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Horizonte

O mar anterior a nos, teus medos
Tinham coral ¢ praias ¢ arvoredos,
Desvendadas a noite e a cerragio,
As tormentas passadas ¢ o mistéria,
Abria em flor o Longe, e o Sul sidério

'‘Splendia sobre as naus da iniciacao.

Linha severa da longinqua costa —
Quandoe a nau se aproxima ergue-se a encosta
Emn arvores onde o Longe nada tinha;
Mais perto, abre-se a terra em sons ¢ cores:
E, no desembarcar, ha aves, flores,

Onde era s6, de longe a abstracta linha,

O sonho € ver as formas invisiveis
Da distancia imprecisa, e, com sensiveis
Movimentos da esp'ranga e da vontade,

Buscar na linha fria do horizonte
A arvore, a praia, a for, a ave, a fonte -

Os beijos merecidos da Verdade.

Fernando Pessoa, Mensagem
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Para a minha familia.
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Resumo

O objetivo deste trabalho € desenvolver um modelo termo-hidréulico para
uma bomba multifisica do tipo duplo parafuso. Dadas as condigdes de operagio da
bomba, o modelo deve ser capaz de calcular diversos pardmetros tais como:
distribuicdo de pressdo e temperatura ao longo dos parafusos, vazdo de refluxo,
poténcia consumida e transferéncia de calor para os parafusos e a carcaca, entre
outros.

Devido a complexidade do escoamento dentro da bomba, optou-se por um
modelo termo-hidrdulico baseado em balancos de energia e massa. Dividindo-se o
movimento dos parafusos em pequenos passos, ¢ possivel calcular tais balangos para
cada cAmara da bomba desde a sucgdo até a sua abertura para a regido de descarga da
bomba.

Cada fluxo material ou de energia necessarios para que se possa realizar os
balancos foi modelado separadamente. O célculo da transferéncia de calor através da
carcaca da bomba foi modelado utilizando-se um novo sistema de coordenadas
desenvolvido para levar em conta a geometria da mesma. O célculo da transferéncia
de calor através dos parafusos foi feito utilizando-se coordenadas helicoidais. Para o
célculo das vazdes de refluxo foram desenvolvidas correlagbes que permitem levar
em conta o efeito da rotagdo do eixo sobre o refluxo, a qual, até o momento, havia
sido desconsiderada em todos os outros modelos. Também se deduziu correlagoes
para calcular a poténcia convertida em energia interna do fluido por atrito e que,
somada a poténcia de bombeamento tedrica, fornece a poténcia consumida pela
bomba.

Os resultados fornecidos pelas correlacdes desenvolvidas foram comparados
a dados experimentais encontrados na literatura. Uma boa concordancia foi

encontrada entre eles. No caso das correlacoes para célculo do refluxo, os resultados
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sdo significativamente melhores que os valores obtidos sem levar em conta a rotagido
do eixo.

A comparagio dos dados calculados pelo modelo com dados experimentais
mostrou que 0 mesmo consegue reproduzir muito bem o comportamento da bomba,
com resultados muito melhores que os obtidos por modelos previamente propostos.
Para escoamentos de liquido, a modelagem mostrou que a forma como se calcula o
nimero de cAmaras tteis da bomba estd errada e uma nova férmula foi proposta. No
caso de escoamentos liquido-gds, os maiores erros aparecem quando a fragdo de gés
¢ muito elevada e o parafuso € muito curto. Nesses casos, a obtencao de uma fungio
mais completa para relacionar a FVG das fendas com a das cdmaras é necessaria.
Para tanto, é preciso um levantamento maior de dados experimentais que abranja
vérias condicbes de operacio e de geometria da bomba. Além da validacio, as
diversas simulacdes e dados apresentados permitiram uma significativa modificacao
na compreensio do real funcionamento da bomba e dos pardmetros que influenciam
o seu comportamento e desempenho. Assim, o modelo na forma atual, embora ainda
necessite de outros desenvolvimentos, pode ser utilizado no desenvolvimento da

bomba e na simulagio da sua eficiéncia em diferentes cendrios de operacao.
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Abstract

The research described in this work aimed the development of a thermo-
hydraulic model of a twin-screw multiphase pump. With given operational
conditions of the pump, the model must be able of calculating several parameters
such as: pressure and temperature distribution along the pump screws, backflow rate,
consumed power and heat transfer through screws and casing, among others.

Due to the high flow complexity inside the pump, a thermo-hydraulic model
based on energy and mass balances was chosen. By dividing the screw movement in
small steps, it is possible to calculate all the balances for each pump chamber since
its suction until the opening to the discharge region.

Each material or energy flow, which is necessary to accomplish the cited
balances, is individually modeled. The calculation of the heat transfer through pump
casing was modeled by using a new coordinate system developed to take into
account its geometry. The heat transfer through screws uses the helicoidal coordinate
system. The backflow rate is determined with correlations which take into account
the effect of screw rotation on the backflow. Such correlations were developed in this
work because all the correlations commonly used do not consider the rotation
influence. Correlations for friction were also developed to calculate the power that is
converted in internal energy. The results obtained by the correlations were compared
with experimental data found in literature and a good agreement was found. In the
case of the backflow correlations, the results are significantly better than that
obtained with previously proposed correlations.

The comparison of the model results with experimental data showed that it
can represent the pump behavior very well. When compared to previous models, the
results are notably better. For liquid flow, the modeling demonstrated that the

method used to calculate the number of useful chambers of the pump is incorrect and
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a new formula was proposed. In the liquid-gas flow, the worst results appear when
the gas fraction is very high and the screw is short. In these cases, the relationship
between the GVF (gas volumetric fraction) in pump chambers and clearances is
highly complex and a better equation should be developed. For this purpose,
however, it is necessary an acquisition of a huge amount of experimental data that
would cover several operational conditions and pump geometries. Besides the
validation, the several data generated by the simulations allowed a significant change
in the comprehension of the real pump operation and the parameters that influence
pump behavior and performance. Therefore, in its present evolution stage, the model
can be used to help pump design and to simulate pump efficiency under different

operational scenarios, even though new refinements are still necessary for the model.



Capitulo 1
INTRODUCAO

1.1 Historico e Motivacao

A histéria da exploracdo de petréleo no Brasil estende-se ao ano de 1939,
quando as primeiras jazidas de petréleo foram descobertas na localidade de Lobato,
Bahia. No entanto, apenas a partir da década de 50, com a constitui¢do da Petrobras,
€ que a exploracdo de petréleo no pais teve inicio efetivo. Inicialmente, todas as
jazidas encontravam-se na plataforma continental, localizadas principalmente no
Recdncavo Baiano. A histéria de sucesso na exploracdo maritima, que projetou
mundialmente o Brasil como lider em tecnologia neste nicho da inddstria petrolifera,
comecgou efetivamente apenas em 1968. Neste ano foram perfurados os primeiros
pogos maritimos no Espirito Santo e em Sergipe e que culminaram com a descoberta
do campo de Guaricema, no litoral deste estado. Nesse mesmo ano, iniciaram-se 0s
primeiros levantamentos geolégicos na bacia de Campos, litoral do Rio de Janeiro. A
partir de 1974, com a descoberta do campo de Garoupa, essa bacia rapidamente
tornou-se a principal regido produtora no Brasil e revelou a “vocagio maritima” do
pais na exploragao do petrdleo.

Os primeiros pogos perfurados no litoral brasileiro encontravam-se em aguas
rasas, onde a profundidade da ldmina d’4gua ndo ultrapassava os 400 metros. A
expansdo da producgdo para dguas profundas comegou a partir de 1984 e 1985,
quando foram descobertos, respectivamente, os campos gigantes de Albacora e
Marlim, os primeiros localizados em 4guas profundas. Com isso, tem-se inicio a

busca de capacitagio técnica para a perfuragio e producdo em grandes profundidades



através dos PROCAP (Programas da Petrobras de Desenvolvimento Tecnoldgico de
Sistemas de Producio em Aguas Profundas). Os dois primeiros programas,
PROCAP-1000 e PROCAP-2000, que buscaram desenvolver tecnologias para a
exploracdo em profundidades de até 1000 e 2000 metros, respectivamente, levaram a
sucessivos recordes de profundidade nas décadas de 1980 e 1990 ¢, em 1999, a
Petrobrés atinge a produgio a 1850 metros no campo de Roncador. Com todos esses
avangos, cerca de 82% do petréleo brasileiro vem de plataformas maritimas hoje em
dia. Sendo 18% em 4guas rasas e 64% em aguas profundas. A tendéncia para o
futuro € que a participacdo da produgdo em 4guas profundas aumente ainda mais
tendo em vista que 46% das reservas comprovadas encontram-se em profundidades
de 400 a 1000 metros e 30% em profundidades maiores do que 1000 metros.

Em sua terceira versio, PROCAP-3000, o programa tem agora como objetivo
desenvolver a capacitagdo para a exploracdo de pogos localizados em até 3000
metros de profundidade. Este terceiro programa busca, além de viabilizar a produgio
de pocos em profundidades de até 3000 metros, reduzir os gastos de capital para o
desenvolvimento de produgdo em profundidades maiores que 1000 metros e diminuir
os custos de elevagdo (transporte até a superficie) nos campos atualmente em
producdo. Ou seja, para que seja economicamente vidvel, a expansao da producéo
para aguas ultraprofundas depende de avangos tecnoldgicos que reduzam os custos
de instalagdo e de operagdo para o desenvolvimento dos pogos. Um dos projetos
deste programa consiste no desenvolvimento de bombas multifisicas para o
transporte de petréleo ndo processado. A utilizacdo deste tipo de equipamento
permitiria o transporte do petréleo ndo processado dos pogos em grandes
profundidades para unidades de producido estaciondrias localizadas a grandes
distincias, preferencialmente em &guas rasas. Dessa forma, propiciar-se-ia o
desenvolvimento de pogos onde a grande profundidade inviabilizaria o uso de
plataformas maritimas devido ao alto custo. Outra possivel aplicagdo, atualmente ji
utilizada, € o transporte de petréleo em superficie.

Ap6s alguns protétipos instalados com sucesso em superficie, a Petrobras deu
inicio ao projeto SBMS-500 (Sistema de Bombeamento Multifdsico Submarino),
visando o projeto, construcio e instalagio de um protétipo em uma profundidade de

1000 metros.



Até recentemente, as trés formas mais comuns de transportar petrleo (uma
mistura multifasica) eram utilizar a prépria energia (pressao) do reservatério; separar
o liquido do gas e transportid-los independentemente através de bombas e
compressores ou utilizar o “gas lift” — técnica que consiste na injecdo de gés nos
dutos de producgdo para a reducdo do peso especifico e aumento de produgao. As
primeiras tentativas de se utilizar as bombas multifdsicas remetem aos primeiros anos
da década de 70 quando, segundo CAETANO et al. (1997), a indistria de petréleo
comeca a concentrar pesquisas no desenvolvimento de uma maquina de fluxo capaz
de adicionar, diretamente, energia para o fluido multifisico proveniente de pogos de
petréleo. Existem basicamente dois tipos de bombas multifasicas: as helico-axiais e
as parafuso. As bombas helico-axiais tém diversos estigios que comprimem a
mistura dinamicamente, ou seja, a rotacdo do eixo gera a forca centrifuga
responsavel pela aceleragdo do fluido que, no difusor, serd desacelerado com um
correspondente aumento de pressdo. J4 as bombas parafuso sdo mdaquinas de
deslocamento positivo. Embora os dois tipos de bomba estejam sendo avaliados, as
bombas helico-axiais apresentam algumas limitagdes como blocagem da bomba ao
atingir certas quantidades criticas de gas, necessidade de maior velocidade do eixo
para bombear porcentagens maiores de gis para uma mesma diferenga de pressao,
mudangas no torque com as variagdes na quantidade de gis e a necessidade de
desenvolvimento de geometrias especiais para 0 bombeamento multifasico. Assim,
para aplicagio na extragio do petréleo, onde as pressoes de succgdo sdo altas (100 a
200 bar, usualmente) e o volume de gés varia muito, a bomba de duplo parafuso
surge como uma atraente alternativa para esse tipo de escoamento e, segundo
CAETANO et al.(1997), é a que tem, até o momento, maior niimero de unidades
fabricadas para este fim. A utilizacdo das bombas multifdsicas no lugar de
equipamentos convencionais, segundo CAETANO et al. (1997), apresenta vantagens
como economia no equipamento e instrumentos, reducdo do espaco ocupado e do
peso do equipamento, além de proporcionar menores custos de operacdo devido a
reducdo do equipamento a ser mantido e do pessoal necessario para a operacao. No
entanto, a eficiéncia energética das bombas multifisicas € pequena (30 a 50%)

comparada 2 eficiéncia das bombas (60 a 70%) e compressores (70 a 90%)



convencionais. Ou seja, investe-se menos capital no equipamento € na sua operagao,
mas a energia consumida é maior.

Tendo em vista que se trata de uma tecnologia ainda em desenvolvimento, €
muito importante a realizagio de estudos que permitam a compreensao dos
fendmenos envolvidos no funcionamento da bomba multifdsica. A correta
modelagem deste equipamento facilitaria ndo apenas a solucdo de problemas
técnicos da bomba, mas, também, a comparacio com outras tecnologias. A
identificacdo de nichos de operacdo em que o bombeamento multifasico ¢ mais ou
menos conveniente é fundamental para a reducio de custos de operacio. E nesse
contexto que se insere a pesquisa descrita neste trabalho.

Esta pesquisa iniciou-se com o projeto de mestrado (NAKASHIMA (2000)) e
fez parte da Carteira de Projetos Cooperativos PETROBRAS/CTPETRO para
desenvolver o modelo termodindmico de uma bomba multifasica de duplo parafuso,
incorporando aspectos relativos a recirculagao de liquido, simulacdo dos estagios de
bombeamento e rendimento volumétrico, de forma a tornar possivel a sua utilizacdo
em uma comparagio exergética e termoecondmica com sistemas convencionais de
processamento primério de petréleo. Pesquisando-se a literatura relacionada na
época, verificou-se que havia pouca informagio publicada a respeito da modelagem e
simulagdgo de bombas multifisicas de duplo parafuso, o que impedia uma
comparagdo. Dois modelos encontrados (WINCEK (1992) e EGASHIRA et al.
(1996)) preocupavam-se apenas com o comportamento hidraulico a fim de prever a
capacidade volumétrica da bomba, adotando hipéteses simplificadoras que
inviabilizavam a sua utilizacdo em andlises comparativas. Um terceiro modelo
publicado posteriormente (FENG et al. (2001)) simula o comportamento
termodindmico de uma bomba multifisica, mas também ignora fatores importantes
como: cilculo de poténcia consumida, mudanga de fase do gis e do liquido e
transferéncia de calor, entre outros. Assim, ja no projeto de mestrado
(NAKASHIMA (2000)), buscou-se desenvolver um modelo que calculava vazao de
refluxo, poténcia consumida, perfil de pressao e condigdes do fluido na descarga. No
entanto, com os resultados obtidos, mostrou-se que algumas hipéteses, amplamente
utilizadas nas pesquisas, ndo eram validas em todas as condi¢oes de operacao. Além

disso, acompanhando-se o desenvolvimento do projeto SBMS-500 de perto, pode-se



perceber que alguns fendmenos que se revelaram de fundamental importancia nao
eram abordados pelos modelos citados. Como exemplo, pode-se citar a transferéncia
de calor para a carcaca e parafusos da bomba e a sua conseqiiente dilatacao. Todos os
modelos desenvolvidos assumem escoamento adiabatico. Assim, dando continuidade
ao projeto, € necessario rever hiplteses e estratégias de simulacdo de forma a
aumentar a abrangéncia e exatidao do modelo.

Dessa forma, € ser muito importante construir um modelo que permita
calcular dados como vazao, perfil de pressdo e temperatura ao longo do parafuso,
temperatura de descarga, poténcia consumida e transferéncia de calor na bomba.
Com isso € possivel nao apenas prever o comportamento termodindmico da bomba
como utilizar o0 modelo para auxiliar a compreensio, desenvolvimento e otimizacao
da bomba multifdsica e realizar analises comparativas frente a outros métodos de

processamento primario de petréleo.

1.2 Objetivo

O objetivo deste trabalho € desenvolver um modelo do comportamento
termo-hidrdulico de uma bomba multifisica do tipo duplo parafuso. Como na
operacao real, o modelo deve considerar a possibilidade de trabalhar com apenas
liquido ou com misturas gés-liquido e ser capaz de simular o comportamento com 0s
tipos de fluido (4gua, 4gua-ar e mistura de hidrocarbonetos) comumente encontrados
na operagio da bomba. Uma vez fornecidos os dados da bomba e as condigcoes de
operag¢ao, o modelo deve ser capaz de calcular os seguintes pardmetros:

¢ Perfil de pressdo e temperatura ao longo da bomba;

¢ Condigoes do fluido na descarga da bomba;

¢ Vazio de refluxo;

* Poténcia consumida;

* Transferéncia de calor para os rotores e a carcaca e

* Parmetros de desempenho: eficiéncias volumétrica, isotérmica, adiabatica e
exergética.

Os resultados gerados pelo modelo serdo comparados com dados
experimentais de ensaios da bomba multifasica tipo duplo parafuso, parte do sistema

SBMS-500, que a Petrobras estd desenvolvendo e, também, com dados obtidos na



literatura. Para misturas dgua-ar, serao utilizados os dados de EGASHIRA et al

(1996) e KORNER (1998) e para hidrocarbonetos, os dados de HATTON (1993).

1.3 Organizacgdo do trabalho

O capitulo 2 mostra uma revisdo dos principais trabalhos publicados
considerados importantes para a compreensio do funcionamento da bomba.
Inicialmente, € feita uma introducdo sobre bombas multifasicas de duplo parafuso,
com as principais pesquisas relacionadas. Uma vez tendo-se proporcionado uma
compreensao geral do equipamento, passa-se a abordar os principais fenémenos que,
acredita-se, sejam importantes para o funcionamento da bomba.

No capitulo 3, a modelagem da bomba € apresentada em detalhes. Mostram-
se os balangcos de massa e energia para as cimaras da bomba, o modelo de
transferéncia de calor na carcaca e nos parafusos e as correlacdes desenvolvidas para
calcular os coeficientes de atrito e de torque.

A implementagio do modelo desenvolvido € feita no capitulo 4. Nele estao
apresentados os métodos de solugdo, os programas e algoritmos utilizados para
elaborar o programa de simulagdo da bomba multifasica de duplo parafuso.

Todas as comparacoes dos resultados gerados pelo modelo com dados
experimentais de outros autores estdo no capitulo 5. Uma discussdo critica e
detalhada da modelagem e dos resultados obtidos encontra-se nesse capitulo.

O capitulo 6 apresenta as conclusdes do trabalho e as recomendacdes para a

continuidade da pesquisa.

1.4 Nomenclatura utilizada

Embora a nomenclatura utilizada esteja listada no inicio deste trabalho, €
importante que algumas observacdes sejam feitas a fim de facilitar a compreensio do
texto. A principal dificuldade encontrada foi a grande variedade de simbolos e
definicoes de nimeros adimensionais presente nos diversos trabalhos consultados.
Assim, na tentativa de se homogeneizar a nomenclatura, muitas equagdes tiveram
que ser modificadas e, portanto, apresentam pequenas diferencas em relacado as

originais. Também os resultados numéricos e experimentais de outros pesquisadores



apresentados neste trabalho foram recalculados utilizando as defini¢oes e féormulas

aqui apresentadas.

Dentre as manipulagdes mais corriqueiras, cita-se o calculo do nimero de
Taylor de acordo com as equacdes 2.8, a utilizacido do coeficiente de atrito (1) ao
invés do coeficiente de atrito de Fanning (C; = A/4) e o uso do didmetro hidraulico
(Dn = 2sp) a0 invés da espessura da fenda (s,) como dimensdo caracteristica do canal
anular no célculo do nmimero de Reynolds. O nimero de Nusselt foi calculado sempre

baseado no raio médio logaritmico e no didmetro hidrdulico (equacédes 2.28).



Capitulo 2
REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Bombas multifasicas de duplo parafuso

As bombas parafuso sdo um tipo especial de bomba rotativa de deslocamento
positivo na qual o fluxo através do eixo de bombeamento € axial. Nesse tipo de
bomba, um ou mais rotores com a forma de um parafuso giram impulsionados por
um motor. A rotacdo dos parafusos faz com que os seus filetes se engrenem
formando cimaras fechadas como mostra a figura 2.1. Essas camaras aprisionam o
fluido na entrada e o transportam ao longo do eixo até a descarga, onde os filetes
desengrenam e liberam o fluido. Sendo uma bomba de deslocamento positivo, ela
teoricamente consegue transportar para a descarga qualquer substincia - sélida,
liquida ou gasosa - que possa ser introduzida nas passagens de sucg¢do. Isto permite
que a bomba de duplo parafuso trabalhe com fragdes volumétricas de gis (FVG)

variando de zero a 95% e que sua efici€ncia, com a adequada especificagdo dos

camaras
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Fig. 2.1: Principio de funcionamento da bomba de duplo parafuso.



materiais de contato, ndo se deteriore com a presenca de areia na mistura. Em
algumas configuracoes, pode-se atingir fracoes de 100% de gas bastando, para isso,
garantir que cerca de 5% de liquido seja separado na descarga e recirculado para a
sucgdo utilizando-se um tanque de acumulagio a jusante da bomba.

Segundo CZARNECKI e LIPPINCOTT (1976), as bombas parafuso podem
ser classificadas em trés tipos bdsicos: parafuso tnico, miltiplos parafusos
sincronizados e multiplos parafusos ndo sincronizados. Nas bombas de parafuso
inico, a carcaca que envolve o parafuso constitui um estator que se engrena com o
mesmo para a formagio das camaras. Um exemplo deste tipo de configuragio € a
bomba de cavidades progressivas (BCP), bastante utilizada na extracdo de petrdleo.
As mais utilizadas, no entanto, s3o as bombas de parafusos miltiplos. Nesse tipo de
bomba, dois ou mais parafusos engrenam-se para a formagdo das cimaras. Se os
parafusos forem acionados simultaneamente através de engrenagens que mantém a
rotagéo dos parafusos em fase, diz-se que eles sdo sincronizados. A vantagem, nesse
caso, € que os filetes dos parafusos teoricamente nio entram em contato entre si,
evitando o desgaste e diminuindo a sensibilidade da bomba a presenca de particulas
sélidas. Se, entretanto, ndo houver engrenagens de acoplamento, ndo ha sincronia, e
0 movimento € transmitido de um parafuso para o outro diretamente, num processo
semelhante ao funcionamento de engrenagens helicoidais. Essa configuragao,
embora mais simples, exige uma maior precisdo de usinagem e acabamento além de
aumentar o desgaste dos parafusos. O nimero de filetes dos parafusos varia bastante,
no entanto, no bombeamento multifasico, 0 mais comum € encontrar parafusos com
um ou dois filetes (rosca simples ou dupla). Uma configuracdo bastante comum € a
que utiliza parafusos gémeos, ou seja, dois conjuntos de parafusos contrapostos que
operam no mesmo eixo. Nesse caso, além de se conseguir duplicar a vazdo sem um
acréscimo significativo na complexidade do equipamento, as forgas axiais sobre os
parafusos sio opostas e se anulam. No caso do bombeamento multifisico com bomba
parafuso, a configuracao mais utilizada € a bomba de parafusos duplos, sincronizados
e gémeos, como mostra a figura 2.2. Além disso, usualmente a sucgdo € feita pelos
extremos da bomba, sendo a descarga feita pelo centro. Essa caracteristica permite
que a pressdo sobre os selos mecanicos que impedem vazamentos para 0 ambiente

seja menor, uma vez que estardo expostos as condigoes de sucgao.
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Fig. 2.2: Configuracao tipica de uma bomba multifasica de duplo parafuso (fabricante:
Leistritz, modelo L4 HK) — succ¢iio pelos flancos (setas vazadas) e descarga pelo centro (seta
cheia).

A vazao tedrica de uma bomba de duplo parafuso pode ser obtida através dos
pardmetros geométricos do parafuso. A vazdo real, entretanto, ¢ sempre menor
porque, nesse tipo de bomba, existe um refluxo. Esse refluxo ocorre devido a
presenca necessdria de espacos entre os componentes fixos e rotativos da bomba, que
formam fendas por onde passa o fluido. WINCEK (1992) define as seguintes fendas
(figura 2.3):

* Fenda periférica: localizada entre os filetes do parafuso e o seu inv6lucro;
* Fenda radial: localizada entre os filetes de um parafuso e a raiz dos filetes do

outro parafuso;

* Fenda de flanco: localizada entre os filetes dos dois parafusos.

AUTALAURARACARRINIRTARNANAR AN

fenda periférica

fenda radial fenda de flanco

Fig. 2.3: Tipos de fendas nas bombas tipo duple parafuso.
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Essas fendas, devido ao movimento de rotacdo da bomba que arrasta o fluido
e, principalmente, a diferenga de pressao entre duas cidmaras, permitem que uma
parte do fluido bombeado retorne através delas (ver figura 2.4). Deve-se observar
que, apesar de o refluxo ocorrer de todas as cimaras posteriores para as
imediatamente anteriores, o que define o refluxo total da bomba é o refluxo que
ocorre entre a primeira cimara e a regidao de sucgdo. Ou seja, o refluxo total depende,
além do movimento de rotagdo, do gradiente de pressdo entre a primeira cdmara € a
regido de succ@o. De forma geral, a fenda periférica é a que mais influencia o
comportamento da bomba uma vez que contribui com a maior parcela — cerca de
70% - da vazao de refluxo. Em seguida vem a fenda radial e, por dltimo, a fenda de
flanco. No caso de escoamentos multifasicos, a presenca dessas passagens obriga que
sempre haja um pouco de liquido disponivel para selar as fendas das cdmaras sob o
risco de se reduzir demasiadamente a capacidade da bomba. A presenca de gas nas
fendas reduz a densidade e a viscosidade do fluido, o que provoca um aumento da
vazdo de refluxo. Segundo DAL PORTO e LARSON (1997) isso torna necessaria a
recirculagio de parte do liquido da regido de descarga para a suc¢ao para os casos em
que a FVG € muito alta (acima de 95%).

