiente de rigidez direta K« - ("g" refere-se ao selo

com superficie ranhurada)
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Figura 45 - Variagéo do coeficiente de rigidez Direta Kyy
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Coeficiente de Rigidez Cruzada Kxy
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Figura 46 - Variagao do coeficiente de rigidez cruzada Ky
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Figura 47 - Variagéao do coeficiente de rigidez cruzada Kyx
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Coeficiente de Amortecimento Direto Cxx
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Figura 48 - Variagao do coeficiente de amortecimento Direto Cxx
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Figura 49 - Variagao do coeficiente de amortecimento direto Cyy
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Coeficiente de Amortecimento Cruzado
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Figura 50 - Variagao do coeficiente de amortecimento cruzado
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Figura 51 - Variagao do coeficiente de amortecimento cruzado

Em relacdo a for¢a do fluido sobre o anel flutuante, a variacdo mais
relevante ¢ com a excentricidade e o tipo da superficie do anel e menos com a
folga radial. Ocorre uma variacdo quase linear entre a for¢a e a excentricidade,
sendo que a posi¢do mais excéntrica oferece uma maior forga sobre o rotor — ver

figura 52. A for¢a induzida pelo fluido deve ser utilizada para o projeto do selo
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anular, pois esta deve ser equilibrada para que ocorra o travamento do anel
flutuante na posi¢do excéntrica desejada.

Caso seja almejada uma menor for¢a do fluido sobre o anel flutuante para
tornar mais viavel o projeto do anel, a utilizagdo de uma superficie ranhurada seria
de melhor escolha, pois a for¢a do fluido pode ter uma redugdo de até 50% em

relagdo a superficie lisa.

Forca Resultante do Fluido
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Figura 52 - Forga resultante do fluido sobre o anel flutuante

O grafico da figura 53 apresenta as velocidades criticas e a razdo de
amortecimento para os 16 casos analisados. Os anéis com superficie lisa possuem
maior razdo de amortecimento que aqueles com superficie ranhurada
considerando a mesma folga radial. O caso 12 apesar de registrar a primeira
velocidade critica 400% maior que a velocidade de operacdo, apresenta um valor
de amortecimento relativamente baixo, permitindo desta forma sua excitacdo caso
ocorra defeito nos elementos rolantes dos mancais.

Como mencionado anteriormente, devido as condi¢cdes operacionais € o
modelo de bombas, os anéis de desgastes operam com folga radial que variam de
0.35 (quando novo — casos 3 e 4) a 0.6 (quando usado — casos 7 e 8).
Adicionalmente, dependendo da folga dos anéis de desgaste, o modelo de bomba
estudado apresenta vibracdo elevada nas frequéncias entre 4260 rpm e 5325 rpm.

Portanto, conforme plotado na figura 53, a provavel causa desta vibracdo ¢ a
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excitagdo da sua frequéncia natural amortecida. Esta excitagdo pode ser causada
pelo contato entre os anéis de desgaste ou pelo fluido. Entretanto, em ambas as
situacdes espera-se que o anel flutuante elimine esta excitagdo, pois ele evitaria o
contato entre os anéis de desgaste, reduziria o nivel de turbuléncia do fluido
(menor nimero de Reynolds axial) e a rigidez cruzada e permitiria uma operagao
em uma posi¢cao mais concéntrica minimizando a forga radial gerada pelo fluxo
axial do selo.

A regido Otima apresentada no grafico abaixo € aquela que possui valor de
amortecimento e frequéncia natural elevada. Entretanto, a maioria dos casos
apresenta uma frequéncia entre 4000 e 6000rpm. O caso 15 apresenta o melhor
desejado, pois além de apresentar uma frequéncia natural 45% acima da
frequéncia de operacdo, considera o selo operando em uma regido concéntrica e
fator de amortecimento elevado. O caso 8 apesar do fator de amortecimento
elevado, a frequéncia critica coincide com a frequéncia operacional, tornando-se
desta forma indesejavel. J4 o caso 10 possui alto fator de amortecimento, mas a
frequéncia amortecida ¢ menor que a operacional, contrariando a recomendacgdo

da norma API 610.