Um modelo de funcionamento da bomba multifdsica parafuso foi proposto
por CHRISTIANSEN apud WINCEK (1992). Segundo ele, durante o transporte
multifdsico a bomba de duplo parafuso atua como uma mistura de bomba e
compressor. O parafuso pode ser subdividido em uma série de cimaras com fendas
que se deslocam axialmente da sucgdo para a descarga (ver figura 2.5). Devido ao

movimento de rotagdo do parafuso, existe uma forca centrifuga que faz com que o

Sucgao Descarga
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Fig. 2.4: llustracao do refluxo através das fendas periférica e radial.
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Fig. 2.5: Modelo de uma bomba multifasica de duplo parafuso (WINCEK (1992)).
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Fig. 2.6: Ilustracao da recirculacao ao longo da bomba.

liquido permaneca na periferia, preenchendo as fendas, e que o gas fique aprisionado
no centro das cimaras. Dessa forma, supde-se que o refluxo seja apenas de liquido.
Como ilustram as figuras 2.5 e 2.6, o refluxo provoca um acimulo de liquido dentro
da cémara, 0 que comprime o gids, provocando uma diminuicdo do seu volume

conforme as cimaras se aproximam da regido de descarga. Para que esse acimulo

ocorra, a vazdo de refluxo que chega a uma cdmara (V32), proveniente de uma

cdmara posterior, mais préxima da descarga, deve ser maior que o refluxo que deixa

essa cAmara para a anterior ("12,1 ). Isso s6 € possivel se a diferenca de pressdo entre
uma cdmara e a posterior ¢ maior que a diferenca entre a mesma cidmara e a anterior
(Ps-P; > P,-P;). Assim, o gradiente de pressao ao longo da bomba operando com
misturas gas-liquido € progressivamente crescente no sentido da descarga. A hip6tese
de fendas totalmente preenchidas com liquido, no entanto, falha quando a quantidade
de gis no escoamento é muito grande. Segundo afirma KORNER (1998), embora 0s

detalhes sobre a configuragdo do escoamento nio sejam conhecidos, é certo que as
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fendas sao preenchidas somente com liquido apenas quando a espessura do anel de
liquido em uma cdmara € sempre maior que a espessura da fenda periférica. Isso, no
entanto, somente ocorre quando a fragdo de gias na succdo € maior do que
aproximadamente 80%. A partir desses valores, existe infiltracio de gis nas fendas
que ¢ dependente da fracao de gis na cdmara. Nesse caso, 0 autor sugere que devem
ser utilizadas as propriedades médias da cdmara no célculo do refluxo.

A poténcia tedrica de bombeamento multifasico, para uma bomba tipo duplo
parafuso, deve ser dada pelo produto da vazdo volumétrica teérica da bomba pela
diferenca de pressao entre a sucgido e a descarga. JA o consumo total no eixo da
bomba é dado pela soma da poténcia tedrica com a poténcia de atrito que depende,
basicamente, da rotacao, da viscosidade do fluido e da geometria da bomba. Os
dados sobre poténcia obtidos por COOPER et al. (1996) e, também, por
MEZZEDIMI et al. (1999) ajudam a confirmar essa composicdo para a poténcia
consumida. COOPER et al. (1996) registraram uma variacio linear da poténcia com
a diferenca de pressao e, além disso, a poténcia altera-se muito pouco com a FVG,
diminuindo um pouco quando a FVG aumenta. No trabalho de MEZZEDIMI et al.
(1999), pode-se observar que, para uma mesma condigdo de operagdo (vazio
volumétrica e Ap) a poténcia diminui, de forma aproximadamente linear, com o
aumento da FVG. Essa diminuicdo pode ser atribuida a redugdo da viscosidade,
devido ao maior aumento de temperatura, e a infiltracio de gés nas fendas, que
ocorrem devido a maior quantidade de gis presente no escoamento. Ambas
provocam uma reducdo na poténcia de atrito nas fendas e explicam a diminuicdo da
poténcia consumida. Ao contririo do que alguns autores citam, a eficiéncia
volumétrica ndo afeta a poténcia consumida, mas, sim, a poténcia aproveitada. A
poténcia total consumida sempre serd dada pela soma das poténcias tedrica e de
atrito. Quando algum fluido retorna através das fendas, isso significa apenas que

parte da poténcia consumida esta sendo desperdigada.

De acordo com o modelo proposto acima, a vazdo massica (m]

aparentemente aumenta ao longo dos estigios como mostra a figura 2.5, isso, no
entanto, ndo viola a lei de conservagio de massa como mostra NAKASHIMA
(2000). Isso pode ser explicado com o auxilio da figura 2.6. Se uma cimara da

bomba for acompanhada desde a sua formac@o na succdo até a descarga, entdo se
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pode perceber que entre o primeiro e o Gltimo passo o volume total deve se manter
constante as custas do liquido que retorna das cimaras posteriores, ja que o volume
da cAmara ao longo da bomba € constante. Ou seja, a diminui¢do do volume do gas €
compensada pelo aumento do volume do liquido, havendo, como conseqiiéncia, um
progressivo aumento da massa de liquido. Quando a cdmara se abre para a descarga,
entdo hd apenas uma redugio no volume do gis, uma vez que ndo existe mais a
condicdo de volume constante devido a auséncia dos limites da cdmara. Entéo, todo o
liquido acumulado ao longo da bomba retorna para as cAmaras anteriores € a vazao
massica na descarga € a mesma da sucgdo. Isso significa que parte da poténcia no
eixo € desperdicada na recirculagdo do liquido. A tnica forma de evitar ou, ao
menos, reduzir esse desperdicio seria construir a bomba multifisica com parafusos
que tivessem uma relagio de compressdo (cAmaras com tamanho decrescente), o que
evitaria ou, pelo menos, diminuiria a recirculagio do liquido. No entanto, nao €
possivel aplicar essa solugdo pois a bomba multifasica deve prever a possibilidade de
trabalhar com 100% de liquido. Nesse caso uma bomba com relacdo de compressao
seria danificada.

O desenvolvimento da pressio entre a succdo e a descarga depende da
quantidade de gis no fluido bombeado. Para FVG=0, o fluido é incompressivel e
esse desenvolvimento da-se de forma gradual e uniforme conforme o fluido se move
ao longo do eixo. J4 para fluidos compressiveis, como os multifésicos, o gradiente de
pressdo é maior proximo da area de descarga (figura 2.7, COOPER (1996)), como
visto no pardgrafo anterior, tornando o perfil mais parabdlico. Uma caracteristica das

bombas parafuso é que elas ndo geram pressdo como as helico-axiais, mas o fluido é
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Fig. 2.7: Perfil de pressao ao longo do parafuso (COOPER (1996)).
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comprimido pelo fluido que reflui através das passagens. BRANDT e WIETSTOCK
(1992) realizaram testes que confirmam esse comportamento da bomba multifasica.
Para uma mistura dgua-nitrogénio, mediram um perfil praticamente linear para 0%
de gas e, para 90% de gés, verificaram um aumento abrupto da pressdo a partir da
metade do comprimento do parafuso. EGASHIRA et al. (1996) mediram o perfil de

pressao para diversas condigdes de operagao e propuseram que o perfil de pressao

seja dado por:

Pk _PS
PD _PS

k Y
B (NBM +1} @1)

Onde o expoente y é ajustado a partir dos dados experimentais obtidos.
KORNER (1998) realizou um extenso levantamento experimental para verificar a
influéncia de diversos pardmetros sobre o perfil de pressdo e eficiéncia volumétrica.
O autor verificou a influéncia dos seguintes parametros sobre a distribuicdo de
pressdo: FVG, rotagdo e diferenca de pressdo. Os resultados mostram que, quanto
maior a FVG e a rotagio e quanto menor a diferenga de pressdo, mais o aumento de
pressdo se desloca para a regiao de descarga, o que torna o perfil mais parabdlico. A
partir de uma determinada FVG (75 a 80%), entretanto, hd uma reversao desse
comportamento, com o perfil voltando a tornar-se linear. A partir desse instante a
eficiéncia volumétrica tende a cair bastante com o aumento da diferenga de pressao.
Uma observacio interessante é que, embora a evolugido do perfil de pressdo seja
diferente dependendo da diferenca de pressao ou rotacdo, o ponto de reversao por
volta de 70 a 80% € sempre o mesmo. NAKASHIMA (2000) mostrou que baixas
pressdo de sucgdo e diferencas de pressdo e altas FVG’s, rotacdes e viscosidade
favorecem um perfil de pressdo mais parabdlico, com grandes gradientes de pressao
apenas proximo da descarga. Esse comportamento estd de acordo com a teoria €
experimentos encontrados na literatura. Além desses fatores, segundo EGASHIRA et
al. (1996), outros como viscosidade do gis e temperatura do fluido também
contribuem para alterar o perfil de pressio. NAKASHIMA (2000) sugere que uma
forma de classificar esses fatores seria dividi-los em dois grupos: fatores que alteram
a compressibilidade do fluido multifasico e fatores que alteram o acimulo de liquido

nas cidmaras do parafuso. No primeiro caso entram pardmetros como a pressao de
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succao ¢ a FVG. Aumentos na pressiao e baixas FVG’s reduzem a
compressibilidade do fluido fazendo com que seu comportamento aproxime-se do
fluido incompressivel, ou seja, do perfil de press@o linear. Isso acontece porque a
possibilidade de acimulo de liquido € reduzida e, nesse caso, as vazdes e, portanto,
as diferengas de pressao, na entrada e na saida da cdmara devem ser semelhantes. J4
o segundo caso engloba fatores como diferenga de pressdo entre sucgdo e descarga,
rotac@o e viscosidade. Baixas diferencas de pressdo e alta viscosidade reduzem a
vazao de refluxo, diminuindo a quantidade de liquido que ingressa nas cimaras e
favorecendo um perfil achatado. J4 as rotagdes elevadas diminuem o tempo de vida
de uma cdmara, assim para uma mesma vazdo de refluxo a quantidade de liquido
acumulada também serd menor. Dentro dos fatores que alteram o actimulo de
liquido, também se poderiam incluir pardmetros geométricos da bomba tais como
didmetros interno e externo, largura do filete e espessura das fendas.

A eficiéncia volumétrica da bomba, razdo entre a vazao real e a tedrica na
succdo da bomba, depende diretamente da magnitude do refluxo: quanto maior o
refluxo, menor a eficiéncia volumétrica. Observando-se a figura 2.7, pode-se ver que
o gradiente de pressdo na regido de sucgdo diminui com o aumento da fragdo
volumétrica de gds, reduzindo o refluxo devido ao gradiente de pressdo e,
conseqiientemente, aumentando a eficiéncia volumétrica. Diversos trabalhos
confirmam essa relagio entre eficiéncia volumétrica e FVG. Os testes de BRANDT e
WIETSTOCK (1992), que realizaram ensaios com trés FVG’s diferentes (0, 50 e
90%), mostram um grande aumento da eficiéncia volumétrica conforme a FVG
aumenta. A diferenca entre a eficiéncia volumétrica obtida para 0 e 90% de gés
aumenta bastante para diferencas de pressio maiores. COOPER et al. (1996) e
MEZZEDIMI et al. (1999) obtiveram resultados semelhantes. No entanto, como 0s
ensaios foram realizados com FVG de até 100%, € possivel observar uma degradacao
da eficiéncia volumétrica para altas porcentagens de gis. A partir de 80%
(MEZZEDIMI et al. (1999)) ou 90% (COOPER et al. (1996)) de gis ha uma queda
na eficiéncia volumétrica causada, provavelmente, pela insuficiéncia de liquido
disponivel para a selagem das fendas do parafuso. Além da fragdo volumétrica de
gas, outro fator que influencia a eficiéncia volumétrica € o passo do parafuso.

Segundo COOPER (1996), para dois parafusos de mesmo comprimento, aquele que
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tiver menor passo apresentard menor refluxo e provocard menos pulsacio do
escoamento. Isso ocorre porque passos menores implicam cidmaras menores € mais
numerosas o que, teoricamente, reduziria a diferenca de pressao na sucgéo.

A eficiéncia volumétrica, no entanto, ndo ¢ a mais adequada para avaliar o
desempenho ja que ndo leva em conta a poténcia consumida pela bomba. No trabalho
de WINCEK (1992), encontram-se duas férmulas para a avaliagio de desempenho da
bomba: a eficiéncia isotérmica e a eficiéncia adiabdtica. A primeira, proposta por
KARGE apud WINCEK (1992), ¢ uma das mais utilizadas sendo dada por:

_ Wisot,g + Wise,l

MM (2.2)

-
w eixo

onde: Wisor,g = FVG.Vus. ps.ln(pD /Ps ), ¢ a poténcia isotérmica de compressao

de gds; Wier =(1-FVG).Veus.(pp-ps), & a poténcia isentropica de

bombeamento de liquido e Weix» € a poténcia no eixo da bomba de duplo parafuso.
A segunda, proposta por CHRISTIANSEN apud WINCEK (1992), €
semelhante, bastando substituir a poténcia de compressio isotérmica pela adiabdtica.
Um comportamento tipico para a eficiéncia isotérmica encontra-se na figura
2.8 abaixo. Esse comportamento pode ser compreendido desde que se perceba que a
eficiéncia isotérmica, como mostra NAKASHIMA (2000), é composta de trés

fatores:

* Eficiéncia mecanica: relagio entre a poténcia tedrica e a real

Vi AP _ Vth Ap

nmec = . .

Vi Ap+Wa: W eixo

(2.3)

* Eficiéncia volumétrica: relagdo entre a vazdo volumétrica real e a tedrica na
succao

_Vaums

v -

Vth

(2.4)

* Eficiéncia isot€rmica teérica: relacio entre poténcia transmitida ao fluido e

poténcia tedrica gasta
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Tisot

Fig. 2.8: Comportamento da eficiéncia de uma bomba multifisica de duplo parafuso (fonte:
NAKASHIMA (2000)).

FVG.V w.ps.In(pp/ ps )+ (1 - FVG )V u( pp — ps )

Va(pp—Ps)

(2.5)

nisol,rh =

A multiplicacdo desses trés fatores leva a equagao 2.2 da eficiéncia isotérmica
como mostra a figura 2.8. Inicialmente, o que define o comportamento crescente da
eficiéncia total € a eficiéncia mecénica, representando o fato de a poténcia de atrito
ser aproximadamente constante para uma determinada vazdo (rotagdo fixa) e ficar,
proporcionalmente, pouco relevante conforme a poténcia tedrica aumenta
linearmente com a diferenca de pressdo. Para diferencas de pressdo muito pequenas,
praticamente toda a poténcia do eixo é utilizada para vencer o atrito. A redugio na
eficiéncia isotérmica tedrica com o aumento da diferenca de pressdo indica um
menor aproveitamento da poténcia do eixo, refletindo o fato de ter-se cada vez mais
poténcia sendo perdida em vazdes de recirculagdo crescentes. A redugdo na
eficiéncia isotérmica passa a compensar o aumento na eficiéncia mecinica para
diferencas de pressdo maiores. A tendéncia da eficiéncia seria atingir um valor
constante e igual a (I-FVG) pois, no limite em que a diferenca de pressao fosse
infinitamente grande, o valor da eficiéncia mecanica tenderia a I e o da eficiéncia
isotérmica teérica a (I-FVG). Isso s6 ndo ocorre devido a redugdo da eficiéncia
volumétrica, que mostra as vazdes de refluxos cada vez maiores para diferencas de
pressdo crescentes. Das equagdes 2.3 a 2.5, pode-se concluir que a eficiéncia da
bomba € determinada pela poténcia de atrito, vazdo de recirculagio e,
principalmente, pela FVG. O aumento desses fatores provoca uma redugdo na

eficiéncia da bomba. Dessa maneira, como mostra NAKASHIMA (2000), vérias
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caracteristicas influenciam a eficiéncia da bomba: geometria (didmetros, passo, altura
das fendas, etc.), condigdes de operacao (rotagdo, diferenca de pressdo, etc.) e
caracteristicas do fluido (FVG, viscosidade, etc.), sendo que ndao ha nenhuma forma
simples de relacionar todas elas.

O problema das eficiéncias isotérmica e adiabdtica € que elas aproximam o
processo de compressdo como sendo um processo ideal: isotérmico ou adiabatico. Se
existe liquido suficiente para absorver todo o calor liberado pelo processo de
compressao ou se a quantidade de liquido € tao pequena que praticamente nenhum
calor é absorvido, poder-se-ia idealizar os processos como isotérmico ou adiabatico,
respectivamente. No entanto, existe pouca informacio a respeito das porcentagens de
liquido que permitiriam a utilizacdo de uma ou outra eficiéncia, ou em que faixa
nenhuma delas se aplicaria, supondo que haja uma regido de transi¢ao em que o
processo ndo possa ser idealizado. WINCEK (1992), diz que o processo de
compressao aproxima-se do isotérmico para escoamentos dgua-ar com FVG de até
90%. Para petréleo, COOPER et al (1996) afirma que o processo tende a ser
isotérmico para quantidades tipicas de liquido, embora ndo defina valores em que se
poderia aplicar a eficiéncia isotérmica. Para escoamentos s6 de gés, sugere a
utilizacdo da eficiéncia adiabatica. Uma outra opg¢do seria a utilizacdo da eficiéncia
exergética para se avaliar o desempenho da bomba multifisica, como mostra
NAKASHIMA (2000). A vantagem da sua utilizacio é que, ao contrdrio das
eficiéncias isotérmica e adiabética tradicionalmente propostas, ela ndo depende de
idealizagOes do processo, sendo calculada a partir das propriedades termodinamicas
reais do fluido na entrada e na descarga da bomba. Para a bomba multifisica, define-

se a seguinte eficiéncia exergética:

_ Exp—-FExs (2.6)

ex .
Weixo

e os resultados obtidos mostram que, para baixas FVG’s os valores das eficiéncias
exergética e isotérmica aproximam-se bastante. J4 para altas FVG’s os valores
tendem a se distanciar uma vez que o escoamento, neste caso, comega a se afastar do
comportamento isotérmico fazendo com que a eficiéncia isotérmica deixe de

representar a realidade.
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O dimensionamento de uma bomba de duplo parafuso depende de diversos
fatores tais como, segundo DAL PORTO e LARSON (1997): fluxos de 6leo, gis e
agua, pressoes de succdo e descarga, temperatura de sucgao, regime de escoamento,
quantidade de areia no escoamento e variagdo das condig¢des de escoamento com o
tempo. No entanto, embora os parimetros de projeto sejam bastante estudados e
conheca-se, qualitativamente, o comportamento da bomba multifasica parafuso, €
muito dificil encontrar, na literatura, métodos de calculo e dimensionamento.

Um modelo foi formulado por WINCEK (1992) para misturas ar-dgua. Nele o
movimento continuo das cimaras € “discretizado”. Ou seja, considera-se que as
camaras, ao invés de aprisionarem o fluido na entrada € moverem-se continuamente
até a descarga, onde liberam o fluido, move-se em passos. Assim, uma bomba com 3
cdmaras poderia ser representada como na figura 2.9: quando a dltima camara se abre
para a descarga, o resto das cimaras desloca-se uma posicdo para a frente.
Admitindo-se que o perfil de velocidades nas fendas € uma superposi¢ao dos
escoamentos de Couette, devido a rotacdo do parafuso, e Poiseuille, devido ao
gradiente de pressdo, e que todas as fendas estdo preenchidas com liquido, podem-se
calcular as vazdes volumétricas de refluxo em todas as cdmaras. A componente da
vazdo devida a rotacdo € calculada a partir da geometria das fendas, j4 a componente
devida a diferenca de pressdo entre duas cAmaras € calculada a partir da equagio de
perda de carga em canais, que relaciona a velocidade média do escoamento com a

perda de carga:

Ap = %(j—i) @7

Descargal

3
3H I
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Descarga ——

~ |
Succio —— Sucgio

Fig. 2.9: Modelo de bomba de trés cimaras (adaptado de WINCEK (1992))
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O coeficiente de atrito, A, ¢ calculado de acordo com o regime do
escoamento. Adotando-se a hipétese de escoamento isotérmico e que o gas é perfeito
(p'V = constante), encontra-se a relaco entre perfil de pressao e vazdo de refluxo.
Uma limitagio desse modelo é que a descricdo do comportamento hidraulico € feita
desacoplando-se os processos termodindmicos dos hidrdulicos, uma vez que a
temperatura do fluido € admitida constante. Além disso, as propriedades do fluido
sao constantes ao longo da bomba, o que ndo representa a realidade quando o
fluido bombeado € 6leo ou uma mistura gis-6leo. Porém, o principal problema
encontrado estd no célculo da vazao de refluxo através da fenda periférica. As
equacdes desenvolvidas consideram apenas escoamento laminar ou escoamento
turbulento rugoso, além de nao levar em conta as perdas localizadas que certamente
ocorrem na entrada e saida do canal. No entanto, como mostrado por
NAKASHIMA (2000), o escoamento pode estar na regido turbulenta lisa, o que
modificaria completamente as equagdes de refluxo. Dadas as condigdes usuais de
operacdo das bombas multifdsicas, dificilmente o escoamento através das fendas
periféricas é turbulento rugoso, sendo muito mais provdvel que seja laminar ou
turbulento liso. Principalmente se for levado em conta que a bomba transportara
produtos com alta viscosidade.

Outro modelo, formulado por EGASHIRA et al. (1996), calcula os valores
de refluxo e condi¢bes na saida da bomba a partir do perfil de pressido obtido
experimentalmente (ver equagdo 2.1). Ao contrario do modelo de WINCEK (1992),
o perfil de pressao ndo é calculado. Admite-se que a pressdo varia exponencialmente
com o comprimento do fuso e adapta-se um expoente para que a curva se ajuste da
melhor forma possivel aos dados experimentais. Essa curva € utilizada nos célculos
do modelo e, portanto, ele depende de dados experimentais. Da mesma forma que
WINCEK (1992), a vazdo de refluxo é calculada utilizando-se a equagao 2.7. No
entanto, os autores consideraram escoamento laminar ou turbulento liso e levaram
em conta as perdas localizadas.

FENG et al. (2001) propds um modelo termodindmico que calcula 0 aumento
de temperatura ao longo da bomba, conforme a pressdo aumenta. Para tanto,
adotaram as seguintes hipiteses: gds ideal com calor especifico constante e néo

existe mudanca de fase do gés e 6leo. Da mesma forma que nos modelos anteriores, a
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vazdo de refluxo € calculada a partir da equacdo 2.7. Neste caso, os autores
consideraram apenas escoamento laminar e sem perdas localizadas para o célculo.
NAKASHIMA (2000) desenvolveu um modelo de comportamento
termodindmico para a bomba baseando-se no modelo de WINCEK (1992).
Analogamente a este, dividiu 0 movimento continuo da bomba em uma seqiiéncia de
passos. No entanto, como o modelo de WINCEK (1992) foi feito para misturas dgua-
ar e ndo levava em conta processos termodinimicos importantes, o método de
solugdo empregado foi diferente, dividindo-se o processo de bombeamento
multifasico em uma seqiiéncia de processos simples (separacdo, bombeamento,
compressdo e mistura) como mostra a figura 2.10. Dessa forma, foi possivel construir
o modelo com o auxilio de um simulador de processos (Hysys.Process v2.1) o que
permitiu a simulagido da bomba operando com fluidos complexos e escoamento nao
isotérmico. O célculo da vazdo de refluxo adota a mesma abordagem dos outros
modelos, porém as equagdes foram desenvolvidas para escoamento laminar,
turbulento liso e rugoso com perdas localizadas sendo a escolha correta feita através
do nimero de Reynolds do escoamento. Além disso, modelaram-se as perdas por
atrito e refluxo o que permitiu que o modelo fosse capaz de calcular a poténcia total
consumida e, também, a vazdo volumétrica real. As comparagbes com dados

experimentais mostram que o modelo € capaz de prever o comportamento de uma

Sucgio 1 2 Descarga

N

Succéo - Descarga

a- Separador
b- Compressor
c- Bomba

d- Misturador
e- Recirculagio

Fig. 2.10: Modelo para a simulacio do comportamento termodindmico de uma bomba

multifisica tipo duplo parafuso.



23

bomba real quando a FVG € baixa. Para alta FVG, o modelo passa a superestimar a
poténcia consumida indicando que a hipétese de fendas totalmente preenchidas de
liquido nao € vélida nessas condigoes.

Os testes realizados com bombas multifasicas parafuso s@o apresentados em
diversos artigos. BRANDT ¢ WIETSTOCK (1992) mostram os resultados de testes
de duas bombas parafuso. Esses testes, feitos com uma mistura de dgua e nitrogénio,
além de confirmar o comportamento da eficiéncia volumétrica e do perfil de pressao,
mostram que a deflexdo do eixo € influenciada, principalmente, pela diferenca de
pressdo entre a sucgao e a descarga: quanto maior essa diferenga, maior a deflex@o.
Os efeitos do escoamento pistonado (“slug flow”) também foram avaliados. Esse
regime de escoamento € caracterizado por uma série de bolhas de gas, grandes e
individuais, que ocupam a quase totalidade da seclo transversal de escoamento, o
que faz com que o escoamento fique intermitente, alternando periodos em que ha
apenas liquido e periodos em que escoa quase somente gis. Segundo os testes, a
passagem das bolhas pela bomba provoca a diminuicdo do torque e da temperatura
de descarga, e o aumento da deflex@o do eixo, do esforco dos mancais e da pressao
de descarga. Quando as bolhas passam pela bomba, o perfil de pressdo antes linear
torna-se parabdlico. Isso faz com que o ponto de aplicacdo da forca resultante
desloque-se em dire¢do ao centro do eixo, aumentando o momento fletor.

Estudos sobre a viabilidade da utilizagio de bombas multifisicas sao
escassos. DARRIGAN (1995) comparou diferentes formas de extrair petréleo:
extracdo natural, “air lift”, bomba multifisica helico-axial, bomba elétrica
submersivel (ESP) e separagio submarina, para dois diferentes cendrios:
equipamento localizado em 4guas rasas (150 metros) ou profundas (1000 metros), a
uma distancia de 20 ou 50 km de uma plataforma. Os resultados mostram que o
bombeamento multifasico e, depois, a separag¢do submarina sdo os dois métodos mais
econdmicos. NAKASHIMA, OLIVEIRA e CAETANO (2002a e 2002b) realizaram
uma comparagdo exergo-econdmica entre trés métodos de elevagdo artificial de
petréleo: bomba multifasica de duplo parafuso, “gas lift” e separagdo em plataforma
maritima. Embora os custos iniciais ndo tenham sido levados em conta, algumas
constatagdes interessantes foram feitas. A principal delas € que, quando se leva todo

o sistema em conta (desde a saida do pogo até a obtengido dos produtos separados),
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em diversas condicdes de operacdo a bomba multifisica € a que apresenta maior
vantagem. Embora a bomba multifasica, analisada isoladamente, apresente uma
eficiéncia menor que o compressor do “gas lift”, a forma como proporciona o
aumento de producdo, com a transferéncia direta de energia ao escoamento, € mais
eficiente € compensa a vantagem inicial do “gas lift”. O resultado final € que em
diversas condi¢des de operagdo o consumo de gas para a geracdo de eletricidade é

menor quando se usa a bomba multifasica.

2.2 Canais anulares

2.2.1 Introducao

O célculo do refluxo nas bombas multifasicas de duplo parafuso depende
fundamentalmente da compreensdo do escoamento em fendas anulares nas quais ha a
rotacao do eixo interno. Como o escoamento através da fenda periférica da bomba,
cuja geometria remete aos canais anulares, contribui com a maior parte do refluxo
total e este, por sua vez, influencia diretamente a eficiéncia volumétrica e os perfis de
pressdo e temperatura da bomba, entdo a avaliag@o correta dos fendmenos envolvidos

nesse tipo de escoamento passa a ser extremamente importante quando se avalia o

sk

desempenho da bomba.
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Fig. 2.11: Ilustracio dos tipos de escoamento no canal periférico (anular) em uma bomba tipo

parafuso: a) Couette, b) Taylor e c) Poiseuille.
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De forma geral, pode-se dizer que o escoamento em canais anulares com
rotacdo do eixo interno pode ser uma combinacao de trés escoamentos basicos:
escoamento de Couette, Poiseuille e Taylor, sendo que o escoamento no canal pode
ser tanto laminar como turbulento. A figura 2.11 ilustra os trés tipos de escoamento.
O escoamento de Couette ocorre no sentido tangencial devido a rotacdo do eixo
interno que arrasta o fluido. O escoamento de Poiseuille, no sentido axial, €
provocado pela diferenca de pressdo entre a entrada e a saida do canal. J4 o
escoamento de Taylor € induzido devido & curvatura da superficie de escoamento € a
rotagdo do eixo interno. A forca centrifuga resultante propele as particulas de fluido
em dire¢do a parede externa. Quando um determinado nimero de Reynolds critico €
ultrapassado, o escoamento passa a mostrar uma série de vértices (denominados
vértices de Taylor) toroidais. Esses vortices distribuem-se tangencialmente e
apresentam sentidos de rotagio alternados. Muitos autores (CONSTANTINESCU,
GALETUSE e KENNEDY (1975), por exemplo) utilizam a expressao
“superlaminar” para se referirem ao escoamento de Taylor. Isso porque, apesar da
presenca dos vortices de Taylor, o escoamento ndo apresenta flutuacoes de
velocidade tipicas do escoamento turbulento. Neste trabalho prefere-se utilizar a
outra expressdo tanto em reconhecimento ao trabalho de G.1. Taylor (1923) como por
se considerar que ela descreve melhor as caracteristicas do escoamento uma vez que
os vortices de Taylor podem aparecer tanto no escoamento laminar como no
turbulento. Idealmente dever-se-ia referir a esse tipo de escoamento como
escoamento com vortices de Taylor laminar ou turbulento, mas a expressao
“escoamento de Taylor” laminar ou turbulento sera utilizada preferencialmente por
ser mais compacta.

No canal anular, os escoamentos de Couette e Poiseuille existem sempre que
ha rotagdo do eixo e diferenca de pressdo na direcdo axial. Assim, para a bomba
multifasica, pode-se considerar que esses dois escoamentos existem sempre que a
bomba estd em operacdo. J& o aparecimento dos vértices de Taylor no escoamento
depende de diversos fatores como: velocidade de rotagdo do eixo interno, geometria
e curvatura do canal e velocidade axial do fluido. Dependendo destes fatores, uma

série de padroes de escoamento pode ser observada.
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Para o caso em que ndo ha escoamento axial, a primeira investigacio a
respeito do aparecimento dos vortices de Taylor no escoamento foi feita por
RAYLEIGH (1916) apud SCHLICHTING (1964), que estudou o caso de um fluido
ndo viscoso. Para o caso de escoamento viscoso, no entanto, o primeiro trabalho que
se tem noticia foi o realizado por TAYLOR (1923), que, em um cléssico artigo,
estudou o escoamento entre dois cilindros (com rotacao do cilindro interno) sem
escoamento axial. Ele verificou que a partir de uma determinada velocidade de
rotac@o critica 0 escoamento comeca a apresentar vortices toroidais dispostos na
direcdo tangencial entre os dois cilindros (ver figura 2.11b). Para identificar a
condicdo em que 0 escoamento passa a apresentar os vortices, ele propds um nimero

adimensional, o nimero de Taylor, definido como:

a)R Sp
L /R—P _Rey ’ (2.8a)

_(R+R) o _ORs,

R ! : (2.8b)
Fg = L (1 - S—P]_I P (2.8¢)
412\" 2R,
-1
P=0 0571[1 -0652" ) +0 00056[1 ~0 652;’] (2.8d)

Onde o € a velocidade do cilindro interno, s, € a altura da fenda periférica, v
¢ a viscosidade dinamica e R,, € o raio médio. Esse nimero fornece a relagio entre as
forcas inerciais que surgem devido a aceleracao centrifuga e as forcas viscosas. De
acordo com TAYLOR (1923), o valor critico a partir do qual aparecem os vortices,

quando o cilindro externo estd em repouso, é¢ dado por:

s
Ta, =" [1 +—L2
2R

i

)P‘% (2.9)

Para o caso em que a fenda € muito estreita (s,/R,, — 0), o fator geométrico
(Fg) vale 1,0 e o valor critico para o surgimento dos voértices € 41,2. Segundo

SCHLICHTING (1968), o aparecimento dos vértices ndo significa que o escoamento
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tornou-se turbulento. Mesmo que o némero critico tenha sido ultrapassado, o
escoamento passa a ser turbulento apenas quando o nimero de Taylor aumenta

muito. Ele define os seguintes limites de transicdo:

* Ta<41,3 : escoamento laminar;
* 41,3<Ta<400 : escoamento laminar com vértices de Taylor e
* Ta>400 : escoamento turbulento.

A presenca do escoamento axial, que normalmente ocorre nas fendas anulares
da bomba multifisica, altera completamente os limites de transi¢do e os padroes de
escoamento. KAYE e ELGAR (1958), por exemplo, analisaram experimentalmente o
escoamento de ar entre dois cilindros com a rotagdo do cilindro interno e com
escoamento axial, procurando identificar os limites de transi¢do do escoamento.
Entre os principais resultados encontrados, os autores verificaram a existéncia de
quatro possiveis regimes de escoamento: laminar, laminar com vértices de Taylor,
turbulento com vértices de Taylor e turbulento, de acordo com o nimero de
Reynolds axial e de Taylor do escoamento. A figura 2.12 mostra os padrdes
identificados para duas geometrias diferentes comparadas aos resultados de
CORNISH (1933) apud KAYE e ELGAR (1958), obtidos para s,/R,,= 0,0047 ¢ dgua
como fluido de operacio. Como se pode observar, apesar de os dados concordarem
qualitativamente, os valores para cada geometria sdo diferentes. Apenas pode-se
inferir que os dados de Cornish para canal estreito concordam melhor com os dados

obtidos por Kaye e Elgar para canal largo.

2500
A sp/Rm = 0,307
©O sp/Rm =0,198
2000 2 | X Comish (1933)
I
A
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0 A odY com virtices .
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Fig. 2.12: Ilustracio dos tipos de escoamento em um canal anular com rotacio do eixo interno e

diferenca de na direcio axial (fonte: KAYE ¢ ELGAR (1958)).
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Fig. 2.13: Perfil de velocidade axial normalizado para escoamento laminar com vértices (LV),
vértices onduladoes (VO), vértices helicoidais (VH), vértices ondulados helicoidais (VOH) e
vértices ondulados aleatérios (VOA) — fonte: WERELEY e LUEPTOW (1999).

Além dos padroes identificados por Kaye e FElgar, padroes intermediérios de
escoamento foram também encontrados posteriormente. LUEPTOW, DOCTER e
MIN (1992), por exemplo, registraram a presenca de padroes secundirios como
escoamentos laminar e turbulento com voértices ondulados, helicoidais ou aleatdrios.
Porém, o efeito dessas variantes sobre o escoamento axial € muito pequeno como
mostram WERELEY e LUEPTOW (1999). A figura 2.13 mostra a comparagido do
perfil de velocidade axial para cinco padroes diferentes. Como pode ser visto, a
diferenca do perfil dos diversos padrdes para o escoamento laminar com vértices €
apenas marginal.

Ainda observando-se a figura 2.12, pode-se inferir outra conseqiiéncia da
presenga simultanea dos escoamentos de Couette-Poiseuille e Taylor: a modificagdo
dos valores criticos de transi¢do. Quanto maior a velocidade axial, maior € a rotagao
necesséria para o aparecimento dos vortices de Taylor. Além disso, o nimero de
Reynolds critico que define a transigdo laminar/turbulento passa a ser cada vez
menor conforme a rotagio do eixo interno aumenta. DIPRIMA (1960) estudou o
problema do atraso analiticamente para casos em que o nimero de Reynolds axial é
pequeno e o escoamento é laminar. Para tanto, ele superpds uma perturbagdo a
solucgdo exata obtida quando ndo ha escoamento axial e considerou apenas 0s casos
em que o canal anular é muito estreito quando comparado ao raio de curvatura. Com

isso, ele conseguiu calcular o numero critico de Taylor em fungdo do niimero de
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Fig. 2.14: Influéncia do escoamento axial sobre o nimero de Taylor critico: comparacio entre
valores calculados (linhas) e experimentais (pontos) (fonte: DIPRIMA (1960)).
Reynolds. Segundo os seus resultados (ver figura 2.14), confirmados através de
comparagdes com dados experimentais, o nimero de Taylor critico aumenta
significativamente com o nimero de Reynolds, confirmando os resultados

experimentais de outros autores.

GRAVAS e MARTIN (1978) estudaram experimentalmente a transi¢ao para
maiores velocidades axiais e compararam os valores com resultados obtidos
analiticamente por outros autores (HUGHES e REID (1968), HASOON ¢ MARTIN
(1977) ¢ CHUNG e ASTILL (1977)). Como mostra a figura 2.15 a seguir, 0s
resultados obtidos por HASOON e MARTIN (1977) foram os que melhor se
aproximaram dos dados experimentais coletados. Estes pesquisadores utilizaram
métodos analiticos e numéricos para verificar a influéncia do escoamento axial sobre
a transi¢do para o escoamento laminar com voértices. Os resultados obtidos pelos
métodos foram praticamente os mesmos e mostram um aumento do nimero de
Taylor critico conforme se aumenta o nimero de Reynolds. Quando o niimero de
Reynolds atinge valores préximos de 1000, os dados comecam a apresentar
diferencas em relacdo ao calculado teoricamente. Provavelmente isso se deve ao fato
de que, nesta regifo, o escoamento estd na transi¢do laminar/turbulento, como pode-

se ver na figura 2.12.
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Fig. 2.15: Influéncia do escoamento axial sobre o niimero de Taylor critico (sy/R,=0,105):

comparaciio entre dados experimentais de varios autores (pontos) e tedricos (—.—, Hughes e
, Hasoon e Martin (1977)) (fonte:
Hasoon e Martin (1977).

Reid (1968); - - ---

............ , Chung e Astill (1977);

Para as outras transi¢Oes, apenas trabalhos experimentais foram encontrados,

reforcando o trabalho de KAYE e ELGAR (1958). Em geral, as evidéncias

experimentais confirmam a influéncia da rotagio do eixo interno. YAMADA (1962),

por exemplo, obteve experimentalmente a fronteira entre as regides laminar, laminar

com vortices e turbulenta. Como mostra a figura 2.16, apesar de os dados
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Fig. 2.16: Transicio laminar/laminar com vértices e laminar/turbulenta (fonte: YAMADA

(1962)).
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concordarem qualitativamente, os valores de transicio sao diferentes. Uma
possibilidade para essa diferenca seria a influéncia da geometria do canal sobre as

transi¢des. No entanto, ndo é possivel confirmar isso a partir dos dados apresentados.

2.2.2 Escoamento

A influéncia da rotacdo do eixo interno sobre a vazdo axial que passa pelo
canal anular foi e continua sendo objeto de diversos estudos. O célculo dessa vazao €
importante para diversas aplicagdes podendo-se citar, entre outras: mancais de
deslizamento, perfuragio de pocos de petréleo e transferéncia de calor em eixos de
mdquinas elétricas e turbo-miquinas. Neste item, serdo abordadas as principais
pesquisas que se preocuparam com o célculo da vazdo e/ou perda de carga ao longo
de canais anulares com a rotacdo do eixo interno.

Para o caso em que a rotacao do eixo interno ndo existe, IDELCHIK (1994)
sugere as seguintes relagdes para o cilculo do coeficiente de atrito (A, definido na

equacdo 2.7) nos regimes laminar e turbulento, respectivamente, por:

(=R /RY
A‘ = [ (4 | A‘c (210)
I 1+(Ri/Re)2+[1—(Ri/ReYyln(Ri/Re) !
<
A = (%)[%-0;7%%0]] 2.11)

Onde A.; e A, sdo os coeficientes de atrito laminar e turbulento para um tubo

de secio circular, dados, respectivamente, por:

64

= 212
c,l Re ( )
0,3164
2’C,t = 0,25 (2.13)
Re
E Re ¢ o nimero de Reynolds axial, dado por:
2U
Re=YLr 5 (2.14)

A4 A4
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A equacgdo 2.10 pode ser obtida a partir da solucdo exata das equacoes de
Navier-Stokes que, como mostra HASOON e MARTIN (1977), a velocidade média
axial para o escoamento laminar € dada por:

1o

2= " o ( e

8u oz

(R -R})
in(R R} )

2 2

R’) (2.15)

Como mostra IDELCHIK (1994), as equacdes 2.10 e 2.11, para fendas muito

estreitas reduzem-se a:

Ay =15A,, = % (2.16)
" Re

A, =106A,, = @g%{ (2.17)
" Re”

Entretanto, € razodvel esperar que, conforme se inicie 0 movimento do eixo
interno, a rotacao passe a afetar o escoamento de forma que as relagoes 2.10 € 2.11
deixem de ser vélidas. De fato, os dados obtidos por YAMADA (1962) mostram
claramente a influéncia da rotacdo sobre a perda de carga. A figura 2.17 a seguir

mostra alguns resultados obtido por ele. Quando o nimero de Taylor € pequeno, a

5/R=0,0135 Re=1000 p——
54/Rey=0.071 Re=10000 eaen
$/R x=0.109 Re=50000 S
Eq. 2.10 Re=1000 -
Eq. 2.11Re=10000  eeeeee-
Fq. 211 Re=S0000  ——--m-

0.10 |- F

0.01 isaal PR
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Fig. 2.17: Coeficiente de atrito em funcio dos nimeros de Reynolds e Taylor (fonte: YAMADA
(1962)).
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perda de carga pode ser descrita perfeitamente pelas equacdes 2.10 e 2.11, como
mostram as linhas horizontais no grafico, e ndo ¢ influenciada pela rotacdo do eixo.
Conforme se aumenta a velocidade de rotagio, o coeficiente de atrito medido passa a
distanciar-se dos valores calculados. Portanto, a partir de determinada rotacédo, as
equagdes para célculo de perda de carga, tanto no regime laminar como no
turbulento, devem ser funcao, também, da velocidade do escoamento tangencial.
Quando o regime € laminar (Re=1000 na figura 2.17), inicialmente a rotagao
do eixo ndo tem influéncia alguma, uma vez que as componentes da velocidade sdo
independentes. A partir de um determinado ponto, que coincide com o0 aparecimento
dos vértices de Taylor, hd um aumento repentino do coeficiente de atrito. Com a
presenca dos voértices de Taylor, as componentes da velocidade deixam de ser
independentes e parte da energia do escoamento principal é transferida para vértices
e dissipada, o que aumenta as perdas do escoamento. Para o escoamento turbulento
(Re=10000), o aumento do coeficiente de atrito é gradual e inicia-se cada vez mais
tarde conforme o nimero de Reynolds aumenta. Como as componentes da
velocidade nao sao independentes no escoamento turbulento, provavelmente a
influéncia da rotagdo comeca desde o momento em que o eixo comega a girar. No
entanto, quanto maior o nimero de Reynolds axial, menor serd a contribuicio
relativa da rotagdo para as perdas no escoamento. Ou, em outras palavras, quanto
maior o nimero de Reynolds axial, maior devera ser a rotagio a partir da qual pode-
se perceber a influéncia da componente tangencial nas perdas. O aparecimento dos
vortices de Taylor no escoamento turbulento provavelmente ndo aumenta as perdas

abruptamente como no caso laminar, sua influéncia sobre as perdas deve ser menor e

@) (b) ©)

0.5 '_:’i n=0 rpm .= \ 0.5 =0 pm — \ 0.5 n=0 rpm \R
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Fig. 2.18: Perfis de velocidade com rotagéio do eixo interno: a) Re=950; b) Re=9000; ¢) Re=26600
(fonte: NOURI e WHITELAW (1994)).
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dificil de ser notada. As medigbes do perfil de velocidade feitas por NOURI e
WHITELAW (1994) confirmam esse comportamento. Como pode-se ver na figura
2.18, o perfil de velocidade axial no escoamento laminar altera-se significativamente
com a rotacdo do eixo interno. O aparecimento dos vértices de Taylor provoca uma
maior transferéncia de momento na dire¢do radial, o que explica o perfil de
velocidade mais homogéneo ou “achatado”. Quando o escoamento € turbulento, a
influéncia da rota¢do diminui bastante, praticamente deixando de existir quando se
aumenta bastante a velocidade do escoamento axial. Nesses casos, a turbuléncia é o
principal mecanismo de transferéncia de momento.
Outro resultado que sustenta essa afirmacio estd apresentado na figura 2.19.
A medigdo das flutuagbes da velocidade axial realizada por ESCUDIER e
GOULDSON (1995) mostra que, apenas quando ndo ha rotagdo do eixo interno €
que existe uma transicdo clara do escoamento laminar para o turbulento, onde hé
flutuagOes aleatdrias de pequena amplitude e grande freqiiéncia. Quando existe a
rotacdo do eixo, a regido de baixo nimero de Reynolds apresenta flutuagdes de
grande amplitude, tipicas da presenca dos vdrtices de Taylor. Conforme se aumenta a

velocidade do escoamento axial, no entanto, a amplitude das flutuagées diminui e
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Fig. 2.19: Flutuacées da velocidade axial (fonte; ESCUDIER e GOULDSON (1995)).
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passa a apresentar as mesmas caracteristicas das flutuacoes turbulentas. Quando o
nimero de Reynolds € muito elevado, a influéncia da rotagiao ja nao é percebida.
Assim, existe uma transi¢ao em que as flutuagdes turbulentas deixam de ser causadas
pelos vértices (gerados por forcas centrifugas) e passam a ser produzidas/alimentadas
pelo gradiente de velocidade que a presenga da parede provoca.

SUZUKI (1929) desenvolveu uma férmula para calcular a perda de carga no
escoamento anular com rotagdo do eixo interno quando o regime € turbulento.
Admitindo que o perfil de velocidade perto da parede é proporcional a poténcia 1/7
da distancia da parede (u~y"), tanto na direcio axial como na tangencial, o autor

prop0s as seguintes equagdes para os perfis axial e tangencial:

1
7
u =Su. 2—y] (2.18)
7 Sp
1717 1/7
S, - s, -
wp =R J1-| 2| +pl[22Y] 7Y (2.19)
SP SP SP

Ve

onde y € a distancia a partir da superficie em movimento e f é um pardmetro
determinado a partir de dados experimentais. Deve-se observar que esses perfis
foram sugeridos porque satisfazem a lei da poténcia nas regides proximas a parede.
Naio se pode afirmar que eles sejam representativos longe dessas regides. A tensio de

cisalhamento nas paredes € calculada a partir da equacdo 2.20, como mostra

SCHLICHTING (1968):

1
4

7
T= 0,0225u4( ) (2.20)

< |<

Admitindo-se uma superposicio das tensdes devido aos escoamentos de
Couette ¢ Poiseuille, utiliza-se a soma das velocidades axial e tangencial (i° = ug +
uzz) na equagao anterior para calcular as tensdes de cisalhamento nas paredes. A
equacado para o coeficiente de atrito € obtida fazendo-se o equilibrio entre forcas de

pressdo e de tensdo de cisalhamento:
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2 3/8 2 3/8
) + ]+0,629(B szi] (2.21)
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Os resultados dessa equagdo mostram excelente concordincia com os dados

experimentais, como mostra a figura 2.20.
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Fig. 2.20: Velocidades médias axiais experimentais e calculadas (fonte: SUZUKI (1929)).

Embora SUZUKI (1929) ndo tenha deixado claro no seu texto qual o

significado de f3, aparentemente este fator trata-se de uma forma de o autor levar em

conta o fato de que o gradiente de velocidades na parede que se move € maior do que

na que estd parada. A figura 2.21 a seguir mostra o perfil de velocidade tangencial

para dois valores de 3 e medicoes feitas por NOURI e WHITELAW (1994). Quando

o valor de 3 é 1, os gradientes sdo iguais nas duas paredes, como ocorre com placas

planas. Assim, para que os gradientes sugeridos por SUZUKI (1929) sejam

compativeis com os valores medidos, o valor de 8 deve estar no intervalo 0 < < 1.

Além disso, os valores medidos mostram que o escoamento axial tem influéncia

sobre os gradientes, uma vez que os perfis de velocidade sdo diferentes quando se

muda o nimero de Reynolds. De fato, SUZUKI (1929) cita em seu trabalho que o

valor de 8 pode nao ser o mesmo para diferentes velocidades de escoamento.
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Fig. 2.21: Perfis de velocidade tangencial: a) Eq. 2.19 e b) medi¢oes de NOURI e WHITELAW
(1994), n=300 rpm.

YAMADA (1962) propds uma forma de calcular a perda de carga e realizou

um extenso levantamento experimental de coeficientes de atrito para vérias

condicbes de operacdo e geometrias. A tabela 2.1 mostra todas as geometrias

utilizadas nos experimentos. As figuras 2.22a a 2.22f resumem os resultados

experimentais obtidos por ele.

Tabela 2.1: Geometria dos cilindros utilizados nos ensaios de YAMADA (1962).

R; (mm) Sp (mm) Sp/Rm Ta,
31,720 0,431 0,0135 355
31,533 0,618 0,0194 297
31,228 0,923 0,0292 243
30,695 1,456 0,0464 194
29,950 2,216 0,0714 158
28,836 3,315 0,109 130

Para o célculo do coeficiente de atrito, YAMADA (1962) utilizou uma

metodologia semelhante 2 de SUZUKI (1929). A principal diferenca esta no perfil de

velocidade tangencial préximo a parede. Diferente de SUZUKI (1929), considerou-

se que a velocidade € igualmente proporcional a distdncia das paredes, tanto na que

se move como na que estd parada. Ou seja, considera-se que nao ha diferencga nos

gradientes de velocidade préximos as duas paredes. A equacdo obtida dessa forma €

dada por:
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Fig. 2.22: Influéncia da rotagio no coeficiente de atrito: a) sy/Ry, = 0,0135, b) sp/Ry, = 0,0194, ¢)
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¢ ¢ muito semelhante & equacgdo 2.21 para o caso em que § = 1. A comparacdo dos
resultados dessa equagdo com dados experimentais proprios € de outros autores
(CORNISH (1933) e SUZUKI (1929)) realizada por YAMADA (1962) esti
apresentada na figura 2.23. Como mostra esta figura, quando o nimero de Reynolds
tangencial é pequeno (baixas rotacdes), o coeficiente de atrito ndo depende da
rotagdo do eixo e segue as equacoes 2.16 e 2.17. Conforme a rotagio aumenta, nota-
se uma clara modifica¢do nos valores do coeficiente. A equagdo 2.22 apresenta bons
resultados principalmente quando o nimero de Reynolds axial ou tangencial tém
valor alto. Para valores de Reynolds axial baixos, a equagio apresenta desvios
considerdveis na regido em que aparecem o vortices de Taylor. Conforme se aumenta
a rotacao, os resultados calculados e experimentais se aproximam, mostrando uma
transigdo para o escoamento turbulento. Para maiores valores de Reynolds axial, os

desvios sdo progressivamente menores e tendem a desaparecer.
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Fig. 2.23: Comparacio dos resultados da equagio 2.22 com dados experimentais obtidos para

varias geometrias (fonte;: YAMADA (1962).
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Outra observacao possivel de ser feita na figura 2.23 € a influéncia da
geometria do canal no coeficiente de atrito. Nota-se que a transigdo para o regime
turbulento faz com que os valores do coeficiente sejam praticamente 0s mesmos
qualquer que seja a espessura do canal. No regime laminar, também o valor do
coeficiente de atrito independe da geometria. As principais diferencas quando se
varia a geometria sao encontradas na regiio em que o escoamento ¢ laminar com
vortices de Taylor. No entanto, mesmo nessa regido, as diferencas tendem a diminuir
quando a espessura do canal € pequena.