Razio de amortecimento x Frequéncia natural amortecida © Casel
£ 16000.00 ® Case2
£ Case 3
~14000.00
% X Case4
§ 12000.00 1 Crs
; 10000.00 ® (ase6
E + Case?7
£ S00000 ¥ CaseS8
s
= 6000.00 — Case9
= X N - ° A Case 10
£ 400000 kol [ -

(g A 0O Case 1l
qg; 200000 Case 12
& 0.00 ‘ xl — X Case 13
0.00 0.10 0.20 0.30 0.40 0.50 0.60 0.70 0.80 0.90 1.00 X Case 14

razao de amortecimento ® C(Casel5

—e—Case 16

Figura 53 - Razado de amortecimento versus frequéncia natural amortecida

As figuras 54, 55 e 56 representam a resposta ao desbalanceamento do rotor
nas posi¢des do selo anular 1, selo anular 2 e das faces dos anéis do selo
mecanico, respectivamente. Através da leitura dos graficos € possivel verificar a

grande influéncia da folga radial dos selos anulares na resposta ao
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desbalanceamento. O deslocamento previsto do rotor nas posicdes dos anéis
variam de 35 micra pico a pico no caso de maior folga (0.6mm) para 5 micra pico
a pico para o situagdo de menor folga (0.2mm). Na posi¢do das faces do selo
mecanico, o deslocamento varia de 10,8 pm-pico a pico para o caso de maior
folga para 1,4 um-pico a pico para o caso de menor folga, aumentando desta
forma a confiabilidade deste componente. Este resultado enfatiza a importancia
da montagem dos anéis com a menor folga possivel, sendo este viabilizado pelo
uso do anel flutuante.

O anel com a superficie lisa permite um deslocamento do rotor menor que o
anel com superficie ranhurada, sendo, portanto uma escolha mais vantajosa para

reduzir a possibilidade de rocamento.

Deslocamento do Rotor na Posi¢do do Selo Anular 1 & Caso 1
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o
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Figura 54 - Deslocamento do rotor na posigao do selo anular 1

Deslocamento do Rotor na Posicéo do Selo Anular 2
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Figura 55 - Deslocamento do rotor na posi¢cao do selo anular 2
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Deslocamento do Rotor na posicdo das Faces do Selo Mecénico
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Figura 56 - Deslocamento do rotor na posigao do selo mecénico

Em relacdo a vazao de recirculagdo pelos selos anulares, a montagem com
folga radial de 0.25mm utilizando anel flutuante, poderia reduzir a vazido de
recirculacdo em 40% em relacdo a montagem com anel fixo com folga radial de
0.35mm — ver figura 57. No fim de sua vida ttil, o anel de desgaste fixo com folga
radial de 0.6mm conduz um aumento da vazdo de recirculagdio em 100%,
ocasionando um aumento excessivo da corrente do motor de acionamento da
bomba que, por sua vez, induz a parada do sistema de bombeio para evitar danos
ao motor elétrico.

A viabilidade da utiliza¢ao de folgas reduzidas com o uso do anel flutuante
reduziria o desgaste por erosdo devido a menor vazao e espago entre os anéis
anulares. Portanto, também ¢ esperado o aumento da vida util dos selos anulares

com a substitui¢do dos anéis fixos por flutuantes.

Vazdo pelos Anéis de Desgaste
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Figura 57 - Vazao pelos anéis de desgaste
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Devido a semelhanga, ¢ mostrado nas figuras abaixo apenas o primeiro e
segundo modo de vibrar do caso 7. Observa-se que o desbalanceamento do
impelidor excita o primeiro modo de vibrar causando maior deslocamento do rotor
nas posi¢des dos anéis de desgaste, enfatizando desta forma, a importancia destes
componentes na analise lateral da bomba centrifuga.

O segundo modo de vibrar poderia ser excitado caso o desbalanceamento
ocorresse no acoplamento. Este seria mais prejudicial a bomba, pois a amplitude
da vibragdo nas posigdes dos anéis de desgaste seria baixa, fazendo com que seu
amortecimento fosse pouco efetivo. Entretanto, a frequéncia do segundo modo ¢

muito elevada, reduzindo, portanto, a probabilidade de ser excitada.

Primeiro Modo de Vibrar - Caso 7

—8—Re(x)
—o— Im(x)
Re(y)

—*—Im(y)

f=5147.5 cpm

d=.4707 zeta

1.5 N=3550 rpm
Posigéo axial do rotor, meters

Figura 58 - Primeiro modo de vibrar da bomba centrifuga de simples estagio

Figura 59 - Primeiro modo de vibrar da bomba centrifuga de simples

estagio em "3D"
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Segundo Modo de Vibrar - Caso 7
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Figura 60 - Segundo modo de vibrar da bomba centrifuga de simples estagio

Figura 61 - Segundo modo de vibrar da bomba centrifuga de simples estagio

em |l3D|l
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8.2.
Bomba centrifuga de multiestagios

A tabela abaixo mostra quais seriam os valores previstos das frequéncias
naturais amortecidas e seus respectivos fatores de amortecimento ¢ a reducdo de

forca nos mancais ao substituir os anéis estaticos por flutuantes.