HIRS (1973) estudou o escoamento em filmes lubrificantes turbulentos e

desenvolveu as seguintes equagdes para o escoamento médio:

2 I+m 1+m,
Sp Op my o 1im |5 Y o[ —21,
- P _Topdm U, +U,| 2 +U [U ~I1f +U ] +
Va)Rl- az 2 (7] 7-( 7] Z) z ( 0 )2 z
o (2.23)
s, U, s,Up,3U. —aU.
+ Rey |2 U, 2T U, ¢ UZ—aUZ
oR; 3t r 90 7 gz
s 19 1+m, 2 L+m,
p 13p _ny g tem | YT (N B2 2
_ e 2P Mo potem g g+ UL 2 +(U, -1fU, -1F +T .
o on = ke 00+ U] 0 10 -1 <]
B (2.24)
+Rea Sp aU@ SPUB aUe aUe

onde E;:UZ [aR; e E():Ug/a)R,' sao as velocidades médias normalizadas e mp e ny
sao, respectivamente, o expoente e o coeficiente da equagdo 2.13. Essencialmente,
essas equacdes foram obtidas da mesma forma que nos casos anteriores, ou seja,
fazendo-se um balango de forcas para o fluido e utilizando correlagdes empiricas
para calcular a tensdo de cisalhamento nas paredes. Ou, como o préprio autor diz,
essas equacgoes sdo obtidas considerando-se apenas o escoamento médio e nao se faz
nenhuma hipétese sobre as flutuagdes da velocidade local devido a turbuléncia nem
sobre a forma do perfil de velocidade médio do escoamento. Apenas o escoamento
médio relativo as paredes e as correspondentes tensdes de cisalhamento sdo
considerados e correlacionados. A vantagem dessas equagdes € a inclusdo de termos

inerciais que poderiam ser importantes, por exemplo, no caso de excentricidade do
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eixo. De fato, CHILDS (1983) mostra que a solucdo dessas equacdes para o caso em

que nao existe excentricidade e o regime € permanente leva a seguinte relagao:

I+m,

n, R, ‘] 2
A=—0 |7+ (2.25)
Re "’ 2Uz

que € compardvel diretamente a equagdo 2.22 proposta por YAMADA (1962).
SALHI, REY e ROSANT (1992) obtiveram experimentalmente o coeficiente
de atrito para duas geometrias (s,/R,= 0,0198 ¢ 0,0392). Eles chegaram a resultados
praticamente idénticos aos de YAMADA (1962), como mostra a figura 2.24. Para
correlacionar os dados experimentais obtidos, os autores sugeriram a utilizagdo de

um fator f que expressa o aumento da perda de carga quando existe rotagao do eixo:

Folp 2 (2.26)

2p, %,
onde A, € o coeficiente de atrito no escoamento de Poiseuille anular para fendas
estreitas (equagdes 2.16 e 2.17). As tabelas 2.2 e 2.3 mostram as equagdes sugeridas
pelos autores para diversos regimes de operagdo. Na tabela 2.2, a divisdo das regides

¢ feita com o ndmero de Taylor e compreende os regimes laminar (Ta < 250),

Ta s /R_=0,0397
0o ——
*
“ 482 NS
L 916 e
X\ %

1000 10000
Re

Fig. 2.24: Influéncia da rotacio no coeficiente de atrito (fonte: SALHI, REY e ROSANT (1992)).



42

laminar com vortices (Ta > 450) e transicdo (250 < Ta < 450). Ja na tabela 2.3,

utiliza-se 0 nimero de Rossby (Ro = wRi/u;) para separar regides em que a forca

centrifuga € ou nao importante.

Tabela 2.2: Correlagoes para calcular o aumento da perda de carga laminar — Re <2100.

Ta<250 250 < Ta<450 Ta > 450
f=A0(0,94+10° Ta)
Re<2100 f=10  f=0ITa" Ap = 1,6 (sp/Ry, = 0,0198)

Ag = 1,0 (s5/Rpy = 0,0392)

Tabela 2.3: Correlagoes para calcular o aumento da perda de carga turbulento — Re > 4000.

Ro<1,0 Ro > 1,0

Re > 4000 f=0,94+10"Ta f=094+0,23Ro

Para a faixa Re > 4000 ¢ Ro > 1, eles ainda sugerem que o coeficiente de

atrito pode ser calculado por:

Re "
=A
& [(0,94 +0,23Ro )* ]
A=0(s,/R )" (2.27)
n=0,15(s,/R; )"

Um outro conjunto de pesquisadores (WINCEK (1992); EGASHIRA et al.
(1996), NAKASHIMA (2000) e FENG et al. (2001)) procurou modelar o
escoamento através das fendas anulares visando unicamente a aplicacdo na
modelagem de bombas multifasicas. Esses pesquisadores buscavam calcular o
refluxo através dessas fendas para utiliza-lo no célculo do comportamento termo-
hidraulico da bomba. No entanto, como foi visto neste item, os métodos utilizados
falham uma vez que ndo levam em conta a influéncia da rotacao do eixo interno no

coeficiente de atrito.

2.2.3 Transferéncia de calor

Os primeiros estudos de transferéncia de calor em canais anulares com

rotagdo do eixo interno encontrados foram os realizados por KAYE e ELGAR
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(1958). Em seu artigo, eles obtiveram qualitativamente o coeficiente global de
transferéncia de calor do cilindro interno para o cilindro externo. Apesar de nio
terem apresentado valores, eles mostraram qualitativamente o comportamento do
nimero de Nusselt. Segundo seus resultados, € possivel identificar claramente que o
comportamento do coeficiente € diferente para cada um dos regimes de escoamento
identificado por eles. O aparecimento dos vértices de Taylor provoca um aumento
abrupto do nimero de Nusselt no regime laminar. Quando o escoamento é
turbulento, também os vortices tendem a aumentar a transferéncia de calor, porém,
com menor intensidade.

No regime laminar, a transferéncia de calor ¢ dominada pela condugao.
Assim, ndo existe influéncia das velocidades axial e tangencial ¢ o nimero de

Nusselt € constante e dado por:

2s,h, 25, /R,

Nu, , = = = (2.28a)
k; ln(Re /R,.)
2s  h 2s_ /R
Nu,, =27 - p/Ro (2.28b)
k f ln(RmI/Ri)
2s,h 2s,/R
Uy =—"—= o/ R (2.28¢)

kf ln(Re /le )

Onde Nu,. € o nimero de Nusselt laminar para a transferéncia de calor entre
rotor e carcaca e Nu, e Nu, sio, respectivamente, os niimeros para a transferéncia
entre rotor e fluido e carcaca e fluido. Nessas equagdes, R,; € o raio médio

logaritmico dado por:

(2.28¢)

Para fendas estreitas, a diferenca entre os valores para a transferéncia de calor
no rotor e na carcaga € marginal. Quando a velocidade de rotacio aumenta além da
velocidade critica e surgem os vortices de Taylor, no entanto, a velocidade de rotacao
passa a influenciar a transferéncia de calor. Os dados experimentais de GARDINER
e SABERSKY (1978) e SIMMERS e CONEY (1979), apresentados nas figuras 2.25
e 2.26 confirmam esse comportamento, mostrando o nimero de Nusselt

independente da rotacdo e vazdo axial até o momento em que surgem os voértices de
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Fig. 2.25: Nimero de Nusselt na carcaca (fonte: SIMMERS e CONEY (1979)).
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Fig. 2.26: Niimero de Nusselt normalizado no rotor e entre rotor e carcaca (fonte: GARDINER e
SABERSKY (1978)).

Taylor. Os valores de nimero de Nusselt para o regime laminar variam pouco com o
niimero de Reynolds axial. A principal influéncia do escoamento axial esta no atraso
que provoca no aparecimento dos vdrtices, que pode ser identificado nas figuras
através do aumento do nimero de Nusselt que ocorre para valores cada vez maiores
de nimero de Taylor. Outro fator que influencia o surgimento dos vértices é a

geometria da fenda, que também pode alterar a velocidade critica.

Para o regime turbulento, quando uma das componentes da velocidade é
muito alta em relacdo a outra, a transferéncia de calor € pouco afetada pela outra,
como pode ser visto no trabalho de PFITZER e BEER (1992). Eles realizaram um
trabalho numérico e experimental para estudar a transferéncia de calor para o cilindro
externo no regime turbulento. A figura 2.27 mostra os resultados conseguidos,

considerando-se escoamento de ar e superficie interna adiabatica. Tanto a velocidade
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Fig. 2.27: Influéncia dos escoamentos axial e tangencial sobre o nimero de Nusselt no estator.

Valores experimentais (pontos) e calculados (linhas) (fonte: PFITZER e BEER (1992)).

do escoamento axial como do tangencial ajudam a aumentar o coeficiente de

transferéncia de calor. Quando a velocidade de rotagdo é muito elevada, a influéncia

do escoamento axial é pequena como se pode notar pela curva aproximadamente

horizontal para Rey = 200000. O contrario também & vilido: quando o escoamento

axial € muito elevado,as curvas convergem para um mesmo valor, dado pela reta em

(a)
100

Nug

10

(b)

Re

Fig. 2.28: Comparacio dos valores do nimero de Nusselt na carcaga simulados por virios

autores: a) Launder e Sharma; b) Nagano et al. e ¢) Torii e Yang (apud TORII e YANG (1994)).
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Fig. 2.29: Influéncia dos escoamentos axial e tangencial sobre o niimero de Nusselt (a) na
carcaca e (b) no rotor (BOUAFIA et al (1998)).
que nao h4 rotagio do eixo. O comportamento do nimero de Nusselt estd claramente
dividido em duas regides. Na primeira, os valores de Nu sdo praticamente constantes
e na outra, quando o niimero de Reynolds aumenta muito, os valores sdo muito
proximos da reta obtida sem a rotagdo do eixo interno. Esses resultados podem ser
confirmados com trabalhos numéricos e experimentais conduzidos posteriormente.
TORII e YANG (1994), por exemplo, estudaram o regime turbulento numericamente
utilizando modelos de turbuléncia préprio e de outros autores (LAUNDER e
SHARMA (1974) e NAGANO, HISHIDA e ASANO (1987)), todos baseados no
modelo k-g. JA BOUAFIA et al (1998) levantaram experimentalmente valores do
nimero de Nusselt em escoamentos turbulentos, tanto no rotor como no estator. Em
ambos casos, os resultados obtidos para a transferéncia de calor para o cilindro
externo no escoamento completamente desenvolvido foram semelhantes aos de
PFITZER e BEER (1992), como mostram as figuras 2.28 ¢ 2.29. Devido a
complexidade da transferéncia de calor nesse tipo de escoamento, uma forma muito
comum de se obter os coeficientes de transferéncia de calor € por meio de
correlagdes empiricas ou semi-empiricas propostas por diversos autores. A tabela 2.4
a seguir mostra um levantamento feito na literatura. CHILDS ¢ LONG (1996)
compilaram diversos trabalhos relacionados a transferéncia de calor em canais
anulares. Seu trabalho serviu como base para o levantamento das correlagoes.
SIEMMERS e CONEY (1979) utilizaram a analogia de Reynolds para deduzir uma
correlagio vélida no escoamento laminar com vdrtices. Para tanto, admitiram fendas
estreitas e nimero de Prandtl baixo para que a analogia fosse possivel. GAZLEY

(1958) estudou o escoamento turbulento e prop6s correlacionar o nimero de Nusselt
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utilizando um nimero de Reynolds efetivo — definido como uma combinagio de Re e
Reg. TACHIBANA e FUKUI (1964) utilizaram essa defini¢io para propor uma
correlagdo, baseada em dados experimentais, que leva em conta o comprimento
aquecido, L, da secao de testes. KOSTERIN e FINATEV (1962) e BOUAFIA et al
(1998) também utilizaram um ndmero de Reynolds efetivo, embora a combinagio
entre as parcelas seja feita utilizando-se fraces diferentes de Reg. J4 KUZAY e
SCOTT (1977) definiram essa mesma fragdo em fungio de pardmetros geométricos.

De forma geral, pode-se definir o nimero de Reynolds efetivo da seguinte maneira:
Re, = (Re?+ aReZ)” (2.29)

Onde o € uma constante de proporcionalidade.

2.2.4 Excentricidade

O deslocamento do eixo interno gerando uma excentricidade no canal anular
pode afetar o escoamento e, conseqiientemente, a vazao através das fendas anulares.
Como mostram YOUNES e MOBBS (1978), aparentemente a excentricidade tem um
efeito estabilizador €, assim como o escoamento axial, tende a adiar o aparecimento
dos vortices de Taylor. Além disso, simulagdes feitas por ESCUDIER et al. (2000)
mostram o aparecimento de uma zona de recirculacdo na parte mais larga da fenda
quando a excentricidade aumenta. Nessa parte da fenda, também as velocidades
axiais sdo maiores que nas partes mais estreitas.

A influéncia sobre o coeficiente de atrito, que define a vazao média na fenda,
¢ bastante complexa, pois a configuracdo do escoamento varia bastante com a
excentricidade e a rotacdo do eixo interno. Quando nao hé rotagido do eixo interno,
existem vdarios estudos que verificam a influéncia da excentricidade tanto no
escoamento laminar quanto no turbulento. CAETANO, SHOHAM e BRILL (1992),
para escoamento laminar, ¢ GUNN e DARLING (1963) para escoamento turbulento,
por exemplo, mostram que a excentricidade reduz o coeficiente de atrito e aumenta a
vazao através do canal. As equagOes para o coeficiente de atrito fornecidas pelos

autores sao, respectivamente:

_ 1 16(1-N)'(1-N*)
“' " Re ¢ - senh’n,

(2.30a)
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1 - 2n
¢ = (cothn, — cothn, )2 -2 +
Ne = ,Z;exp(hm) —exp(2nn,)
(2.30b)
1 1 1
T 4 4
4\ senh’n, senh'n,
N(1+82)+(1-—82)
1, = acosh (2.30c)
2Ng
N(1-¢*)+(1+&%)
N =a cosh[ ] (2.30d)
2¢e
e
0,45 exp(3000—Re) 197
L ~2logRe| 2 [ v 080 (2.31)
045exp(3000-Re) 107 & A, ’ '
A 10° ’
| 55
}’s,l

onde N € a relagio entre o raio interno e o externo, A.;e A,;530 dados pelas equacdes

2.16 e 2.30, respectivamente, £ € a excentricidade relativa dada por:

(2.32)

e e € a disténcia entre os eixos dos cilindros interno e externo, como pode ser visto na
figura 2.30.

Fig. 2.30:Excentricidade entre duas circunferéncias.
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A equacdo 2.30 para o regime laminar € obtida diretamente da solugio
analitica do escoamento, enquanto que a equacdo 2.31 esti baseada em dados
experimentais. Os resultados dessas equagdes podem ser visualizados na figura 2.31
a seguir.

Ainda desconsiderando a rotagao do eixo interno, WINCEK (1992) sugere a

seguinte equacdo para corrigir a vazao no regime laminar:

V. =v{i+15¢) 2.33)

Entretanto, essa equagido nio fornece resultados adequados visto que resulta em um
aumento de 2,5 vezes na vazado contra o valor de 1,55 obtido com as solucdes
analiticas e numéricas quando a excentricidade € méaxima (¢ = 7). Embora ndo se
tenha obtido as referéncias originais, acredita-se que o fator de correcdo da equacdo

2.33 deva ser aplicado ao coeficiente de atrito, como se segue:

A

A, = 2.34
)l m ( )

A figura 2.32 na préxima pégina mostra uma comparagio entre os valores
fornecidos por esta equagdo e os calculados numericamente por ESCUDIER et al.

(2000) e sustenta essa hipdtese. Essa equac@o apenas € vilida para fendas estreitas,

110

Excentricidade

! 0.0
100 420.1

o0 | — 0.2
/_ 0.3
80 | — 0.4

R e ——
[ e 0.5

30 1 1 i 1

Fig. 2.31: Coeficiente de atrito no escoamento laminar em funcgio da razéo entre didmetros (N)

para diferentes excentricidades (&) (fonte: CAETANO, SHOHAM e BRILL (1992)).
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Fig. 2.32: Comparacio entre os resultados da equacao 2.34 e de ESCUDIER et al. (2000) para
Ta=0.
pois, conforme pode ser visto na figura 2.31, para N<0,7 a razao entre raios passa a
influenciar os resultados. Nesses casos, as equagdes 2.30 sdo mais adequadas.
WINCEK (1992) também sugeriu a seguinte correcdo para o coeficiente no

regime turbulento sem rotagio do eixo:

3 -2

Aoy =2 [% [(1+e-cos¢ )17 dp (2.35)
0

Essa equagio € muito semelhante a proposta por TAO e DONOVAN (1955)
que sugerem a seguinte equacgio para escoamentos turbulento liso e rugoso:

~(2-n)

x 3
Aoy =Ry (% f(] +e-cosp)’"d¢ (2.36a)
0

. {0,25 (turbulento liso ) (2.36b)

0 (turbulento rugoso)

Ja IDELCHIK (1994) sugere a utilizacdo da equacdo 2.37 a seguir quando

N>0,7 e o escoamento € turbulento:

Agy =2 [1 -0,9(1 _%8)82 (2.37)
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OOMS e KAMPMAN-REINHARTZ (1996) estudaram analitica, numérica e
experimentalmente a influéncia da excentricidade em escoamento laminar com
rotagio do eixo interno e sem os vértices de Taylor. Introduzindo pequenas
perturbagbes nas equacgdes do escoamento, os autores chegaram a seguinte corre¢ao

para o coeficiente de atrito:

2
A
el - 1+§s2 1+£.€2 +# e
X 2 2 739200 | R,
2.38
, , 238)
-Tazﬁ?(— 13120 + 38112¢* - 10608¢* - 33062¢° —122133)}
+&

Onde 4; € o coeficiente de atrito para o caso em que ndo hé rotagio do eixo (equagio
2.10). Essa equagdo corrige o coeficiente de atrito ¢ mostra a influéncia das forgas
inerciais provocadas pela excentricidade. Porém, ela € vélida apenas quando as
forcas inerciais ndo sdo grandes (&-7Ta- (sp/R;)<<I). As figuras 2.33 e 2.34 a seguir
mostram os resultados da equacdo 2.38 comparados com os numéricos e
experimentais. Como se pode ver, quando existe excentricidade, a rotacdo do eixo
influencia a perda de carga mesmo que ndo haja vértices de Taylor. O aumento da
excentricidade inicialmente faz com que esse efeito seja amplificado , havendo uma
diminuigio seguida de um novo aumento para valores maiores. Quando a espessura
da fenda anular diminui bastante, no entanto, esse efeito de amplificagdo torna-se

praticamente desprezivel.

®)
(a) : (c)
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1.14 |
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Fig. 2.33: Resultados fornecidos pela equagio 2.38 e funcio do mimero de Taylor , da
excentricidade e da relacio entre didmetros: a) s,/Ri=0,1e€=0,5; b) s,/R;=0,1 e Ta=100; ¢)
=0,5e Ta = 60.
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Fig. 2.34: Resultados numéricos e experimentais obtidos por OOMS e KAMPMAN-
REINHARTZ (1996): a) s/R; = 1,0 e € = 0,5; b) s,/R; = 2/3 ¢ Ta = 60; ¢) € = 0,5 e Ta = 60.

ESCUDIER et al. (2000) estudaram o mesmo problema numérica e
experimentalmente e chegaram a resultados bastante parecidos, como pode ser visto
na figura 2.35. Os perfis de velocidade obtidos por eles revelam uma forte influéncia
da rotacao do eixo e da excentricidade sobre a distribuicdo de velocidades axial. Em
geral, a tendéncia € que o coeficiente de atrito diminua com a excentricidade. Apenas
para rotagdes muito elevadas € que pode existir um aumento desse coeficiente.

Para o regime turbulento, poucas pesquisas considerando a rotagio do eixo
interno foram encontradas, sendo mais comum o estudo de canais anulares
excéntricos estaticos. Quando nédo ha rotagio, segundo WINCEK (1992), corrige-se a
vazdo supondo-se que o coeficiente de atrito € independente da excentricidade. Isso,

porém, nao condiz com os resultados experimentais obtidos por JOHNSON e

()
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Fig. 2.35: Resultados numéricos obtidos por ESCUDIER et al. (2000) para N = 0,8: a) coeficiente

de atrito e b) razao entre coeficientes.
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SPARROW (1966) e por NOURI, UMUR e WHITELAW (1993), que mostram um
decréscimo no coeficiente conforme se aumenta a excentricidade. Segundo TAO e
DONOVAN (1955), isso s6 € esperado no caso do escoamento turbulento rugoso.

TAO ¢ DONOVAN (1955) estudaram experimental e analiticamente o
escoamento turbulento em passagens anulares estreitas com rotagdo do eixo interno.
Os autores afirmam que, para fendas estreitas, as mesmas relacdes de correcao sao
validas quando hé ou ndo rotagido do eixo. Seus dados experimentais, apresentados
na figura 2.36, mostram que o aumento da vazdo quando existe excentricidade €
semelhante quando existe ou nao rotacdo do eixo interno. A figura 2.36 também
mostra os valores previstos pela equagio 2.36 que seguem a mesma tendéncia dos
valores experimentais, embora a oscilagao dos valores seja grande.

YAMADA, NAKABAYASHI ¢ MAEDA (1969) realizaram um extenso
trabalho experimental para verificar a influéncia da excentricidade em passagens
anulares com rotacdo do eixo interno. Eles verificaram que o aumento da
excentricidade adianta o aparecimento da turbuléncia e inibe o aparecimento dos
vortices de Taylor. O comportamento qualitativo do coeficiente de atrito € o mesmo

observado por YAMADA (1962).

1.40

1.35 |- 0 rpm |
3580 rpm o}
Eq. 2.36 (n=0.25)

1.30 Eq.236(n=0)  --———-

125 |-
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115 |-

1.10 -

1.05

1.00

Fig. 2.36: Relacio entre a vazao de canais concéntricos e excéntricos no regime turbulento com e

sem rotacio do eixo interno (fonte: TAO e DONOVAN (1955)).
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NOURI e WHITELAW (1997) realizaram um estudo experimental do
escoamento turbulento excéntrico com rotacao do eixo interno. Segundo os seus
dados, o coeficiente de atrito mantém-se constante ao longo de toda a circunferéncia
do canal. Ndo ha variacdo angular do coeficiente de atrito. Assim como no caso
concéntrico, a rotacdo do eixo provoca um aumento do coeficiente de atrito que
praticamente desaparece para valores de Reynolds muito elevados como mostra a
figura 2.37). A rotagdo do eixo faz com que a diferenca entre as velocidades na parte
mais larga e mais estreita da fenda diminua. Segundo eles, a rotacdo do eixo provoca

um aumento no coeficiente de atrito em propor¢do semelhante a obtida quando a

excentricidade € nula.

2.2.5 Torque

O cilculo do torque na regiao periférica da bomba € importante para que se
possa estimar a poténcia real necessdria ndo apenas para mover o fluido como para
superar o atrito que transforma parte da poténcia do eixo em energia interna do
fluido. Como seré visto na modelagem, admite-se que a poténcia total transferida ao
fluido € dada pela soma das poténcias teérica e de atrito.

No regime laminar as componentes da velocidade sdao independentes € a
poténcia de atrito pode ser calculada a partir das equagdes do escoamento de Couette,

como dado na equagio a seguir:

0.10
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Fig. 2.37: Coeficiente de atrito em canais anulares excéntricos obtido por NOURI e

WHITELAW (1997) em diferentes posicoes circunferenciais.
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(2.39)

L Sp (2R +R;
R\ R, +R,

1

Para o caso em que existe excentricidade, DIPRIMA e STUART (1972)
estudaram analiticamente o escoamento entre cilindros rotativos excéntricos,
admitindo canais muito estreitos e baixos niimeros de Reynolds. Para o caso em que
o cilindro externo estd parado, encontraram a seguinte solucéo, valida para qualquer

excentricidade:

27R!Bp,o [2(1+26% )+ 35, /R,

T, y
: Sp (1-£2 ) (2+&%)

£,

(2.40)

Para os casos laminar com voértices e turbulento, existe a influéncia do
escoamento axial devido a dependéncia das componentes da velocidade. A maior
parte dos trabalhos encontrados, no entanto, relata estudos em que nao existe
escoamento axial. STUART (1958), por exemplo, estudou analitica e
experimentalmente o escoamento laminar concéntrico com vértices de Taylor,
supondo fendas muito estreitas em sua andlise. Dentre as diversas contribuicdes
apresentadas em seu artigo, o autor fornece uma equagao para o torque, que, apos
integracdo numérica para obtengao de alguns coeficientes, permite chegar a seguinte

equacao para o coeficiente de torque na presenga de vértices:

1 Taf
Cotp =——|4+579| 1-—5 2% — (2.41)
Re, Rej sp/[R;

Onde o coeficiente de torque € definido como em SCHLICHTING (1968):

T T
ZpU ZR’B Z mpw R B

(2.42)

Para 0 mesmo regime, outra equagio foi sugerida por DONNELLY e SIMON
(1960). A partir de dados experimentais, eles chegaram a seguinte equagdo para o

coeficiente de torque:

Cag sy = RL (a Rej- bRegz) (2.43)
€
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Onde a e b sao coeficientes obtidos a partir de dados experimentais. Esta equacao
estd diretamente relacionada a equag@o 2.41 e busca corrigir a inclinagdo da curva
desta equagado para valores elevados de Rey, regido onde ocorrem os maiores desvios
como pode ser observado na figura 2.38. Segundo os autores o valor de n=0,36
aparentemente € um valor adequado qualquer que seja a geometria do canal, porém,
nenhuma relacédo analitica para os coeficientes a e b pode ser obtida sendo necessério
ajustar a curva para cada caso. Além disso, essa equagao carece de sentido fisico uma
vez que a forma T = Tumingr + Tuerices da equagdo 2.41, vilida ao menos para
velocidades menores, perde-se com essa corre¢ao.

No caso turbulento liso, SCHLICHTING (1968) sugere que o coeficiente de

torque seja dado por uma férmula em que:
(2.44)

embora nada a respeito do coeficiente de proporcionalidade tenha sido sugerido por
ele. As figuras 2.38 e 2.39 mostram a comparagido das equagdes 2.39, 2.41 e 2.44

com resultados experimentais de diversos autores Para o coeficiente de

100.00

Fonte L —

Eq. 2.39 (laminar) 0,016/0,099 ------

Eq. 2.44 (rbulento) 0,016/0,099

Eqg. 2.41 (Stuart) 0,016 N
0,029 ceneean
0099 = ———-

Nakabayashi et al. 0,016 b%
0,029 *
0,099 A

C,x10e3

100

Fig. 2.38: Comparacio dos valores de coeficiente de torque fornecidos pela equacio 2.41 com
dados experimentais de NAKABAYASHI et al. (1972).
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Fig. 2.39: Comparacio dos valores de coeficiente de torque fornecidos pela equacio 2.41 com
dados experimentais de WENDT (1933) apud DONNELLY e SIMON (1960).
proporcionalidade, utilizou-se os valores sugeridos por NAKABAYASHI et al.
(1972), calculados conforme a equagio 2.46 para o caso concéntrico. Como pode ser
observado, assim como o coeficiente de atrito, o coeficiente de torque aumenta
abruptamente com o surgimento dos vértices. Para fendas muito largas como as da
figura 2.39, a diferenca entre os valores calculados e os medidos aumenta bastante no

quando surgem os vortices.

O regime turbulento rugoso foi estudado por NAKABAYASHI, YAMADA e
KISHIMOTO (1982), que fizeram um estudo experimental para verificar o efeito da
rugosidade no torque em cilindros rotativos concéntricos. No caso em que o cilindro
interno gira, eles estudaram duas situagdes: superficie interna rugosa e externa lisa e
vice-versa. BERG et al (2003) também estudaram o coeficiente de torque em quatro
combinagOes para as paredes interna e externa: lisa/lisa, lisa/rugosa, rugosa/lisa e
rugosa/rugosa. As figuras 2.40a e 2.40b mostram os resultados obtidos nas duas
pesquisas. O comportamento do coeficiente de torque, como seria esperado, segue o
mesmo comportamento observado para o coeficiente de atrito quando as duas

paredes sao rugosas (figura 2.40b). Nesse caso, o coeficiente tende a um valor
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Fig. 2.40: Dados experimentais de coeficiente de torque obtidos para escoamento turbulento
rugoso: a) NAKABAYASHI, YAMADA e KISHIMOTO (1982) e b) BERG et al. (2003).
constante quando a velocidade do escoamento aumenta muito. Quando apenas uma
das paredes € lisa, o coeficiente de torque apresenta um comportamento
intermedidrio entre os escoamentos totalmente lisos e totalmente rugosos. Os valores
obtidos por BERG et al. (2003) sdo maiores pois ele ndo utilizou uma rugosidade
distribuida mas, sim, varetas colocadas perpendicularmente ao escoamento. Assim,
apesar da rugosidade relativa ser pequena ela corresponde a uma rugosidade

distribuida equivalente elevada, como observou SCHLICHTING (1968).

A influéncia da excentricidade no torque quando o escoamento € laminar com
vortices foi estudado analiticamente por EAGLES, STUART e DIPRIMA (1978).
Seu estudo, embora valido apenas para pequenas excentricidades e velocidades de
escoamento, permite verificar o aumento do torque quando os cilindros sao
excéntricos e que a influéncia dos vértices de Taylor diminui para excentricidades
maiores. Para o torque, o trabalho apresenta a seguinte equacao:

2R’ B
_ M(G, +G,) (2.45)

elv =
Sp

Onde G; e G}, sao fatores de corregio devido a excentricidade e aos vortices
de Taylor.
No caso do regime turbulento, NAKABAYASHI et al. (1972) levantaram

experimentalmente o coeficiente de atrito entre cilindros rotativos concéntricos e
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Fig. 2.41: Efeito da excentricidade sobre o coeficiente de torque: comparacio da equacio 2.46
com dados experimentais de NAKABAYASHI et al. (1972).
excéntricos para os regimes laminar, laminar com vértices e turbulento liso. A partir
dos resultados fornecidos os autores verificaram que a relacdo 2.44 continua vélida,
apenas o coeficiente de proporcionalidade deve ser corrigido. Assim, os autores

sugerem que o coeficiente de torque seja calculado por:

3,8
1 +R-/R ’ —0.2
C =k |——¢| Re,’ 2.46
Me,t s,t( 2Ri/Re ) € ( )

Onde o coeficiente varia com a excentricidade k., e foi levantado a partir dos
dados experimentais como mostra a tabela 2.5. Como pode ser visto na figura 2.41, a
corre¢do do coeficiente da equagdo para regime turbulento proporciona bons

resultados.

Tabela 2.5: Coeficientes para a equacao 2.46 para diversas excentricidades.

&

0 0,25 0,50 0,75

ke 0,02524 0,02904 0,03788 0,04920
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YANG, SAN ANDRES e CHILDS (1993a e 1993b) e PEREIRA,
McGRATH e JOSEPH (2001) estudaram numericamente escoamentos turbulentos
excéntricos com vazio axial e rotagdo do eixo interno. Seus resultados mostram um
aumento do torque com o aumento da excentricidade. A influéncia da vazio axial
sobre o torque, entretanto, ndo € possivel de ser avaliada pois nos dois casos 0s

resultados consideraram uma vnica vazao axial.

2.2.6 Escoamento bifasico

O escoamento bifidsico em canais anulares com rotagdo do eixo interno €
bastante complexo e pouco estudado. O padrao de escoamento bifasico depende
bastante da rotagdo do eixo. BEATTY e HUGHES (1990), por exemplo, consideram
que em selos de turbo-mdiquinas, a elevada forga centrifuga provocaria uma
estratificacdo do escoamento. No entanto, as rotacdes usualmente praticadas em
bombas parafuso nido sdo muito elevadas nem os raios envolvidos sdo muito
pequenos. SHIOMI et al. (1993), estudando o escoamento de Taylor bifdsico com
uma fracdo volumétrica de 15% a 20%, sem escoamento axial, em rotacoes
moderadas (0 a 800 rpm), observaram um escoamento borbulhante, mesmo em
baixas rotagdes. Conforme a velocidade aumenta, as bolhas — antes dispersas por
todo o canal — passam a concentrar-se em anéis devido a agdo dos vértices de Taylor.
Entretanto, mesmo com essa concentragao, as bolhas nao coalescem. ATHKEN et al.
(2000) estudaram o mesmo tipo de escoamento, porém, com fendas mais estreitas,
rotacOes maiores (40 a 3000 rpm) e escoamento axial (0 < Re < 590). Eles
verificaram que o aumento da rotagdo provoca uma diminui¢do do tamanho das
bolhas e faz com que elas migrem para a vizinhanga do cilindro interno. O
escoamento axial inicialmente faz com que os anéis de bolhas transformem-se em
espirais €, quando aumenta muito, provoca novamente a dispersao das bolhas.

A tentativa de calcular a vazdo em canais anulares estreitos geralmente passa
pela utilizagdo de métodos homogéneos, nos quais a densidade e viscosidade da
mistura bifdsica sdo ponderadas entre os valores das propriedades de cada fase, ou
pela utiliza¢do de correlagdes empiricas. Para o caso em que ndo hé rotacdo do eixo
interno, ECKBERG et al. (1999) comparou resultados experimentais com um

modelo homogéneo e as correlacées de BEATTIE e WHALLEY (1982) e FRIEDEL
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(1989) (apud ECKBERG et al. (1999)). Os resultados mostram que a correlagéo de
FRIEDEL (1979) obtém os melhores resultados. Porém, o célculo de ECKBERG et
al. (1999) foi feito integrando-se as perdas locais ao longo de toda a segio de testes.
Como mostra, BEATTIE (2001), se o calculo for feito considerando-se um valor
médio para a pressdo entre a entrada e a saida, a correlagdio de BEATTIE e
WHALLEY (1982) apresenta melhores resultados.

No caso em que ha rotagio do eixo interno, SALHI, REY e ROSANT (1992),
utilizaram com bons resultados o modelo homogéneo. Porém, a quantidade de gés no
escoamento era pequena (GVF = 5%). ARAUZ e SAN ANDRES (1998a e 1998b)
simularam o escoamento médio, calculando as propriedades médias do fluido no
canal. Obtiveram bons resultados comparando com dados experimentais para
escoamentos de liquido ou de gads. Ndo houve comparagao com escoamentos
bifasicos por falta e dados. O tnico trabalho que modelou separadamente as duas
fases foi 0 de BEATTY e HUGHES (1990). Estudando selos anulares de turbo-
méquinas, eles compararam os resultados fornecidos pelo modelo deles e por um
modelo homogéneo. O grifico 2.42 mostra que, para baixas rotagdes e fendas

estreitas, a diferenga entre os dois modelos é reduzida.

2.00 Modelo

Homogéneo
Estratificado -

. L50 F

% 30000 rpm
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0.00 ;
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Fig. 2.42: Vazio em canais anulares com rotagéo do eixo interno em fungio da altura do canal

utilizando-se os modelos homogéneo e estratificado (fonte: BEATTY e HUGHES (1990)).



Capitulo 3
MODELO TERMO-HIDRAULICO

3.1 Introducdo

O escoamento do petr6leo ndo processado ao longo da bomba multifdsica
parafuso € muito complexo por diversos motivos. Primeiro, o fluido que escoa, o
petréleo, € composto por diversos elementos quimicos e apresenta muitas fases (6leo,
dgua, gis e também, ocasionalmente, areia, hidratos de gas natural e depésitos
organicos), e toda essa complexa mistura escoa em cdmaras que possuem movimento
de translacdo e rotacdo. Além disso, existem processos de transferéncia de calor e
massa entre as fases, devido a processos de mistura, evaporacdo e condensacgio, €
entre as cAmaras, devido aos fluxos que escoam entre as cimaras através das fendas.
Para contornar esse problema e viabilizar a constru¢do do modelo, decidiu-se adotar
a mesma formulacio “discretizada” adotada por WINCEK (1992), em que a bomba
foi representada por um determinado nimero de cimaras ¢ admitiu-se que o fluido
desloca-se em passos da cimara de sucgdo até a de descarga. Assim, considera-se
que a formagdo e deslocamento de uma determinada cimara até a sua abertura para a
descarga ocorre em pequenos passos. Para cada passo, obtém-se a quantidade de
matéria e energia que entra e sai da cimara e, considerando-se que o volume da
mesma é constante, calcula-se a nova pressdo e temperatura que ela terd na posi¢do
seguinte por meio dos balancos de massa e energia.

Essa forma de cdlculo procura seguir aproximadamente a dindmica de uma
bomba de duplo parafuso. A figura 3.1 mostra momentos distintos da segao

transversal de um parafuso com um filete durante uma volta completa. Embora um
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Fig. 3.1: Representacio simplificada da dindmica de um dos rotores da bomba.

numero de divisdes maior seja melhor para a simulagio, a simples divisao em trés
passos desta figura facilita a compreensao da dindmica dos processos. Na posi¢ao
0=0, admite-se que o fluido da regido de sucgio acaba de ser aprisionado na cmara
1 e o contelido de cada camara encontra-se em um determinado estado. Conforme o
parafuso gira, as cimaras deslocam-se em direcido a descarga, acumulando massa e
energia. Apds um terco de rotagdo, o estado do fluido em cada cdmara no instante
0=2n/3 serd definido pelos estados iniciais em 0=0 e pelo acimulo de matéria e
energia que ocorre durante o tempo de transi¢do entre as posicoes 0 e 27/3. Da
mesma forma, o estado na posi¢do 47/3 serd definido pelo estado no instante 27/3 e

pelo acimulo de matéria e energia que ocorre entre as duas posi¢oes. Assim, o estado
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numa posicao posterior € sempre definido pela vazdo de refluxo e fluxos de energia
durante o periodo de transi¢do entre os dois pontos. Ao completar um ciclo (=2,
neste caso), a tltima cimara abre-se para a descarga e a formac¢io de uma nova
cdmara na regido de sucgdo (indicada por k=0) € completada. Comparando-se as
figuras quando 0=0 e 0=2 € possivel perceber que apés um ciclo, a cAmara que se
forma na succ@o em =27 sobrepOe-se a camara 1 em 6=0, a cimara 1 em 0=2n
sobrepOe-se a cdmara 2 em 0=0, e assim sucessivamente até a descarga. Ou seja,
ap0s uma rotacdo a camara da sucgdo “transforma-se” na cimara 1, a cimara 1
“transforma-se” na cimara 2, e assim segue até que a ltima cimara se abre para a
descarga. Dessa forma, o estado de cada cAmara & ao final do ciclo definird o estado
inicial da cdmara k+1 no ciclo seguinte, como ilustra a figura 3.2 a seguir.

Quando o parafuso tem rosca dupla (dois filetes) a mesma explicagio €
valida. A {nica diferenca é que um ciclo completa-se a cada meia volta. Ou seja, uma
nova cimara se forma a cada meia volta do eixo, dando inicio a um novo ciclo.

De forma semelhante, a figura 3.3 mostra esquematicamente a forma de

célculo do modelo para uma bomba arbitriria de trés cidmaras. As setas cheias

6=0
s e e
o-0, I P=E" PR PR’
B | el el [B] [ 1
MLW%’J
0=2n

Fig. 3.2: Hustragio do comportamento ciclico das cimaras: ao final de um ciclo, o estado de

cada cAmara k definiri o estado da cimara k+1 no inicio do ciclo seguinte.
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mostram as correntes materiais que chegam de uma cimara posterior ou que seguem
para uma cimara anterior. Trata-se de uma representacdo simplificada uma vez que
nem sempre as correntes de refluxo conectam duas cémaras consecutivas, mas
facilita a compreensao geral da forma de célculo. Ja as setas vazadas representam as
transferéncias de energia (transferéncia de calor ou poténcia transmitida ao fluido).
Como pode ser visto, estdo representados dois momentos distintos da rotagdo do
parafuso — as posi¢Oes para os passos i € i+I. Conhecendo-se as condicOes (pressao,
P{/, temperatura, Ty, ¢ a composigio) para cada cAmara k no instante i e mantendo-se

inalteradas as condigOes na sucg¢do e descarga, pode-se calcular as vazoes que entram

e saem de uma cAmara (m' e €m'exs ), a troca de calor (Q,) e poténcia transferida

pelo eixo (W.-) ao fluido dentro da cdmara. Com a velocidade de rotacao conhecida,
o tempo decorrido para a cadmara sair da posicdo i e chegar na posicao i+l €
conhecido e, portanto, consegue-se calcular a quantidade de matéria e energia
acumulada/perdida neste intervalo em cada camara. O balango de massa e energia

fornece as novas condic¢des da cdmara no instante i+1. Isso € feito sucessivamente
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Fig. 3.3: Representacio simplificada do método de cilculo para o modelo.
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até que se complete um ciclo. Ao se completar um ciclo, o estado final calculado de
cada cimara k& € utilizado como estado inicial da cdmara k+/ e os célculos voltam a
ser feitos. A convergéncia € atingida quando o estado final calculado de cada cAmara
k € igual ao estado inicial das cAmaras k+1. E claro que as vazées materiais e fluxos
de energia variam com o tempo, porém, se o passo entre dois instantes calculados for
pequeno o suficiente, pode-se admitir que as condigdes ndo se alteram
significativamente no periodo de transigao.

Nos proximos itens, serao fornecidos mais detalhes necessirios para a
completa compreensdo do modelo e dos procedimentos de calculo. Seguindo a figura
3.3, serd adotada a seguinte seqiiéncia para a constru¢do do modelo: formulacdo dos
balancos de massa e energia que definem o comportamento termo-hidriulico da
bomba, célculo das vazdes de refluxo através das fendas, cilculo da troca de calor,
célculo da poténcia transferida ao fluido, calculo das propriedades termodindmicas e

de transporte, infiltragcdo de gés nas fendas e método de solugio.

3.2 Balancgos de energia e massa

A figura 3.4 a seguir mostra os parafusos da bomba multifasica e o volume de

controle utilizado para calcular as mudangas nas propriedades do fluido dentro de

Fig. 3.4: Parafusos da bomba e volume de controle para o fluido.
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uma camara. O volume de controle foi sobreposto a uma segio transversal que passa
pelo eixo dos parafusos para facilitar a visualizagdo. Conforme o parafuso gira, o
volume translada em direcdo a descarga, acompanhando o deslocamento da cAmara.

Utilizando-se esse volume, pode-se representar uma camara & qualquer, em
um dado instante ¢, como mostra figura 3.5. A cdmara &, com uma certa quantidade
de fluido, recebe massa proveniente das ciAmaras posteriores e perde para as
anteriores através das vazoes de refluxo, transfere calor para a carcaca e os parafusos
e recebe poténcia transferida pelo eixo.

Para determinar completamente o estado do fluido dentro do volume no
instante i+1, deve-se conhecer um determinado nimero de propriedades intensivas.

Este nimero, caso nao haja reacio quimica, pode ser calculado usando-se a regra das
fases de Gibbs:

F+G=C+2 3.1

Onde F € o numero de fases, G € a varidncia do sistema (ou graus de liberdade ou
nimero de propriedades intensivas que precisam ser conhecidas) e C é o nimero de

componentes da mistura.
No caso de uma mistura com uma unica fase, a varidncia € C+1. Assim,

pode-se determinar o sistema especificando-se C-1 fragGes molares e duas

N
o
\

I
2
=

L

¥ig. 3.5: Balanco de energia e massa em uma camara da bomba.
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propriedades termodinémicas (temperatura, pressao, entalpia, entropia, entre outras).
Para uma mistura bifésica, o valor da varidncia é C. Assim, o estado do sistema esta
completamente definido especificando-se as C-1 fragdes molares e uma propriedade
termodindmica. No entanto, esta especificacdo ndo permite saber as quantidades
relativas das duas fases. Assim, para conhecer a propor¢io de gas e liquido da
corrente, € necessério especificar mais uma propriedade intensiva.

Os balangos de energia e massa fornecem as equagdes que permitem calcular
as variaveis desconhecidas no préximo instante i+ para a completa determinagio do
estado neste novo instante.

Para o volume de controle considerado, o balango de energia, desprezando-se

a variagdo das energias cinética e potencial, é dado por:

i l ‘ [ ] . L] - ] .
dUk _ d(mkuk) - le( _Wkl+ mlke'h;(e _mlké"h]l(_g (3.2)

dt dt

J4 o balango de massa € dado por:

dmy = je—m' ks (3.3)

dt

i [ - . - .
Onde m'se € m'is sido respectivamente as vazdes totais que entram e saem no
volume através das diversas fendas.
Quando o fluido de trabalho possui mais de um componente, é necessério,
também, fazer um balanco de massa por componente:
i . »
d(z;m)

4 =2z, mike—zjs m' ks 34)

Onde z; € a fragdo méssica de um componente j qualquer.

Lembrando que as j equagdes 3.4 nao sdo independentes pois:
c
2 z;=10 (3.5)
7=1

Entéo os balancos de energia e massa fornecem as C+1 equagdes (3.2 a 3.4) que
permitem que o problema seja resolvido. Especificamente: com a equagdo 3.2

calcula-se a nova energia interna do fluido no préximo instante e as equagdes 3.3 e
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3.4 fornecem a nova composicdo e massa. Esta tltima, considerando-se que o

volume da cimara é constante, permite calcular a nova densidade do fluido.
As equagbes de balango podem, também, ser escritas em funcdo de 6. Como

0=wt, as equagdes podem ser transformadas em:

dU,  d(may) o i i i i
@ d@k =W (Zkguk)=Qk —Wk+m ke'hke—mks'h-ks (36)
am, i i
L S (37)
d(z'm P P
m(_dfgd=zjem'ke_z,.sm'ks (3.8)

Admitindo-se que as condi¢des das correntes materiais e de energia mantém-
se constantes durante o intervalo entre os dois passos, pode-se, entdo, calcular as

novas propriedades, como se segue:

ol il T -

mg u = | O =W+ m' ke By, — ks By, | At + mp, (3.9)
» . . :
my = m he—m' ks |Af +my (3.10)
ot ot e S o
2] m =z m k=2 m' ks AL+ 2my (3.11)
ou

T R v

m w, = | Qp W+ m' ke by, —m' ks By, | = + mpu, (3.12)
w

m = mre—m' s —A—9+m,‘; (3.13)
[0
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i+l i+l P i i 1A8 i
Z; My =|Z M oke=Z M ks ;—+zjmk (3.14)

Assim, como pode ser visto nas equagdes acima, todas as correntes materiais
e de energia no instante i devem estar completamente definidas para que seja
possivel calcular o préximo passo. A forma como o célculo de cada uma delas é feito
serd mostrado nos itens seguintes na seguinte ordem: calculo da transferéncia de

calor, das correntes de refluxo e da poténcia transferida pelo eixo ao fluido.

3.3 Transferéncia de calor

O calor transferido do ou para o fluido pode ser dividido em duas parcelas:
transferéncia através do parafuso e da carcaca da bomba. Como ilustra a figura 3.6, a
transferéncia de calor através da carcaga é provocada pela diferenga de temperatura
entre fluido e meio ambiente. Caso a temperatura ambiente seja menor que a do
fluido, como geralmente ocorre, a transferéncia para o ambiente resfria o fluido de
trabalho. Ja no caso dos parafusos, o que provoca o fluxo de calor € a diferenca de
temperatura entre as cAmaras. Considerando-se que a temperatura do fluido aumenta
continuamente até atingir a descarga, existe transferéncia de calor das cimaras
posteriores para as anteriores. Dessa forma, o problema consiste em encontrar, dadas
as condicoes do fluido e do ambiente, a taxa de transferéncia de calor através dos

parafusos e da carcaca.

Fig. 3.6: Representacio simplificada das trocas de calor nas cimaras da bomba.
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3.3.1 Transferéncia de calor nos parafusos

A transferéncia de calor nos parafusos € modelada utilizando-se as
coordenadas helicoidais mostradas na figura 3.7 a seguir. A transformacio entre este

sisterna a o sistema de coordenadas cartesianas é dada por:

x=r-cos@

y=r-senf (3.15)
p

z=—"-0+
2n J

Onde p € o passo do parafuso e § ¢ a disténcia a partir do flanco do parafuso.

VA
S | T g p
0
/\‘
X y

Fig. 3.7: Conducio em uma cimara do parafuso: elemento modelado, discretizacio e sistema de

coordenadas.
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Dessa forma, a equagdo da conservagdo da energia para os parafusos no

sistema de coordenadas helicoidais fica:

2 2 2 2
p.C, aT_li( 6T)+i6_72’+(1+(p) T p T

ac? 2w’ 969

3.16
k. ot ror\ or r2 00 ( )

14

Considerando que o angulo de hélice ¢ pequeno, pode-se admitir que a
variagdo da temperatura tangencialmente € pequena. Ou seja, se o angulo de hélice
for pequeno, a figura 3.7 aproxima-se de cilindros submetidos a uma temperatura
constante circunferencialmente. Desprezando-se a variagio da temperatura

tangencialmente, a equacéo 3.16 reduz-se a:

2 9’1

- (3.17)

P, 8T 13 ( aT)
ac’

k at rar or

r

+ 1+(_p_)
2nr

Que nada mais é do que a equagdo em coordenadas cilindricas com um fator que leva

em conta o Angulo de hélice para corrigir o calculo das areas dos flancos.
Portanto, o célculo da transferéncia de calor através do parafuso reduz-se a
um problema bidimensional, regido pela equacéo 3.17, cujo dominio e condicdes de

contorno sao mostrados na figura a seguir.

‘fl[Tk_l ! Tk T;”[

—_— —
e "] g

\\‘______/"'_‘_"'--..____‘________'_____..--"""

N

//////////////// i

Fig. 3.8: Ilustracio do sistema de coordenadas, dominio, discretizagio e condicoes de contorno

no parafuso.
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3.3.2 Transferéncia de calor na carcaca

O pr6ximo passo para completar o cilculo da transferéncia de calor total é
modelar a troca de calor através da carcaga. Admitindo-se que existe simetria nos
eixos x e y, pode-se considerar essas fronteiras adiabéticas, o que simplifica o cilculo
da transferéncia de calor, como mostra a figura 3.9. Para resolver a transferéncia de
calor nessa regiao, desenvolveu-se o sistema de coordenadas que esta ilustrado na
figura 3.9 juntamente com uma sec¢do transversal da carcaca. Nesse sistema, é
utilizado o &ngulo 0 - 0 mesmo do sistema de coordenadas cilindricas, medido a
partir do centro na circunferéncia externa — e o “raio excéntrico” r.. Este ultimo ¢
medido a partir de uma excentricidade & que varia linearmente com raio em
consideragdo, como mostra a figura. A excentricidade € nula quando o raio € igual ao
raio externo e maxima quando o raio é igual ao raio interno. A vantagem desse
sistema de coordenadas é que o dominio computacional é simplificado como pode

ser visto na mesma figura.

wola

Fig. 3.9: Conducio na carcaca: modelagem, discretizacio, sistema de coordenadas e dominio

transformado.
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Esse sistema de coordenadas ndo € ortogonal e a transformacao pode ser
calculada analiticamente como mostra o Apéndice A. As equagdes dessa

transformadas sao:

x=r, cosO, +&=

xr, Jcosz 0 - 2R£sen29 cos’ 0 + RfsenZG —-2R£sen29 cosO41 —Rfsenze +e

y = rg 'Seneg = (3.18)
* rgsenG\j] + ZRE2 cos’ 0 —RE2 +2R, cos0+/1 —Rgzsenze
z=1z
Onde
ceg (Re-rg)’g =(Re+R_i),R £ (3.19)
e Ry T2 T

Para esse novo sistema de coordenadas, a equacao da conservacgao de energia

¢ dada por:

1pc, T 3 3 3T
P 0T 9 (7,01 —_ 22 (320
J kot oor ( or, ﬁ ] ae( 7B r) oz’ (3-20)

Onde o Jacobiano e os demais coeficientes sao dados por:
_(pxay _ayax) _cax\' oy’
or. 00 9r. 30 )’ 36 30 )’

2 2
ax ax dy 0 ox d
g =2E.2X oy oy cy =%+ oy
ar, 69 ar, 00’ or, ar,

(3.21)

e podem ser obtidos analiticamente como mostra o Apéndice A.