Tabela 12 - Comparagao dos resultados com anel fixo e flutuante da bomba
multiestagios

Fixo Flutuante
1°Frequéncia natural
1894 1927
amortecida (rpm)
Decremento
4.581 4.596
logaritmico (dec log)
2°Frequéncia natural
2645 2754
amortecida (rpm)
Decremento
3.11 3.01
logaritmico
3°Frequéncia natural
4762 4462
amortecida (rpm)
Decremento
‘ 0.543 2.77
logaritmico
Reducao da Forga
- -2,45
mancal LA (%)
Reducao da For¢a no
- -10,40
mancal LOA (%)

Como apresentado na tabela acima, ndo houve variacdo significativa entre
as frequéncias naturais amortecidas, decrementos logaritmico e das forcas atuante
sobre os mancais, apesar da reducdo em 10% da for¢ca no mancal lado oposto
acoplado (LOA). Apesar da frequéncia do terceiro modo, no caso do anel
flutuante, apresentar um decremento logaritmico 554% maior que o caso da

utilizacdo do anel fixo, a velocidade critica é 24% maior que a velocidade de
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operacdo de 3600rpm do equipamento. Entretanto, este modo dificilmente seria
excitado, pois nenhum caso de excitacdo super-harmonica como o mencionado
para bomba de simples estagio em balango, ndo foi encontrada pelo autor.

Os modos de vibrar para ambos os casos foram semelhantes. O primeiro
modo dominado pelo tambor de balanceamento e o segundo e terceiro modo
dominado pelo acoplamento (ver figura 62 a 67). Este fato explica a pouca
influéncia dos anéis de desgaste apresentado pela tabela 12. Em uma andlise
lateral cujo modo de vibrar ¢ dominado pelo efeito dos anéis de desgaste, regido
de maior deslocamento, ¢ esperado uma maior sensibilidade ao alterar os

parametros fisicos dos selos anulares.

Shaft 1 Mode 1 Speed Case 4 (60 Hz)

Whirl Direction: Forward
Eigenvalue =-144.6 +/- 198.3
Damped Frequency = 31.56 Hz
Log Decrement = 4.5809

Figura 62 - Primeiro modo de vibrar - anéis fixos

Shaft1 Mode? Speed Case 4 (60 Hz)

Whirl Cirection: Forward
%%& Eigenvalue =-137.1 +- 277]
3T Damped Frequency = 44.086 Hz
Log Decrement = 31105

Figura 63 - Segundo modo de vibrar - anéis fixos
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Shaft1 Mode3 Speed Case 4 (60 Hz)

‘Whirl Direction: Mixed
Eigenvalue =-43.17 +/- 498.72 |
Damped Frequency = 79.373 Hz
Log Decrement = 5.4384E-001

Y-Z Ampi
D]

Figura 64 - Terceiro modo de vibrar - anéis fixos

Shaft1 Mode 1 Speed Case 4 (60 Hz)

Whirl Direction: Forward
Eigenvalue =-147.7 +/- 20134
Damped Frequency = 32.124 Hz
Log Decrement = 45964

Figura 65 - Primeiro modo de vibrar - anéis flutuantes

Shaft1 Mode 2 Speed Case 4 (60 Hz)

Whirl Direction: Forward
Eigenvalue =-138.3 +/- 288.42
e, Damped Frequency = 45.903 Hz
Log Decrement = 3.0137

Figura 66 - Segundo modo de vibrar - anéis flutuantes
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Shaft1 Mode 3 Speed Case 4 (60 Hz)

“whirl Direction: Forward
Eigenvalue =-206.5 +- 467.28 |
Damped Frequency = 74.37 Hz
R ) Log Decrement = 2.7766

Figura 67 - Terceiro modo de vibrar - anéis flutuantes
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Em relagdo a resposta ao desbalanceamento na velocidade de operacao, nao

houve reducao significativa na vibracao do rotor, como exposto pelos graficos de

bode plotados nas figuras 68 a 71, que justificasse a utilizagao do anel flutuante. O

modo de vibragdo em ambos os casos ¢ dominado pelo acoplamento (ver figura 71

e 72), justificando, conforme informado anteriormente, a baixa sensibilidade a

influéncia dos selos anulares no comportamento dinamico do rotor.