Como a diferenga de temperatura entre o fluido de trabalho e o meio ambiente
¢ consideravelmente maior que a diferenca entre duas cdmaras consecutivas, neste
trabalho serd admitido que o fluxo principal de calor ocorre no plano perpendicular
ao eixo da carcaga. Dessa forma, serd admitido que os gradientes de temperatura na
direcdo z ndo contribuem significativamente na determinacdo da distribuicdo de
temperaturas na carcaga. Dessa forma, a equacdo 3.20 pode ser simplificada para:

LpecoT _ 9 [, oT 9 (5, 9T _
J kot ar( or, B )ae( ﬁ ) (3-22)
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Além disso, considera-se que a temperatura do fluido é homogénea ao longo
de todo o perimetro interno de forma que se pode considerar a simetria em relagao
aos planos zx e yz. Assim, apenas um quarto da secdo transversal precisa ser

calculado, como mostra a figura anterior.

3.3.3 Coeficientes de transferéncia de calor

O acoplamento térmico entre fluido de trabalho, parafusos, carcaca ¢ meio
ambiente € feito através dos coeficientes de transferéncia de calor. Para o coeficiente
de transferéncia entre carcaca e meio ambiente, serd utilizada a correlagio de
CHURCHILL e CHU (1975), desenvolvida para estimar o nimero de Nusselt médio

ao redor de cilindros horizontais e longos:

1
0,387 Raj},

Nup =10,60 + (3.23)

27

[1 +(0,559 Pr _]

Essa correlacio ¢ valida para convecgo natural na faixa 10°<Rap<10'%. Nup
e Rap sdo os nimeros de Nusselt e Rayleigh baseados no didmetro do cilindro. Sendo

Rap definido como:

gﬁ(Ts - Tamb )Dg

vao

(3.24)

No caso do coeficiente de transferéncia entre o fluido de trabalho e os
parafusos e a carcaca, existem quatro superficies onde existe transferéncia de calor e
¢ necessdrio estimar o coeficiente de transferéncia de calor. Como ilustra a figura
3.10, essas superficies sao: flancos, topo e base dos filetes do parafuso e superficie
interna da carcaga.

No canal formado entre o topo do parafuso e a parede interna da carcaca o
nimero de Nusselt poderia ser calculado aproximadamente utilizando-se dados
obtidos na literatura para canais anulares com rotagido do eixo interno e escoamento
axial. As correlacoes para esse tipo de escoamento levantadas e listadas na tabela 2.4,
no entanto, nao apresentaram bons resultados e, portanto, foi necessario desenvolver

correlagOes que apresentassem resultados melhores.
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Fig. 3.10; Ilustracao das superficies de transferéncia de calor por conveccao forcada entre o
fluido de trabalho e os parafusos e a carcaca.

A anilise dos dados experimentais de BECKER e KAYE (1962) para
transferéncia de calor entre rotor e carcaca mostra que o mimero de Nusselt apresenta
basicamente dois comportamentos distintos. Como mostra a figura 3.11a, quando o
nimero de Reynolds axial ¢ menor do que 2000, inicialmente o valor de Nu,. é
constante e pode ser calculado pela equagdo 2.28a para escoamento laminar € nao
depende de Re ou Ta. A partir do surgimento dos vortices de Taylor, no entanto,
tanto a velocidade axial como a tangencial passam a influenciar o valor de Nu,..
Conforme se aumenta o nimero de Taylor, os valores convergem ¢ passam a
depender apenas de 7a. Quando o niimero de Reynolds ultrapassa 2000, o
comportamento do nimero de Nusselt passa a apresentar um comportamento
diferente. A figura 3.11b mostra que nesse caso o valor de Nu, apresenta
inicialmente um valor constante que depende apenas de Re, representado pelas linhas
tracejadas horizontais. Apds um certo valor critico, os valores convergem para uma
curva finica (linha sélida inclinada na figura 3.11b) indicando, que, nessa regiao, tais
valores dependem apenas de Ta. Os dados numéricos e experimentais de varios
outros autores (SIEMMERS e CONNEY (1979), PFITZER ¢ BEER (1992), TORII e
YANG (1994), por exemplo) confirmam esse comportamento.

Para o regime laminar com vértices, utilizou-se os dados experimentais de
BECKER e KAYE (1962) para desenvolver a seguinte correlagdo para calcular o

niumero de Nusselt:
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Fig. 3.11: Comportamento do niimero de Nusselt no escoamento anular com rotacio do eixo
interno: a) Regido laminar/laminar com vértices e b) Regido turbulenta/turbulenta com vértices

(fonte: BECKER e KAYE (1962)).

Nu,,,, =8524InlTa%" + A)- 422,92 (3.25)

re,lv
-3
A=136,44+4,83¢ 770 (3.26)

Essa correlagdo, no entanto, nao inclui a influéncia do nimero de Prandtl que,
como mostram GARDINER e SABERSKY (1978), passa a influenciar a
transferéncia de calor quando surgem os vértices de Taylor. AOKI, NOHIRA e
ARAI (1967), estudaram experimentalmente a influéncia do nimero de Prandtl sobre
a transferéncia de calor para casos em que ndo existe escoamento axial. Como
mostrado na tabela 2.4, eles encontraram que o nimero de Nusselt € proporcional a
P’ (Nu,~Pr"’). Como os resultados da correlacdo desenvolvida por eles
apresentam resultados muito préximos aos das correlaces de BECKER ¢ KAYE
(1962) e 3.25 — com diferengas menores do que 5% e 2%, respectivamente — quando
Pr=0,7, admite-se que a mesma influéncia é valida para ambas. Dessa forma, a

equacdo 3.25 fica:
Nu,,, = [94,871n(Ta 04 4 A)— 470,69]10/’*3 (3.27)

A figura 3.12 mostra a comparacgio dos resultados obtidos com esta equacao e
dados experimentais. Como pode ser visto, a concordincia entre os valores € boa
exceto, nos casos em que Pr € elevado, para a regido em que surgem os vortices de
Taylor. A corregio para essa regido pode ser obtida introduzindo-se um fator de
ajuste obtido a partir dos dados de AOKI, NOHIRA e ARAI (1967), como mostra a

equacdo 3.28 a seguir. O termo A desta equagio € o mesmo dado pela equagio 3.26.
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Fig. 3.12: Comparacio entre os valores obtidos com a equacio 3.27 e os dados experimentais de

AOKI, NOHIRA e ARAI (1967) — Re=0.

Nit,j, = [94,87ln(Ta0'46 +A)—470,69]Pr"’3- s112! =0, 400 ") (3.28)
Ta

As figuras 3.13 a 3.15 a seguir mostram uma comparagdo entre esta equagao e
os dados experimentais d¢ BECKER e KAYE (1962), AOKI, NOHIRA e ARAI
(1967) e de SIEMMERS e CONNEY (1979). A tabela 3.1 mostra os dados
geométricos dos canais ensaiados pelos autores. No caso de SIEMMERS e CONEY
(1979), apenas a transferéncia de calor entre fluido e cilindro externo foi estudada.
Neste trabalho, admite-se que a seguinte relagdo entre os nimeros de Nusselt para
transferéncia de calor no cilindro interno, externo e entre cilindros interno e externo é
vélida:

Nu, =Nu, =2Nu,, (3.29)
Embora essa aproximagao seja vélida apenas para canais estreitos, nenhum
estudo detalhado que permitisse evitar esta simplificacdo foi encontrado.

Tabela 3.1: Dados de diversos autores utilizados para a comparacio dos dados experimentais

com a equacio 3.28.

BECKER e AOKI, NOHIRA e SIEMMERS e CONEY

KAYE (1962) ARAI (1967) (1979)
R; (mm) 34,67 36,47 € 37,29 55,90 66,70
R, (mm) 42,65 40,00 69,85 69,85
N 0,81 0,91 ¢ 0,93 0,96 0,90

Fluido ar ar, agua, alcool e 6leo ar ar
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Fig. 3.13: Comparacio dos resultados da equacio 3.28 com os dados experimentais de

BECKER e KAYE (1962).
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Fig. 3.14: Comparacio dos resultados da equacao 3.28 com os dados experimentais de
SIEMMERS e CONEY (1979): a) N=0,955 e b) N=0,8 — Re=0.

Pr _Eq.3.28 Exp. e
071 —— o i T

le+05

Fig. 3.15: Comparacao dos resultados da equacao 3.28 com os dados experimentais de AOKI,
NOHIRA e ARAI (1967) — Re=0.
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Fig. 3.16: Comparacéo dos resultados da equacio 3.28 com os dados experimentais de
GAZLEY (1958) — Re=0.

A comparacio dos resultados mostra que a correlag@o prevé resultados bons
para a transferéncia entre os cilindros interno e externo. Quando a comparagio € feita
com dados do niimero de Nusselt na transferéncia entre cilindro externo e fluido, no
entanto, os valores sao superestimados. Uma possivel explicagio para isso seria que
os vortices de Taylor surgem préximos ao cilindro externo e apenas com o aumento
da rotagdo eles crescem até ocupar a totalidade da fenda. Segundo SIEMMERS e
CONEY (1977), devido a este fato, a influéncia destes voértices na transferéncia de
calor no cilindro externo comegaria apenas em rotagdes maiores.

Para os casos turbulentos em que Re>2000, pode-se estimar o nimero de
Nusselt admitindo que existem apenas duas regides: uma em que o nimero de
Nusselt ¢ depende apenas da vazao axial e outra que é influenciada apenas pela
rotacao. Para a regido em que apenas o escoamento axial influi na transferéncia de
calor (representadas pelas retas horizontais na figura 3.11b), pode-se utilizar
correlagbes desenvolvidas para canais anulares. Neste trabalho, a correlagao
desenvolvida por DONNE ¢ MEERWALD (1966) sera utilizada pois apresentou os
resultados mais préximos aos dados experimentais e analiticos de KAYS e LEUNG

(1963):

Nu, =0,0181Re”® Pr®*(R,/R,)? (3.30)

J4 no caso da regido em que o comportamento do nimero de Nusselt é

determinado pela rotacdo (reta inclinada na figura 3.11b), admite-se que os valores
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podem ser determinados pela equagdo 3.28. Os resultados calculados por essa
equacdo para Re=2000 fornecem o nimero de Nusselt nao apenas para este caso
mas, também para os casos em que o nimero de Reynolds € maior. Isso porque,
como pode ser visto na figura 3.11b, nessa regido, os valores para Re>2000
praticamente coincidem.

Uma vez tendo as equagdes determinadas para cada regido, elas podem ser
combinadas como sugere CHUCHILL e USAGI (1972) para que representem
aproximadamente também a transi¢@o entre a regido de influéncia apenas do nimero

de Reynolds e a regiao de influéncia de Taylor. Assim, combinando-se as duas

equacgoes tem-se:

Nu,, = (Nu(Re)" + Nu(Ta)")% (331

Onde os termos na direita desta equacdo, como visto, podem ser obtidos

através das equagoes 3.28 e 3.30:

0,0181Re” Pr’* (R, /R, \?

Nu(Re) = 5 (3.32)
Nu(Ta) =|94,87 1n{Ta®* + 136,44)- 470,69 |Pr® -
. 5112[1 - exp(-0,1443Pr)] (3.33)

Ta 2

As figuras 3.17 a 3.20 a seguir mostram uma comparagio dos valores obtidos
por estas equagdes — utilizando-se n=4 — e resultados numéricos e experimentais de
diversos pesquisadores. A tabela 3.1 mostra os dados geométricos utilizados e, como

anteriormente, admite-se que as relagdes 3.29 sio vilidas.

Tabela 3.2: Dados geométricos de diversos autores utilizados para a comparacao dos dados

experimentais com a equacao 3.28.

BECKER ¢ PFITZER e TORII e TORII e
KAYE (1962) BEER (1992) YANG (1994) YANG (1998)

R; (mm) 34,67 77,18 - -

R, (mm) 42,65 90,00 - -

N 0,81 0,8575 0,5 0,8

Pr 0,7 0,7 0,7 0,01 a 104
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a

Fig. 3.17: Comparacio dos resultados da equacio 3.31 com os dados experimentais de

BECKER e KAYE (1962) para transferéncia de calor entre os cilindros interno e externo.

100

Nuc

10

Fig. 3.18: Comparacio dos resultados da equaciio 3.31 com os dados experimentais de

PFITZER e BEER (1992) para transferéncia de calor entre fluide e cilindro externo.

Nug

Fig. 3.19: Comparacio dos resultados da equacio 3.31 com os dados numéricos obtidos por
TORII e YANG (1994) para transferéncia de calor para o cilindro externo utilizando dois

modelos: a) Torii e Yang e b) Launder e Sharma.
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Nu,

100

10 s )

Re

Fig. 3.20: Comparacio dos resultados da equaciio 3.31 com os dados numéricos de TORII e
YANG (1998) para transferéncia de calor para o cilindro interno com diferentes Pr.

A comparacio entre os dados calculados pela equacao 3.31 e os obtidos
numérica e experimentalmente por outros autores mostra uma boa concordincia
entre os valores na maioria dos casos. Quando o nimero de Reynolds é préximo de
2000, como pode ser visto na figura 3.17, o nimero de Nusselt calculado é maior que
o observado. Isto deve-se provavelmente ao fato de que, nessas condigbes, o
escoamento encontra-se na regiao de transi¢do laminar/turbulento. Além disso, outro
fator que contribui para erros maiores ¢ o nimero de Prandtl. Como mostra a figura
3.20, quando Pr é muito elevado, a rotagdo do eixo influencia o nimero de Nusselt
mesmo quando Re é elevado. Apenas quando Pr € baixo, a hipétese de duas regides
distintas € valida. No entanto, para a geometria e condigdes de operagao encontradas
pela bomba muitifdsica, ndo se espera valores de Ta tao elevados quanto os
utilizados por TORII e YANG (1998). Com as fendas da bomba preenchidas com
6leo — caso em que o nimero de Prandtl tera valores elevados — o nimero de Taylor
nio sera maior do que 200 devido a elevada viscosidade. Dessa forma, como pode
ser visto na figura 3.20 os valores do nimero de Nusselt devem ser muito préximo
dos valores para o caso em que Ta=0, o que faz que as correlagdes obtidas possam
ser utilizadas mesmo quando Pr € elevado.

Para completar o célculo dos coeficientes de transferéncia de calor, resta
estimar o nimero de Nusselt dentro das cdmaras nas quais o fluido € transportado.
Para tanto, admite-se que o nimero de Nusselt é equivalente ao de um duto

retangular cujo fluido move-se a uma velocidade média igual a velocidade média
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Ve

Vx'

Ve

<f Vi

X

Fig. 3.21: Escoamento induzido por arraste nos canais devido a rotacio do parafuso:
representagdes euleriana (xyz) e lagrangeana (x’y’z’) (adaptado de CAMPBELL et al. (1996)).
longitudinal (V_Z,) induzida em um canal retangular pelo movimento de uma de suas

faces, como ilustra a figura 3.21. CAMPBELL et al. (1996) calcularam
analiticamente os perfis de velocidade para essa geometria considerando escoamento

laminar. A velocidade média na direcdo longitudinal obtida pelos autores € dada por:

V—z' _ R, cos(a )F, (334)
2
Onde F, é um fator de forma dado aproximadamente por':
F, =£atan(1,019l) 0sF,; sl (3.35)
T H

A equagdo 3.34 fornece a velocidade média do fluido em relagio as paredes
da cAmara do parafuso e é calculada em relago ao sistema x’y’z’ mostrado na figura
3.21. Para a face superior, que representa a carcaca que envolve o parafuso, a

velocidade do fluido relativamente a ela é calculada usando-se o sistema xyz:

Fo (;_H_
2 2R,

As equagoes 3.34 e 3.36 para a velocidade média calculada foram

V, = oR, cos(a) (3.36)

desenvolvidas para extrusores com parafusos tnicos em que o fluxo pode ser

T3 1

! Obtido a partir dos resultados da equagdo original: F, = W iz‘anh W
n H. &’ 2 H
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considerado bidimensional na dire¢ao z devido a auséncia de engrenamento. No caso
da bomba de duplo parafuso, devido ao engrenamento que bloqueia completamente
as extremidades do canal, isso ndo € verdade. No entanto, segundo HONG ¢ WHITE
(1998), o escoamento no canal pode ser dividido em duas regiGes: uma, longe das
extremidades, onde as caracteristicas do escoamento sdo as mesmas dos
equipamentos de parafuso simples, € outra, onde héd o engrenamento, em que iss0 nao
¢ verdade. Assim, pode-se esperar que o célculo da velocidade média, embora nao
seja exata, consiste em uma boa aproximagio em pelo menos uma parte do canal.
Com as velocidades médias calculadas, pode-se estimar o nimero de Nusselt
através das seguintes correlacdes para dutos retangulares para os regimes laminar €

turbulento, respectivamente:

_430
Nu, = 4,89 exp| —22 ) + 3,20 337
u exp(W/H)+ »2 (3.37)

1/3

Nu, = 0,023Re”’ Pr (3.38)

A equacdo 3.37 foi obtida a partir dos dados tabelados em INCROPERA e De
WITT (1990) e a equacdo 3.38 € a equacgdo de Dittus-Boelter para escoamento
turbulento em dutos de secdo retangular com Re calculado baseado no didmetro
hidraulico (D,=W.H). As propriedades necessirias para o célculo do nimero de
Nusselt e do coeficiente de transferéncia de calor sdao as propriedades médias do
fluido dentro da cdmara. A circulagdo induzida no plano x’y’ dentro do canal pela
componente V,-e que pode intensificar a transferéncia de calor € desprezada pois se
admite que o dngulo de hélice é pequeno.

Deve-se observar que o nimero de Nusselt para o interior da cimara
calculado dessa forma trata-se apenas de uma estimativa uma vez que uma série de
hipéteses precisou ser assumida. Além do uso de correlagGes para dutos, o célculo da
velocidade média feito supondo-se escoamento laminar bidimensional, o desprezo da
circulag¢do no plano x’y’ , o uso de propriedades médias e o clculo de um nimero de
Nusselt médio — enquanto sabe-se que ele deve variar ao longo da parede — devem
implicar diferencas significativas em relagdo ao que ocorre realmente no canal. No
entanto, o estudo detalhado deste fenOmeno estd fora do escopo deste trabalho,

devendo ser analisado de forma aprofundada posteriormente.
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3.4 Refluxo

O refluxo que ocorre na bomba pode ser dividido em trés parcelas: refluxo
através das fendas periféricas, de flanco ou radial. De acordo com as simulagdes
realizadas por NAKASHIMA (2000), a maior parcela do refluxo — cerca de 70% —
ocorre através das fendas periféricas, pois a sua area de passagem € maior. Em
seguida vem a fenda radial e, com uma contribuigio bem pequena, as fendas de
flanco. Outra observacdo relevante € que a vazado devido ao arraste de fluido nas
fendas €, em geral, pouco importante diante da vazdo provocada pela diferenca de
pressdo. Para as fendas radiais e de flanco, a mesma abordagem utilizada por
WINCEK (1992) serd aproveitada. No entanto, diferente do que foi feito por ele,
toda a regido turbulenta (lisa, transicao e rugosa) sera considerada. J4 para as fendas
anulares, serd proposta a utilizacdo de novas correlagdes que incluam o efeito da

rotacdo do eixo.

3.4.1 Fenda Radial

A vazdo volumétrica total através da fenda radial € composta por duas
parcelas. Uma devida ao arraste provocado pela rotacdo do parafuso e outra

provocada pela diferenca de pressao, como se segue:

VR = VR,dp + VR,rot (3.39)

A componente da diferenca de pressao € dada por:

. 5.
V iy = ———o P (3.40)
c 1
12u, dx
‘! SR(x)3
para escoamento laminar e
2+ ApB’
V iy =) AP (3.412)
J Py f f(x)dx
0
SR(x)3
f(x)= (3.41b)

A(sg(x)+B)
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Fig. 3.22: Parimetros geométricos para o cdlculo do refluxo através da fenda radial (WINCEK
(1992)).

para escoamento turbulento. Onde o coeficiente de atrito para toda a regiao

turbulenta pode ser calculado usando-se a equagio estabelecida por COLEBROOK e

WHITE (1939) (apud SCHLICHTING (1968)):

%=1,74-—2,00-log[2—k+ 18:/7_)
A n Reva (3.42)
D, - 2sp(x)B
Sg(x)+B

A espessura da fenda sg(x) , ilustrada na figura 3.22, € calculada a partir do

raios interno e externo do parafuso:

Sp(x)=5p1(x)+Spo(x) =R, + R; + sp —

(3.43)
VR ~(x—x, ) =R ~(x-x,)
Ja a componente devida a rotagio € dada aproximadamente por:
VRt = MB  Sgo (3.44)

3.4.2 Fenda de Flanco

A fenda de flanco esté representada na figura 3.23. De forma aniloga a fenda

radial, a vazdo volumétrica na fenda de flanco é dada por:
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Re-R

Re-Ri

Fig. 3.23: Parimetros geométricos para o cilculo do refluxe através da fenda de flanco

(WINCEK (1992)).

VF =VF,dp+VF,ro[ (3.45)

Como mostra a figura 3.23, a vazdo nessa fenda € calculada usando-se uma
geometria equivalente, que possui a mesma largura e 4rea da fenda original. Assim,

os calculos sdo feitos utilizando-se um comprimento de fenda ficticio dado por’:

R’
1, = £ 2y —sen2 3.46a
F Re-Ri( Y v) (3.462)
R +R,
= ar cos —=— 3.46b
14 R ( )

€

Onde 2y é o angulo de interseccgio dos parafusos.

Com a inclusdo das perdas localizadas, a vazio devida a diferenca de pressao

serd dada por:

Vid =Ap Up =(R,—R,) sz Ug (3.47)

Onde U, € a velocidade média na fenda e € dada por:

2
241 241
U, -1_°F F (3.48)
F 3p, .

ZA equagio do comprimento equivalente €, originaimente, diferente desta. Esta, no entanto, ¢ uma forma mais

simples de se escrever a mesma equacio.
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para escoamento laminar ou:

Uy = =ttt
- F + 1’5 Pi
2sp (3.49)
. 1,74 - 2,00 -log * + 187
\/I Sp Reﬁ
para escoamento turbulento.
A componente devida a rotagao é dada por:
. ) 2_p2
Vi = 250 (Re ~Ri) (3.50)

2

3.4.3 Fenda Periférica

O cilculo da vazio através da fenda periférica deve levar em conta o efeito
que a rotagdo do eixo tem sobre a perda de carga. As correlagdes vistas anteriormente
serdo analisadas para verificar qual delas melhor se aplica ao modelo. O
desenvolvimento das equagbes sera feito sempre se considerando que as fendas
periféricas de bombas parafuso sdo muito estreitas. Em geral, a razdo entre raio

interno e externo da fenda periférica desse tipo de bomba fica acima de 0,99.

3.4.3.1 Fendas concéntricas

Analisando-se inicialmente o caso concéntrico, 0 escoamento mais simples
seria o laminar, em que o coeficiente de atrito € calculado pela equagao 2.16. Essa
equacdo € utilizada pois a diferenga em relagdo a equacao 2.10 é desprezivel. Mesmo
para razoes entre raios de cerca de 0,5 a diferenca entre os valores dessas duas
equacoes € menor do que 1%.

Para o regime turbulento, como pode ser visto, uma série de correlagoes
foram propostas. Uma anélise preliminar delas, no entanto, revela que a equacio 2.21
desenvolvida por SUZUKI (1929) € mais flexivel que a desenvolvida por YAMADA
(1962). Fazendo-se B=0, a equagio 2.21 fornece valores muito préximos aos da
equagdo 2.22. Outra vantagem é que, embora tenha sido desenvolvida para

escoamentos turbulentos, a equacdo de SUZUKI (1929) pode ser utilizada para
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prever os valores do coeficiente de atrito no escoamento laminar com vértices
astando, para isso, correlacionar adequadamente o valor de 8 nesta regido. Ain
bastando, p 1 dequad t lor d t 0. Ainda
que isso ndo seja fisicamente consistente. Utilizando-se os dados experimentais de
e admitindo-se que a influéncia da geometria do canal €
YAMADA (1962 dmitind nfl d tria do canal é pequena

para fendas estreitas, estabeleceu-se a seguinte correlagao:

B [%eg)
ARey +Ce (Rey <4000 e Re < 2000) (3.51)
- 10410, -
0,1713* Re™* - 1,7e( Yol (demais regides)
Os coeficientes A a D sdo dados por:
4 2,62x10°Re’ -8,08x10" Re + 18,43  (Re <200) (352)
2,64x10° Re” -3,20x10" Re +7990  (Re=200)

5 4,40x10° Re’ - 2,92x10° Re -0,49  (Re <200) (553)
-7,67x10° Re® +1,29x10*Re-1,17 (Re=200)

-8,00x10™ Re < 200
C- = ; ] (Re <200) (3.54)
2,19x10 " Re” -3,14x10 Re-3,00x10" (Re=200)
32,77Re + 1608 (Re < 200)
= ‘2 (3.55)
4,14x10 " Re” + 2,67Re + 3923 (Re=200)

O levantamento do fator S para o caso em que Re=0 foi obtido a partir da
correlacdo para coeficiente de torque desenvolvida no Apéndice C e dos dados
experimentais de STUART apud SCHLICHTING (1968). A equagdo para o
coeficiente de torque, que caracteriza as perdas tangenciais, serd explicada em
detalhes no item 3.5.

Além do equacionamento do fator 8, quando compara-se as equagdes 2.17 ¢
2.21, pode-se perceber que, com o cilindro interno parado, os coeficientes das duas
equacdes sdo ligeiramente diferentes. Dessa forma, alterou-se o coeficiente da
equacdo de SUZUKI (1929) para que esta se reduza a equagio para escoamento em
canais anulares estreitos quando a velocidade angular € nula. Portanto, para o regime

laminar com vdrtices e turbulento, a seguinte equacéo foi obtida:
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3/8

2
2, =277 110620 2R} | |14 0,629 p 2R
Re U U

213/8

(3.56)

z z

As figuras 3.24 a 3.26 mostram uma comparagdo entre os dados
experimentais fornecidos por diversos pesquisadores e a equagdo 3.56. Os dados
geométricos e condigoes de ensaio de cada trabalho estdo detalhados na tabela 3.3 a
seguir.

Tabela 3.3: Dados geométricos de diversos autores utilizados para a comparacao dos dados

experimentais com a equagio 3.56.

SALHL REY ¢
Autor SUZUKI (1929) YAMADA (1962 oot B
R, (mm) 88,89 32,151 50,5
o 0,431; 0,618;
s, (mm) PR O 0.923;1,456;2.216 05¢1,0
06¢ 1, e 3,315
B (mm) 290 200,0 312,0
1 (rpm) 0- 2000 0 - 5000 0 - 10000
[E/R, |
Eq.3.56——
By.2.22--~---

2 Re=1000 0.0194

Re=2000 0,109

S
=
=
-
pPOeOm %X X +

- Re=5000

- Re=10000

Re=20000

Re=50000

1000 10000 100000

Fig. 3.24: Comparacio entre dados experimentais de YAMADA (1962) para diversas alturas de
canal (sy/Rp,) e obtidos pelas equagoes 2.22 e 3.56.
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Ta /R, =0,0392

Eq.3.56
4] [ ]
432 .

9l6 -

1000 10000
Re

Fig. 3.25: Comparacio entre dados experimentais de SALHI, REY e ROSANT (1992) e obtidos
pela equacio 3.56.

Re

Fig. 3.26: Comparacio entre dados experimentais de SUZUKI (1929) e obtidos pela equacio
3.56.

Como pode ser observado, os dados obtidos com a equacio desenvolvida por

SUZUKI (1929) com o fator 8 dado pela equacdo 3.51 apresenta bons resultados.
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Apenas uma pequena descontinuidade aparece quando Re=2000 ou Reg=4000
devido a mudanca nas equagoes para calculo do fator .
Uma vez tendo comprovado os bons resultados da equacdo 3.56, pode-se

analisd-la mais detalhadamente. Reorganizando os termos desta equagao, chega-se

facilmente ao seguinte formato:

0,3164

A’t = kankrot T 1/4 (3573)
Re
k,, =106 (3.57b)
2 3/8 2 3/8
1+0629) O +|1+0629( p 2%
UZ UZ
k,, = (3.57¢)

2

Ou seja, a equagio corresponde 2 equagio de Blasius corrigida por dois
fatores: um que leva em conta o fato do escoamento ser anular e outro que inclui o
efeito da rotacdo do eixo. No entanto, sabe-se que a equagio de Blasius deixa de
apresentar bons resultados para valores muito elevados de Re. Nesses casos, a lei
universal para o coeficiente de atrito — desenvolvida por Prandtl — apresenta
melhores resultados. Considerando-se que as equacdes de Blasius e Prandtl
apresentam resultados muito préximos na regido em que os valores de Re nio sao
extremamente elevados (Re<I0’), entéo os coeficientes de correcio da equacio 3.57

poderiam ser aplicados aos valores da lei universal, como se segue:

t

k,.k

an'“rot

1 =210g(Re A J-o,g (3.58)
A anKror

Esta equacglo, na regido de calibragdo (Re<5xI 0% ¢ Reg <3x10° , ver figura
3.24), apresenta praticamente os mesmos resultados que a anterior. Para valores
muito grandes de Re, o coeficiente k,, aproxima-se de 1, ou seja, o valor do
coeficiente de atrito deve ser igual ao do canal sem rotacdo, sem que haja influéncia
da rotacio, como pode ser comprovado na figura 3.24 para Re=5x10". Nesse caso, 0

valor correto dado pela lei universal garante melhores resultados que a equacao de
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Blasius. Além disso, a equagdo nessa forma sera til na defini¢do de uma equacio
geral para toda a regido turbulenta (lisa e rugosa), como sera visto a seguir.

O pr6ximo passo para que se possa ter uma avaliagdo do coeficiente de atrito
em todos os regimes de escoamento seria avaliar o escoamento turbulento rugoso.
Embora ndo se espere que o0 escoamento atinja essa regiao — principalmente quando o
fluido de trabalho é altamente viscoso como o petrfleo — é importante ter-se o
equacionamento completo.

Para se obter uma correlacdo para esse regime de escoamento supde-se que o
método desenvolvido por YAMADA (1962) seja aproximadamente valido para
nimeros de Reynolds elevados, o que ¢é razodvel admitir como pode ser visto na
figura 3.24. Dessa forma, neste trabalho ser4 assumido que a mesma abordagem pode
ser utilizada para calcular o coeficiente de atrito no escoamento turbulento rugoso.
Assim, como feito por YAMADA (1962), calcula-se uma velocidade efetiva a partir
da soma das velocidades médias dos escoamentos de Couette e Poiseuille. O
escoamento médio € calculado admitindo-se que a distribuicio de velocidade
obedece a lei de poténcia. Entretanto, como mostra SCHLICHTING (1968), no caso
do escoamento turbulento rugoso o expoente muda de 1/7 para 1/4 ou 1/5 e, além
disso, sabe-se que o coeficiente de atrito nessa regido nao depende da velocidade do

escoamento. Assim, a equagao do coeficiente de atrito para essa regido fica:

2 219°
A, = 106 1+(—5—) ok, (3.59)
: . 12) | U,
[2log[k—p) +174

Assim como no caso liso, esta equagdo pode ser escrita em termos de

coeficientes de correcio:

1
Z‘I,r = kankrot,r 2

s
ZIog(k—”) +1,74)

(3.60)
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Como mostrado no Apéndice B, a similaridade das equagbes 3.58 e 3.60 com
as equacoes para dutos de secdo circular permite que se escreva uma equacao geral
para os regimes turbulento liso e rugoso, bem como para a transicio entre eles. Isso,
€ claro, se for admitido que a transicdo turbulento liso/rugoso sempre ocorre da
mesma forma que na equacdo obtida por Colebrook e White. Assim, o coeficiente de

atrito para toda a regido turbulenta fica:

1174 08+og(kuk)
]02 Vakrorr Ak
+ (3.61)

(Re \/}v—;)l I Kok

1
1 174 k. \Vkakoors
= -2log
NN

3.4.3.2 Fendas excéntricas

Como foi visto anteriormente, no regime laminar ndo existe a influéncia da
rotagdo sobre o escoamento. Assim, para calcular a influéncia da excentricidade no
regime laminar serd utilizada a equagdo 2.34 uma vez que as fendas s3o muito
estreitas e essa relacdo fornece bons resultados nesse caso. Para o regime turbulento,
serd assumido que o aumento relativo da vazdo é o mesmo que existe quando nio hd
rotacdo do eixo. Tal hipdtese foi adotada em vista dos resultados de TAO e
DONOVAN (1955) cujos dados mostram que o aumento é praticamente 0 mesmo
considerando-se os erros experimentais.

Para escolher as equagdes a serem utilizadas no regime turbulento,
inicialmente comparou-se as equacgdes desenvolvidas por TAO ¢ DONOVAN
(1955), WINCEK (1992), GUNN e DARLING (1963) e IDELCHIK (1994) —
equagoes 2.31, 2.35, 2.36 e 2.37, respectivamente — como mostra a figura 3.27. De
todas essas relagOes, apenas a sugerida por GUNN e DARLING (1963) foi obtida a
partir de dados experimentais. Observando-se a figura, pode-se perceber que a
influéncia do nimero de Reynolds € muito pequena e, portanto, considerar o
aumento do coeficiente de atrito como sendo fungdo exclusiva da excentricidade nao
implica erros significativos. Assim, o uso da corre¢@o na forma sugerida por GUNN
e DARLING (1963), que inclui a influéncia de Re e € muito mais complexa, pode ser

evitada sem que haja muito desvio. Além disso, pode-se perceber que todas as outras

equagdes mostram valores bastante proximos, principalmente para £<0,8. Sendo
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A

0.700 |- TAD ¢ DONOVAN (1935) ——&--

WINCEK (1992) - -

GUNN & DARLING (1963) - Re=3000 — R T

GUNN e DARLING (1963) - Re=100000 -~ -@- -- RN |
IDELCHIK (1994) —¥%— B

0.650

0.600 -

0.550 -

0‘ Sw 1 1 1 1
0.000 0.200 0.400 0.600 0.300 1.000

£

Fig. 3.27: Comparacio entre as equagées para escoamento anular turbulento excéntrico
sugeridas por diversos autores.
assim, a equagdo de TAO e DONOVAN (1955) parece ser mais adequada por dois
motivos: apresenta valores muito préximos dos obtidos por GUNN e DARLING
(1963) e permite que a correcdo seja feita tanto para o escoamento turbulento liso
COmMO para 0 rugoso.
Portanto, as equacdes para a correcao do coeficiente de atrito para os regimes

turbulento liso e rugoso quando existe excentricidade ficam:

3 —(2-n)

ko lee |1 [(1+5cosg )2 dg (3.622)
T [4]

£ A,t

~ {0,25 (turbulento liso ) (3.62b)

0 (turbulento rugoso)

Que, para serem utilizadas de forma mais simples, podem ser representadas

por polindmios, como se segue:

k, =0,237¢° -0,6314¢° +0,0132¢ +0,9998 (turbulentoliso)  (3.63a)

k., =-0,25 77¢” -0,0561¢ +1,0039 (turbulento rugoso) (3.63b)
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E, de forma andloga ao que foi feito no item anterior, pode-se combinar as

relagdes para escoamento turbulento liso e rugoso ao estilo da equacdo de Colebrook

e White:

1

— 2

k_s]‘/k‘"'k’ k 10

1( 174 08+log(kuk .k, )] 1

1 1,74 \/k“"kmllksl ) Jknnkrmk;

\/A'_t ) \/kankrot,rks,r _Zlog (SP
i

A figura 3.28 a seguir mostra uma comparagio entre os valores obtidos com

(3.64)

ot,r Ve,r
+

(Re «/A_:) 17 \Jk ok, ok,

esta equacao e dados experimentais encontrados na literatura. Como pode ser visto,
apesar da concordancia nao ser tdo boa quando a excentricidade é muito grande, a
equacdo segue a mesma tendéncia dos dados experimentais. A vantagem desta

equacdo sobre as utilizadas por WINCEK (1992), EGASHIRA et al. (1996) e FENG

®
Re=20000

1000 10000 100000 1000 10000 100000
Reg Reg

(@) (b)

1000 10000 100000
Reg

©
Fig. 3.28: Comparacio dos valores da equagiio 3.64 com dados experimentais de YAMADA,
NAKABAYASHI e MAEDA (1969): a) £=0,25, b) £=0,50 e c) £=0,75.
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et al. (2001) € clara pois, além de levar em consideracao todos os possiveis regimes
de escoamento, leva em consideragio a influéncia da rotagdo. Os valores de
coeficiente de atrito obtidos pelas correlagdes dos outros autores sao 0S mesmos

calculados pela equagio 3.64 quando se considera rotagio nula.

3.4.3.3 Calculo da vazao

Uma vez tendo sido desenvolvida a equagio para o coeficiente de atrito na
fenda periférica, pode-se escrever a equagio para a vazao através dela. A vazao total

sera dada por:

Ve=Vpap+Vprw=(U, +Uysena )Ap (3.65)

Onde

Ay =splp, Ip =2V [ p? +(Dx} (3.66)
T

s@o a area e o comprimento da passagem anular e y € dado pela equagio 3.46.

A velocidade do fluido devido a diferenca de pressio ¢ dada por:

U, = ) e (3.67)

(A-B-cosa +1’5] P

2sp

Onde A € calculado como visto nos itens anteriores e « € o dngulo de hélice.

A componente devida a rotagio é dada aproximadamente por:

2
Rlw R R 1
Ug=7—ie—|ln| == |- | 1+ == | -2 3.68
" (R,-R) [R,.J R*-R?| 2 (.65)

3.5 Poténcia

A poténcia total necessdria para a bomba pode ser dada pela soma de duas
parcelas: poténcia tedrica necessiria para transportar o fluido mais a poténcia —
denominada aqui poténcia de atrito - que € transformada em energia interna do fluido

de trabalho devido ao atrito. Neste trabalho, considera-se a poténcia de atrito apenas
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na regiao da fenda periférica por se considerar que as perdas nessa regiado sao muito
maiores devido ao maior gradiente de velocidade nessa regiao.

Para o regime laminar, as componentes da velocidade sdo independentes
umas das outras e a poténcia de atrito para escoamentos concéntricos ou excéntricos
serd calculada com a equagao 2.40. Isso € possivel uma vez que as fendas periféricas
da bomba sdo muito estreitas. Assim, utilizando-se a definicdo de coeficiente de

torque apresentada (equacdo 2.42), tem-se:

4 2(1+2£2)+3sp/Ri
Rey | (1-£2)(2+€%)

Chis = (3.69)

Para os casos laminar com vértices e turbulento, existe a influéncia do
escoamento axial sobre o coeficiente de torque. Como foi visto na revisdo
bibliografica, apenas foram encontradas correlagGes para o célculo do coeficiente de
torque para situagGes em que ndo existia o escoamento axial. Para o caso
concéntrico, uma alternativa para contornar essa limitacdo foi utilizar a mesma
metodologia de SUZUKI (1929), porém, tendo como objetivo principal calcular as
perdas na direcdo tangencial ao invés das perdas axiais focadas no trabalho dele.
Como mostra o Apéndice C, as perdas tangenciais, representadas pelo coeficiente de

torque, podem ser calculadas pela seguinte equacao:

2 3 5 H
0,045 Re Re 2
C, =——r0=—111592 z_ | +1| +B|1592 z + 3.70
M R o (21@) A1 (ZReOJ p (3.70)

O fator B é o mesmo utilizado no calculo do coeficiente de atrito e € dado
pela equacdo 3.51. A figura 3.29 a seguir mostra uma comparagio entre os valores
obtidos por esta equacdo, os dados analiticos e experimentais de STUART apud
SCHLICHTING (1968) e os obtidos com as equagdes 3.69 e 2.44 para os regimes
laminar e turbulento. Como pode ser visto, existe uma boa concordincia com os
valores experimentais. Em relagio a equagio para escoamento turbulento existe uma
pequena diferenca na inclinagio das curvas, porém, o desvio passa a ser significativo
apenas para nimeros de Reynolds muito elevados.

Analisando-se a equagdo 3.70, pode-se perceber que ela é semelhante a

equagao 3.56 para o coeficiente de atrito, o que € esperado uma vez que as equagoes
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Eq. 3.69 (laminar)
\ i Eq. 2.41 (Stuart)

St ; Eq. 2.44 (urbulento)
A ~ Eq. 3.70 (turbulento)

Experimental - Re=0 (Stuart)

10.00 [F55mins -

100 10000

100000

Fig. 3.29: Comparacio dos valores da equacio 3.70 com dados experimentais de STUART apud

SCHLICHTING (1968) — s,/R; = 0,028.

foram obtidas a partir de procedimentos andlogos. Assim, € possivel utilizar a mesma

metodologia adotada no item 3.4.3 para se obter uma equagio geral para o

coeficiente de torque, a qual seria vélida para todos os regimes de operagio.

Concentrando-se inicialmente no caso concéntrico, pode-se reescrever a

equacao 3.70 utilizando-se, como feito anteriormente, os coeficientes de corregao:

0,3164
CM,I = kBkrotks 025
Re,
k9=1/7
re. ¥ T rRe. VI
e e 2
k_=111592—%| +1| +B|1592| —&| +
rot o (2 eg) p|1s (ZRee) p

Para o escoamento rugoso, o coeficiente de torque serd dado por:

(3.71)

(3.72)

(3.73)
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0,5
5 ,
Cuir = 0dd3 [1 (2 ( U, ] (3.74)
s OR;
(ZIOg [—pJ + 1,74]
2 LY
Ou
1
CM,r = kBkrot,rks 2 (375)
s
2log| —2- |+ 174
, 2705
ko (1 + (1—2] ( U, ) (3.76)
’ 5 @R,

~

A correcio do coeficiente de torque devido & excentricidade no caso
turbulento liso pode ser obtida através dos dados experimentais de NAKABAYASHI
et al. (1972) listados na tabela 2.5. Utilizando-se esses dados, buscou-se ajustar uma
curva que fosse semelhante ao fator de corregéo, que pode ser visto na equagéao 3.69,
obtido analiticamente por DIPRIMA e STUART (1972) para o regime laminar. O

resultado desse ajuste é dado pela equagio 3.77 a seguir.

CCyy 214287
Cyw (1-£% )2+

(3.77)

£

Assim como para o regime laminar, essa equagdo resulta em um aumento
abrupto do torque quando a excentricidade aproxima-se de 1. Porém, nenhum dado
para excentricidades maiores que 0,75 foi encontrado para comparacgido. Para o
regime turbulento rugoso serd admitido que a mesma corregio é valida, embora nao
seja possivel a verificagdo com dados experimentais.

Quando se trata do escoamento laminar com vortices, nenhuma forma de se
corrigir o coeficiente de torque foi encontrada. As tnicas observagdes que puderam
ser feitas sdo de que a excentricidade provoca um atraso na formacio dos vértices de
Taylor € que o surgimento dos vértices ocorre a um valor aproximadamente
constante de coeficiente de torque. Além disso, pode-se perceber que a influéncia dos

vortices de Taylor tende a diminuir conforme se aumenta a excentricidade. Na figura
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Fonte [
laminar

Nakabayashi et al. 0
0,25
0,50
0,75

> 0O % X

Cpx10e3

10.00

Fig. 3.30: Dados experimentais de NAKABAYASHI et al (1972) evidenciando a transicio dos
vértices de Taylor em um determinado coeficiente de torque (s,/R,, = 0,0286).
3.30 é possivel observar este comportamento notando-se que o desvio da reta laminar
ocorre aproximadamente a um valor constante de coeficiente de torque.
Utilizando-se o fato de o surgimento dos vdrtices ocorrer a um determinado

coeficiente de torque, pode-se calcular aproximadamente o atraso na formagéo dos

vortices, como se segue:

2(1+26%)+3sp/R,
Re,, Ta,, (1-¢"f(2+¢°) (3.78)
Re, Ta, 1+1,5sp/R,

Ja a influéncia dos vortices sobre o coeficiente de torque serd admitida a
mesma (k; = I), embora isso implique erros maiores quando a excentricidade ¢é
elevada. Nesses casos, como visto anteriormente, a influéncia dos voértices tende a

diminuir. A figura 3.31 a seguir mostra uma comparagdo dos resultados obtidos com

as hip6teses acima.
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®)

Fonte - i
Egs. 3.69 ¢ 3.70
Nakabayashi et al. + |

10.00

Fonte
Eqgs. 3.69¢3.70
Nakabayashi et al. +

10.00

Rey

Fig. 3.31: Comparacio da equagio 3.69 e 3.70 com dados experimentais de NAKABAYASHI et

al (1972) (s,/Rn = 0,0286): a) £=0; b) £=0,25; c) £=0,50 e d) £=0,75.

Observando-se essa figura, nota-se que a concorddncia entre os valores

calculados e experimentais ¢ muito boa quando a excentricidade € zero. Nos casos

em que existe excentricidade, porém, existe um erro na regido em que surgem oS

vortices de Taylor. Isso ocorre porque, como visto anteriormente, admitiu-se que a

influéncia dos vértices ¢ a mesma em qualquer excentricidade. Como pode ser visto

nos dados experimentais, no entanto, a transigdo que ocorre ao se atingir o niimero de

Taylor critico passa a ser cada vez mais suave conforme se aumenta a excentricidade.

Uma possivel explicagdo para esse comportamento € que com a existéncia da

excentricidade a espessura da fenda ndo € mais constante em toda sua volta. Com

isso, a velocidade tangencial é diferente em diferentes pontos da circunferéncia da



107

calculado através das equagOes de estado de Peng ¢ Robinson e as propriedades de
transporte, através ou das equagdes de Peng e Robinson ou do método de estados
correspondentes (EXCT — “extended corresponding states™).

As rotinas do programa ndo sdo recomendadas quando a fragdo de agua €
muito elevada. No entanto, para poder utilizar essas mesmas rotinas para simulagoes
com agua ou misturas dgua-ar, foram escritas rotinas de corre¢ao para permitir que o
modelo simule esses tipos de fluido. Os dados conseguidos com essas rotinas foram
comparados com o0s obtidos com os programas EES (2003) (“Engineering Equation
Solver”) — para 4gua e ar seco — e IX-DIAGRAM (1996) — para ar seco e ar iimido
saturado. Os dados para comparagdo foram calculados usando-se equacdes de estado
que assumem comportamento real para os fluidos. O Anexo A mostra a comparacao
das propriedades termodindmicas e de transporte para a dgua, ar seco e ar mido

saturado.

3.7 Infiltrac¢do de gas e escoamento bifasico

Conforme visto na Revisdo Bibliografica, a hipétese de fendas totalmente
preenchidas com liquido ndo ¢ suficiente para descrever sempre o comportamento da
bomba. Quando a FVG é muito elevada, os modelos de cilculo que consideram
somente liquido apresentam grandes erros. Para calcular a quantidade de gas que
infiltra nas fendas, sera utilizada a observagio feita por KORNER (1998) segundo a
qual nota-se uma modificagdio na evolugdo do perfil de pressdo e da eficiéncia
volumétrica a partir de 80% de FVG. Conforme sugestdo do autor, as propriedades
do fluido que escoa através das fendas devem ser corrigidas levando-se em conta a
infiltragio de gas. No entanto, KORNER (1998) admitiu que, quando o valor critico
de 80% de gés era atingido na sucgio, devia-se corrigir as propriedades de todas as
fendas da bomba. Aparentemente isto ndo estd correto porque € conhecido que as
cimaras préximas a descarga apresentam uma maior quantidade de liquido e,
portanto, teriam condigdes de manter o fluxo de liquido. Além disso, KORNER
(1998) calculou as propriedades na fenda utilizando a composicdo volumétrica de
cada cdmara, 0 que causaria uma mudanga abrupta na viscosidade do fluido nas
fendas das cdmaras quando o valor de 80% de FVG fosse atingido na cimara. Neste

trabalho, serd admitido que apenas as camaras cujos conteidos de gis que
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ultrapassem 80% de FVG passam a ter infiltracao de gés. Além disso, admite-se que
apenas a parcela gis que exceder os 80% escoard misturada com o liquido. Assim, a
composi¢do volumétrica do fluido que escoa através da fenda periférica saindo de
uma determinada cdmara pode ser calculada a partir da FVG desta cimara através da

seguinte relacdo:

FVG, -0,8

FVG, = , FVG, =08 (3.81)

bi

O calculo do coeficiente de atrito do escoamento bifiasico sera feito
utilizando-se 0 mesmo método de BEATTIE ¢ WHALLEY (1982), que consiste em

calcular a densidade e a viscosidade da corrente bifdsica através das seguintes

relagoes:
X, 1-x,\
per = |~ +—F (3.82)
pg pl
ppp = (I~ FVGp X1 + 2,5FVGp )y + FVGpp, (3.83)

e utilizd-las normalmente no célculo do coeficiente de atrito e do coeficiente de
transferéncia de calor. A varidvel Xp, neste caso, representa o titulo da mistura na

fenda periférica.
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Capitulo 4
IMPLEMENTACAO NUMERICA

4.1 Introducdo

Neste capitulo serdo descritas as principais rotinas e métodos utilizados na
implementacio numérica do modelo proposto no capitulo 3, incluindo uma descri¢ao
do seu funcionamento juntamente com fluxogramas simplificados do cddigo
implementado. O programa para simulagio de bombas de duplo parafuso foi
implementado utilizando-se a linguagem de programagio C**. Para tanto, utilizou-se
o compilador g** versdo 2.95.3° e a ferramenta de depuracdo de programa gdb
versio 5.1°. Toda a programacio e posteriormente as simulagdes foram feitas em

ambiente Linux versio 2.4.18-2¢l.

4.2 Descricao geral

A simulacdo do comportamento termo-hidriulico de bombas de duplo
parafuso € feita dividindo-se 0 movimento de rotacdo dos parafusos em pequenos
passos. No programa, dividiu-se cada rotacdo do parafuso em 50 passos. Dessa
forma, o tempo e o angulo decorridos entre dois passos e que sdo utilizados no
célculo dos balangos e na contagem dos ciclos sdo dados pela equagdes 4.1 e 4.2:

B 60 B 12
50-n-k}r n-kf

At 4.1

* GNU C** Compiler
* GNU Debugger
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21
A =" 4.2
0 4.2)

Onde n € a velocidade de rotacdo do parafuso em rpm.

Todos os balancos sdo feitos para um tnico parafuso admitindo-se que o
fluido que chega a succdo distribui-se igualmente para todos os parafusos.
Posteriormente, o resultado final € multiplicado pelo nimero de parafusos da bomba.

Numericamente, cada instante (ou cada passo da rotacio) é representado por
uma série de volumes e correntes que armazenam as informacOes sobre a
composicao, as propriedades termodindmicas e de transporte e a quantidade de
matéria (no caso de volumes) ou a vazio (no caso de correntes) das cAmaras e das
correntes que refluem através das fendas. A forma como a conexao entre os diversos
volumes por meio das correntes € feita depende do nimero de roscas do parafuso,
como mostra a figura 4.1. Deve-se observar que as fendas radial e de flanco ndo
conectam duas cimaras consecutivas quando o parafuso possui rosca dupla.

As condig¢des de contorno utilizadas sao as condigdes do fluido que chega a

sucgao (pressio, temperatura e composi¢io) e a pressao na descarga da bomba. Para

1 filete

. <1 3 —<— 4 —<—
(rosca simples)

Sucgao

[

A

]

.