Resposta ao Desbalanceamento

s3]
—
1

Velocidade de operacio

/‘\

o
P I
T

=~

X Magnitude (probe axis) (pm 0-p)
) w

R

14 /

0 | | | | |
30 40 50 60 70 80

Speed (Hz)

— Probe Mancal LOA —— Probe Selo LOA
—— Probe Selo LA —— Probe Mancal LA

Figura 68 - Bode dos sensores no eixo horizontal 'x' - anéis fixos
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Resposta ao Desbalanceamento

Velocidade de operacio

X Magnitude {probe axis) {(um 0-p)

O F e e e e
30 40 50 60 70 80
Speed (Hz)

— Probe Mancal LOA —— Probe Selo LOA ‘
—— Probe SeloLA —— Probe Mancal LA

Figura 69 - Bode dos sensores no eixo horizontal 'x' - anéis flutuantes

Resposta ao Desbalanceamento

Velocidade de operacio

Y Magnitude (probe axis) (um 0-p)

80
Speed (Hz)
— Probe Mancal LOA —— Frobe Selo LOA
—— FProbe Selo LA —— Probe Mancal LA

Figura 70 - Bode dos sensores no eixo vertical 'y' - anéis fixos
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Resposta ao Desbalanceamento

Velocidade de operacio

Y Magnitude (probe axis) (um 0-p})

Speed (Hz)

— Probe Mancal LOA —— Probe Selo LOA
—— Probe SeloLA —— Probe Mancal LA

Figura 71 - Bode dos sensores no eixo vertical 'y' - anéis flutuantes
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9
Conclusoes

Conforme os resultados expostos, a frequéncia superharmonica , entre 4.260
a 5500rpm, observada durante as medigdes de vibracdo do modelo de bomba
analisado ¢ devido a excitacdo da sua frequéncia natural amortecida, ou seja,
presenca de instabilidade. As provaveis causas desta instabilidade sdo a presenga
de rogamento dos anéis e/ou excitagdo fluido-dindmica. Entretanto, ¢ esperado
que a substituicdo do anel de desgaste fixo pelo flutuante possa anular estas
ocorréncias, pois este permite uma operagdo dos selos anulares com menor
excentricidade reduzindo o efeito Lomakin, menor turbuléncia e também evitaria o
contato por causa do seu grau de liberdade para se mover radialmente.

Os valores dos coeficientes dindmicos dos selos anulares permanecem
praticamente constantes entre a excentricidade zero a 0.8. Portanto, a analise
lateral da bomba operando com o anel flutuante pode ser considerada
independente de sua excentricidade, caso este seja projetado para operar em uma
posi¢cdo excéntrica menor ou igual a 0.8. Este resultado facilita a predigao do
comportamento dindmico do rotor devido a linearidade dos coeficientes.

E esperado que a utilizagio do anel flutuante permita o aumento da
eficiéncia do sistema de bombeio em até 50%, pois a vazao de recirculagdo reduz
significativamente com a folga radial conforme exposto pela figura 56.
Adicionalmente, a vida ttil dos selos anulares aumentaria em consequéncia da
reducdo da erosdo propiciada pela menor folga e vazao de fluido de recirculagdo.

Considerando que a bomba opera em baixa rotacdo, 3550rpm, a
instabilidade causada pela rigidez cruzada possui baixa probabilidade de
ocorréncia. Portanto, a utilizacdo do anel com superficie lisa em detrimento a
superficie ranhurada seria mais vidvel por introduzir maior amortecimento ao
sistema mecanico. Porém, caso seja necessario reduzir a for¢ca do fluido sobre o

anel flutuante, o uso da superficie ranhurada se tornaria uma boa opgao.
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O emprego dos anéis flutuantes na bomba multiestdgios ndo apresentou
melhora em relacdo ao comportamento dindmico do equipamento. A provavel
causa seria o dominio da influéncia do acoplamento na analise lateral do rotor. Em
casos em que o rotor mostrasse maior deslocamento nas regides dos impelidores,
prevé-se uma maior viabilidade do emprego dos selos anulares flutuantes em
rela¢do ao fixos.

A importancia de realizar as simulagdes apresentadas nesta dissertacao ¢ de
predizer qual o comportamento dindmico esperado do sistema mecanico —
conjunto rotativo/fluido — na sua condicdo de operagdo em campo. Como 0s
sistemas de bombeio analisados operam com produtos inflamaveis e temperatura
elevada, a gestdo de mudanca de projeto deve ser estudada e simulada antes de sua
aplicagdo efetiva, a fim de minimizar risco de eventual acidente.

Visto que a aplicacdio de um material ndo metalico no anel de desgaste
permite uma reducdo de folga até 50%, todos os resultados das simulacdes
apresentadas também sdo validos caso esta alteracao seja feita.

Como sugestdo de trabalho futuro, propde-se a realizacao de testes em
campo de bombas centrifugas semelhantes ao modelo analisado operando com
anel flutuante em substituicdo ao estatico. As principais varidveis a serem
observadas para mensurar a efetividade desta alteracao ¢ a taxa de erosdo dos
anéis de desgaste, amplitude de vibragdo nos mancais, desaparecimento da

frequéncia super-harmonica e aumento da eficiéncia de bombeio.
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