[\
Descarga

2 filetes
(rosca dupla)

Sucgio
1
[\®]
w
Y
Descarga

I NS NS G i —

Refluxo periférico ——

Refluxos radial e de flanco +——

Fig. 4.1: Representacio simplificada das conexdes entre as diversas cimaras da bomba através

das fendas periférica, radial e de flanco para parafusos de rosca simples e dupla.
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o célculo da transferéncia de calor na carcaca da bomba, também € necesséario saber
as condi¢des do meio ambiente (tipo de ambiente, pressdo e temperatura). Outros

dados necessérios aos célculos s3o a geometria da carcaga e dos parafusos da bomba.

A tabela 4.1 a seguir mostra os dados de entrada necessarios para a simulagao.

Tabela 4.1: Dados de entrada utilizados no programa.

Dados

Condigoes de | Fluido na Parafuso Carcaca Meio Ambiente
Operacao succio
* Rotagio * Numero de |* Raio externo |[* Raio externo |* Ambiente (ar
* Temperatural componentes|* Raio interno |* Raio interno ou 4gua)
de succio * Nome dos | Disténcia entre|* Excentricidade® Temperatura
* Pressdo de | componentes| parafusos * Rugosidade |* Pressdo
Sucgao * Composi¢ao * Passo * Massa
* AP * Nimero de especifica
* FVG na filetes * Condutividade
suc¢ao * Largura do térmica

filete e Calor

* Nimero de especifico

camaras

* Rugosidade

* Excentricidade

* Densidade

* Condutividade

térmica

e Calor

especifico

Para as condic6es iniciais da primeira iteracido, o modelo admite um petfil de
pressao parabdlico qualquer e que toda a bomba encontra-se na mesma temperatura
que a do fluido na succ¢do. O ponto inicial de referéncia para os cilculos é o instante
em que uma cimara acaba de ser formada na succdo, como ilustra a figura 4.2. Este
ponto € utilizado para definir quando um ciclo comeca e termina.

Partindo-se destas condigdes, o modelo inicialmente atualiza as condigdes do
fluido que entra nas fendas para que esteja compativel com as condigdes do fluido
nas cimaras. O cilculo da composic@o que entra nas fendas ¢ feita considerando-se a
fracdo de gés calculada pela equacdo 3.81. Apds a atualizagdo das condicoes,
utilizando-se as diferencas de pressao entre as cimaras e as equagdes para calculo de

refluxo, determina-se a vazdo e as condi¢des do fluido na saida de cada fenda.
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Fig. 4.2: Ponto de referéncia para a contagem dos ciclos.

P T P, T

k+ly & k+l

i i i
Phl,T k+1 Pk+1

P T! P, X

Fig. 4.3: Condigbes do fluido que sai de uma determinada cimara.

Admite- se que o refluxo entra nas fendas com a mesma pressao e temperatura das
camaras e sai delas na pressdo da cimara em que o refluxo chega, como mostra a
figura 4.3.

Uma vez conhecidas as condigoes do fluido em cada cimara e as condigoes €
vazdes que entram e saem de cada uma delas, utiliza-se as equagoes de balanco e de
transferéncia de calor (equagdes 3.9 a 3.11, 3.17 e 3.22) para calcular as condi¢bes
que cada cAmara terd no passo seguinte. Com essas novas condi¢des, procede-se da
mesma forma para se calcular sucessivamente 0s passos seguintes, como mostra o

fluxograma da figura 4.4.
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Leitura dos dados _7
de entrada
- Criagao dos objetos
volume e corrente
- Conexio de acordo com

o niimero de filetes (ver
figura 4.1)
v

‘Célculo das condig()tiini%is_J

convergiu=falso
passo=0

_| Atualiza correntes que

saem de cada cimara

‘Calcula transferéncia de calor‘

Calcula as condigdes do
proximo passo
(Balancos de energia e massa)

passo=passo+1

Ultima cémara atingiu
a descarga?

nao Ciclo completo?

(passo==50/k?)

‘ Calcula as condigdes na sucgio ‘
¥

n° de cimaras=n° de cimaras+1 ]

Avango de uma posicido
(conteido, , ,=conteido,)

convergin==verdadeiro?

¥ sim

calcula condigées de
descarga

b

n° de cimaras=n® de
camaras-1

/ Salvamento de dados /

Fig. 4.4: Fluxograma simplificade do programa principal.
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Quando a seqiiéncia de passos completa um ciclo’, todas as cAmaras devem
avancar uma posi¢do. Numericamente isto € feito copiando-se todo o contetdo de
cada cdmara para a camara na posi¢cdo imediatamente posterior. O conteido da
cimara de succao € copiado para a cimara 1 e o conteiido da tltima cdmara, apds ter
sua pressao aumentada para a pressdo de descarga é copiado para a cdmara de
descarga. O aumento de pressao representaria 0 aumento abrupto de pressdo que
ocorre quando a dltima camara abre-se para a descarga. Esta nova condi¢ao € entao
utilizada como condic@o inicial para a préxima iteragcao. Isso € feito até que a
diferenca entre as condigdes iniciais de duas iteracOes consecutivas seja menor que
os critérios de convergéncia mostrados na tabela 4.2, os quais foram obtidos a partir

de diversos testes de convergéncia.

Tabela 4.2: Critérios de convergéncia utilizados no programa.

Grandeza Critério de convergéncia
Temperatura AT/T< 1x10™
Pressao AP/P< 1x10™
Velocidade AU/U< 1x10°®
Volume AV/V< 1x10°
Composigao Az/z< 1x10™
Coeficiente de atrito Az/z< 1x107

Todos os modelos anteriormente propostos consideram que as bombas
trabalham com um niimero inteiro de cdmaras. O mais comum, no entanto, € que esse
tipo de bomba apresente um nimero fracionado delas. Isso significa que existe uma
defasagem entre a formacgao de uma cimara na sucgao e a abertura da dltima camara
para a descarga, como mostra a figura 4.2. A conseqiiéncia disso € que a bomba
opera uma parte do ciclo com um nimero de cimaras e a outra parte, com outro.
Uma bomba com 2,3 camaras, por exemplo, opera 30% do tempo com trés camaras
efetivas e o restante com duas. Simulacdes preliminares realizadas mostraram que, ao
se ignorar essa caracteristica, erros significativos podem ocorrer principalmente nos
casos em que os parafusos sdo curtos. Portanto, 0 modelo proposto neste trabalho

leva em conta a parcela fracionada, postergando a abertura da iltima cidmara pelo

5 Um ciclo significa meia volta em parafusos de rosca dupla e uma volta em parafusos de

rosca simples. Em outras palavras, um ciclo é completado a cada 2#/k; rad.
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tempo adequado. Como a criacdo de uma nova cadmara no inicio do ciclo nao ocorre
necessariamente junto com a abertura de uma cimara para a descarga, o modelo pode
simular a varia¢ido do niimero de estagios efetivos como ocorre na bomba real.

Apesar de as condigoes do fluido que chega a regido de sucgdo da bomba
serem fixas — definidas pelas condi¢des de contorno na sucgio — existe uma mistura
com o fluido que reflui através das fendas. Se essa vazdo € muito pequena, a
influéncia do refluxo sobre as condig¢des na suc¢ao pode ser desprezada. Isso, no
entanto, ndo ocorre para vazdes de refluxo maiores. Dessa forma, as condi¢oes do
fluido na sucgido devem ser corrigidas levando-se em conta que hd uma mistura do
fluido que chega na suc¢do com o fluido que reflui através das fendas. No programa
de simulagio, isso € feito considerando-se que todo fluido que reflui € acumulado na
camara de sucgio sem que haja mistura com o fluido da suc¢do. Apenas ao se iniciar
o préximo ciclo calcula-se a mistura deste fluido acumulado com o fluido que vem
da sucgio. E o resultado dessa mistura que segue para a primeira cimara, dando
inicio aos calculos. A mistura € calculada ajustando-se o volume de fluido da sucgao
necessario para que, apds a mistura com o refluxo, a totalidade do volume da ciAmara
de succio esteja ocupada. Caso o refluxo acumulado na cdmara de sucgdo tenha um
volume maior ou igual ao volume de uma cimara, entdo se atinge uma condigéo de
perda de escorva. Ou seja, os parafusos ndo serdo mais capazes de transportar o
fluido que vém da succio pois todo o volume da cidmara de sucgdo estard ocupado
por fluido de refluxo.

Ap6s esta descricdo geral do funcionamento do programa, aborda-se as

principais rotinas necessérias para a sua implementagao efetiva.

4.3 Refluxo

O cilculo da velocidade € feito utilizando-se sempre a substituicdo direta dos
valores antigos pelos valores calculados até que se atinja a convergéncia.Todos os
célculos de refluxo utilizam a média das propriedades do fluido na entrada e na saida
de cada fenda e, em todos os casos, compara-se a velocidade calculada com a

velocidade do som estimada pela seguinte equacéo:

c=_|— 4.3)
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Caso se verifique que ha blocagem, corrige-se a velocidade calculada para a
velocidade do som. Considera-se que a pressao e temperatura do fluido que entra nas
fendas sao as mesmas da cdmara. J4 a composicdo depende se ha ou nao infiltracio
de gas seguindo o critério dado pela equacio 3.81. Caso nao haja infiltragio, admite-
se que a composi¢cdo € a mesma do liquido. Se houver infiltragao, utiliza-se a
composi¢ao do gés e do liquido e a fracdo calculada pela equacao 3.81 para calcular

a composicao na entrada da fenda.

4.3.1 Fenda Radial

O fluxograma da figura 4.5 mostra a seqiiéncia de célculo para obter a vazio
na fenda radial. Inicialmente, determina-se as condigdes do fluido na saida da fenda
copiando-se a corrente que entra na fenda e reduzindo-se sua pressio para a pressao
da camara em que é descarregada. Como a altura da fenda € varidvel, é necessario
avaliar uma integral como mostram as equagdes 3.24 e 3.25. Isto € feito dividindo-se
o comprimento da fenda em pequenos trechos. Considerando-se que a vazdo méssica
€ constante, pode-se calcular a velocidade do fluido, o nimero de Reynolds e o
coeficiente de atrito em cada trecho para avaliar a integral. Com a integral conhecida,
calcula-se a nova vazdo através das equacdes 3.40 e 3.41 e o valor obtido € utilizado
em uma nova iteragdo até que a diferenga entre as vazdes seja menor que o critério
de convergéncia. Apds calcular a componente da vazao provocada pela diferenga de

pressao, soma-se a ela a componente devida a rotagdo (equagéo 3.44).

4.3.2 Fenda de Flanco

O célculo da vazdo na fenda de flanco € muito parecido com o visto no item
anterior como mostra o fluxograma na figura 4.6. A tnica diferenca reside no fato de
que a altura da fenda é constante, nao sendo necessario avaliar uma integral. A Gnica

iteracdo necessdria acontece devido a equacdo 3.49 nao ser explicita.
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Fig. 4.5: Fluxegrama do cilculo de refluxo na fenda radial.
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Up=c
Corrige Refluxo
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Fig. 4.6: Fluxograma do calculo do refluxo na fenda de flanco.

4.3.3 Fenda Periférica

O procedimento para avaliar a vazdo na fenda periférica é semelhante aos
anteriores. No entanto, como se pode perceber no fluxograma da figura 4.7, o fluido
que passa pela fenda periférica recebe a poté€ncia de atrito calculada pela equacio
3.79. Assim as propriedades médias, que influem no célculo da velocidade, precisam

ser reavaliadas a cada iterac@o até que haja convergéncia.
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Fig. 4.7: Fluxograma do cilculo do refluxo na fenda periférica.
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4.4 Balancos de energia e massa

Os balangos de energia e massa em uma cidmara k£ permitem calcular, a partir
das condigdes no instante i, a quantidade de matéria e energia da mesma cimara no
passo seguinte. Considerando-se o intervalo de tempo dado pela equagdo 4.1 — €
utilizando-se as equagdes 3.9 a 3.11 — calcula-se a energia interna, a massa € a
composic¢ido no instante i+I. Como o volume das camaras da bomba € constante,
pode-se calcular a nova massa especifica do fluido. O valor da nova pressdo dentro
da cimara k é encontrado utilizando-se o método de Newton-Rapson ou, caso haja
problemas de convergéncia, o da dicotomia. O diagrama de blocos da figura 4.8
mostra simplificadamente a seqii€ncia de calculo utilizada.

Quando a fragdo de gids em uma determinada cimara € muito pequena
encontrou-se alguns problemas de convergéncia para calcular a nova pressao. Dessa

forma, admite-se que o comportamento do fluido é incompressivel sempre que a

fracdo volumétrica de gas é menor do que 5%.

4.5 Transferéncia de calor

Para calcular a transferéncia de calor nos parafusos e carcaga, resolve-se
numericamente as equagdes 3.17 e 3.22 utilizando-se o método dos volumes finitos.
Ou seja, as duas equagdes diferenciais parciais sao integradas considerando-se um
volume de controle infinitesimal e um passo de tempo. A integracdo da equacao
3.22, por exemplo, considerando-se o volume mostrado na figura 4.9, fornece a

seguinte equagao:

Ar A 1+l ot T T oT
PcCc AT Tc Tc =| JarBO aTC _JﬂAQ 9 ¢ - JaAl 9 < —JBAB <
k J At or, a6 or, a0
‘ ¥ (4.4)
T T aT,
+ JyArSa—TC—J',BAI‘8 e ) _ JyAr, A - Jpar, —=
30 ar, ). 30 or,

Onde as temperaturas nas faces e as derivadas parciais sao aproximadas por:

Lty
" 2
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Fig. 4.8: Fluxograma do cilculo dos balancos de energia e massa.
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of,| T,-T, oT,| T,-T,  oT,| Ty,-T.  oI.| T, -Tg @5)

or,| A, oo A, 90|, a0 T a0, a0
ar, | 44r, Al 44r, '
30|, 440 © 96|, 44r, '

Substituindo-se essas equagdes na equacido 3.22, obtém-se a seguinte forma

algébrica:

AT = AT + ATy + ATy + ATy +

(4.9)
AsTS +AneTNE + AanNW + AseTSE + ASWTSW
N
e
) B \
T+ | eE
— | R
W ICS i
We o LA
f""ﬂ_f_ -
]
|
)
S
Fig. 4.9. Orientacao do volume de controle.
Onde os coeficientes A;; sao dados por:
k k k k
A =k, + ”eAJrr v, , 22"A+9 20 . A =k, (4.10)
A = 4kje + kopn — Koy A = 4k11y = Karn + Kog 4.11)
¢ 4Ar, o 4Ar,

£ £
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A = Yhoon + Kize =K1z A = HKa2e —Kize + Kigw (4.12)
" 4A0 S 440
ke Ko 4 ke Ko (4.13)
"4A0 44r, T ™ 440 4Ar,
- _ k12e _ k21s A = k12w + k21s (414)
440 44r, T " 440 44r,

J4 os coeficientes k;; sdo dados por:

p o Pete Ar, A0
¢ k

. = A . - - .
; ky =Jad® ; k;, =-JBAD ; @15)

kyy =—JPAr, ; kyy =JyAr,

As condigbes de contorno para a carcaga sdo a temperatura do fluido de
trabalho na parte interna e a temperatura ambiente na parte externa. Além disso,
admite-se simetria nos eixos x € y como visto no capitulo 3.3.2.

Considerando-se os parafusos da bomba, de forma semelhante ao que foi feito

acima, pode-se integrar a equacdo 3.17 e obter a seguinte forma algébrica:

AT = AT + ATy + ATy + ATy +

(4.16)
ASTS +AneTNE +AanNW +AseTSE +AszSW
Onde os coeficientes da equagio sio dados por:
p.c. Ar.AB
k, = s Kk =JaAl ; k, =-JBAO ;
c k J 11 JaAb 12 Jﬁ 6 (417)

Neste caso, as condicdes de contorno sdo as temperaturas do fluido de
trabalho nas cAmaras da bomba. O célculo € feito admitindo-se simetria axial e,
também, paredes adiabaticas nas secOes transversais na sucgao e descarga.

Os sistemas lineares obtidos das relacoes 4.9 e 4.16 sio resolvidos utilizando-
se 0 método de Gauss-Seidel. Considera-se que a transferéncia de calor ocorre em
regime permanente (k,=0), embora isso seja uma simplificagdo. Deve-se observar

que as condigdes de contorno sdo na verdade periddicas no lado interno da carcaca e
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na superficie dos parafusos. No entanto, a amplitude da oscilacdo dos valores em

uma determinada cdmara nao € muito grande e ndo deve implicar grandes erros.



Capitulo 5
SIMULACOES E RESULTADOS

5.1 Introducao

O modelo de comportamento termo-hidraulico implementado no capitulo 4
foi utilizado para simular o funcionamento da bomba em diversas condigbes de
operacdo e comparar os resultados obtidos com dados experimentais de diversos
autores. Inicialmente foi feita uma calibragio do modelo. Dois pardmetros
precisavam ser escolhidos para consolidar o modelo: o coeficiente de perdas
localizadas (na entrada e saida das fendas periféricas e de flanco) e a FVG limite (na
equacdo 3.81) a partir do qual haveria infiltragdo de gas nas fendas. Apds o ajuste
desses valores, apresentado no item 5.3, partiu-se para a comparagdo com dados
experimentais.

Os dados experimentais utilizados nas comparacdes provéem de quatro fontes
diferentes: HATTON (1993), EGASHIRA et al. (1996), KONNER (1998) e ensaios
feitos pela PETROBRAS (2003) com o protétipo SBMS-500. Desses dados, apenas
os de HATTON (1993) foram realizados com misturas gas-6leo. Todos os outros
foram feitos com 4gua ou misturas dgua-ar. A tabela 5.1 a seguir apresenta os fluidos

de trabalho utilizados pelos diversos autores.

Tabela 5.1: Fluidos de trabalhos utilizados nos experimentos dos diversos autores.

Autor Fluido de trabalho
HATTON (1993) Gis-6leo
EGASHIRA et al. (1996) Agua, dgua-ar
KONNER (1998) Agua, dgua-ar

PETROBRAS (2003) Agua
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Alguns dados dos experimentos e da geometria das bombas ensaiadas sdo
apresentados no item 5.2 a seguir. Os dados experimentais detalhados, com todas as
condi¢bes de operagdo utilizadas, medicoes realizadas e desenhos das bombas

utilizadas, podem ser encontrados no anexo B.

5.2 Dados experimentais

5.2.1 HATTON (1993)

HATTON (1993) realizou diversos ensaios com a bomba LAHK 200-54, de
parafusos duplos e gémeos, do fabricante Leistritz. Esta bomba possui as

caracteristicas geométricas descritas na tabela 5.2.

Tabela 5.2: Parimetros geométricos da bomba multifisica estudada por HATTON (1993).

Parametro Valor
Diametro externo (10~ m) 200,00
Diémetro interno (10~ m) 140,00
Passo (10~ m) 54,00
Filetes 2
Rugosidade (10”° m) 4,00
Altura das fendas (10 m):

- periférica 0,200

- flanco 0,150

- radial 0,150
Nimero de cAmaras 7

O gés utilizado nos ensaios € composto por uma mistura de 90% de metano e
10% de etano (em base molar). A composi¢do quimica do 6leo ndo é fornecida,
sendo este caracterizado somente através de suas propriedades fisicas como pode ser
visto no anexo B. Também neste anexo, os dados selecionados dos ensaios da bomba
LAHK 200-54 podem ser vistos. Dentre todos os experimentos realizados escolheu-
se, para cada velocidade do eixo (1000, 2000 e 3000 rpm), ensaios com baixas ¢ altas
FVGs (respectivamente 50% e 90/95%) e, para cada uma destas condigOes,
comparou-se trés pontos (diferencas de pressdo entre sucgdo e descarga) distintos,
uma vez que o consumo de poténcia varia de forma aproximadamente linear com a

diferenga de pressao.
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5.2.2 EGASHIRA et al. (1996)

EGASHIRA et al. (1996) trabalharam com misturas dgua-ar para estudar o
comportamento de uma bomba multifdsica parafuso. A bomba tem a mesma
configuragio normalmente utilizada nas bombas multifasicas, ou seja, parafusos
duplos e gémeos. Além de medi¢des de vazao e temperatura, também fizeram um
levantamento detalhado do perfil de pressio ao longo da bomba para diversas
condi¢bes de operagdo, embora ndo tenham medido a poténcia consumida. Os
estudos foram feitos para rotagdes variando entre 1200 e 1800 rpm, diferencas de
pressdo de até 2942 kPa (30 kgf/cm?2) e FVG’s de até 90%. Os dados geométricos
(EGASHIRA (2000)6) estdo na tabela 5.3. Os resultados dos ensaios encontram-se no

anexo B.

Tabela 5.3: Parimetros geométricos da bomba multifisica estudada por EGASHIRA et al

(1996).
Parametro Valor

Didmetro externo (10'3 m) 179,73
Diémetro interno (10~ m) 99,89
Disténcia entre eixos (10~ m) 140,02
Filetes 1
Largura axial do filete do
paragi?uso (102 m) 17,765
Largura de uma cimara (10° m) 18,115
Altura das fendas (10~ m):

- periférica e radial 0,21

- flanco 0,18

5.2.3 KONNER (1998)

KONNER (1998) também trabalhou com misturas dgua-ar. Assim como
EGASHIRA et al. (1996), fez um levantamento detalhado do refluxo e do perfil de
pressdo utilizando a bomba L4MK 100-50 do fabricante Leistritz — de parafusos
duplos e gémeos. Além disso, mediu também alguns dados de poténcia consumida.
Fle investigou rota¢des de até 3000 rpm e diferengas de pressao de até 20 bar. A
tabela 5.4 a seguir mostra os dados geométricos da bomba multifisica. Os demais

detalhes experimentais encontram-se no anexo B.

® Correspondéncia eletrbnica pessoal
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Tabela 5.4: Parametros geométricos da bomba multifésica estudada por KONNER (1998).

Parametro Valor

Didmetro externo (10‘3 m) 100,00
Diametro interno (10~ m) 70,00
Passo (10~ m) 50,00
Comprimento do parafuso (10° m) 120,00
Numero de cimaras 3,347
Filetes 2
Largura axial do filete do parafuso
(1O§“m) 12,50
Rugosidade (10° m) 4,00
Altura das fendas (10~ m):

- periférica 0,186

- radial 0,105

- flanco 0,075

5.2.4 PETROBRAS (2003)

O protétipo SBMS-500 projetado e construido pela Petrobras em parceria
com a Leistritz e Curtiss Wright possui uma bomba I4HK 330-70 com parafusos
duplos e gémeos. Uma caracteristica especial desta bomba é a montagem excéntrica
dos parafusos que fazem com que as fendas periféricas apresentem uma
excentricidade. Os ensaios iniciais foram realizados apenas com 4gua e foram
levantados dados para rotagdes de até 1800 rpm e diferengas de pressido de até 60
bar. Os dados geométricos da bomba estdo na tabela 5.5 a seguir. Os resultados

experimentais e demais detalhes encontram-se no anexo B.

Tabela 5.5: Parimetros geométricos da bomba multifisica estudada pela PETROBRAS (2003).

Parametro Valor

Didmetro externo (10” m) 329,04
Didmetro interno (10~ m) 230,00
Passo 70,00
Nimero de cimaras 7,9
Filetes 2
aaé%unrla) axial do filete do parafuso 17.50
Excentricidade (10~ m) 0,095
Rugosidade (10° m) 4,00
Altura das fendas (10” m):

- periférica 0,550

- radial e flanco 0,300
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5.3 Calibracao

5.3.1 Coeficiente de perda de carga localizada

A escolha do coeficiente de perdas localizadas, &, foi feita a partir de dados
experimentais provenientes de ensaios feitos apenas com dgua por EGASHIRA
(1996), KONNER (1998) e PETROBRAS (2003). Com a utilizagio desses dados é
possivel garantir que nao existe qualquer influéncia da infiltragio de gés.

As primeiras tentativas feitas utilizando-se os dados fornecidos pelas diversas
fontes apresentaram resultados incoerentes. Apenas quando se reduzia o valor das
perdas localizadas para valores muito baixos (k; = 0,25) conseguia-se bons
resultados, como pode ser visto na figura 5.1a. Isso estaria aproximadamente de
acordo com a modelagem feita por WINCEK (1992) ¢ KONNER (1998), que
ignoraram a presenga das perdas localizadas (ou seja, adotaram k; = () com bons
resultados. Porém, quando o seu modelo € utilizado para calcular bombas com um
nimero maior de cimaras, o desvio entre os valores calculados e os experimentais
sao muito grandes, como mostra a figura 5.1b a seguir. Além disso, SUZUKI (1929)

sugere um coeficiente ; de 1,30 baseado nos seus dados experimentais.

20 - 350
300 Experimental +
15 | Modelo — |
250 f\ *
+
= & 200
g 10 8 N
> > 150 +
4
5 Experimental + 100 ¢
Calculado —
i 50
0 . . N 0 R . . ' . N L L N
0 5 10 15 20 0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
AP (bar) AP (bar)
(a) (b)

Fig. 5.1: Comparacio entre resultados calculados e experimentais para 1000 rpm: (a) Modelo
utilizando-se k;=0,25 x KONNER (1998) e (b) Modelo de Wincek (1992) x PETROBRAS (2003).
Ap6s analisar inimeros motivos que pudessem explicar o desvio, conseguiu-
se localizar a verdadeira razdo: tanto a forma como o fabricante Leistritz calcula o

nimero efetivo de cimaras com que a bomba trabalha como a ndo consideracéo das
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perdas localizadas utilizado por WINCEK (1992) e KONNER (1998) estdo

equivocados.

Para sustentar este argumento, pode-se utilizar a figura 5.2 a seguir, que
moétra um ciclo da bomba utilizada por KONNER (1998). Segundo o fabricante, o
numero de cimaras desta bomba € de 3,347 como pode ser visto na tabela 5.4. Na

figura 5.2, no entanto, pode-se analisar todo o processo de formagio de cAmaras na

S 1 2 3 D

Inicio
6=0

0,14 rotagio
0 =0,14n

0,25 rotagdo
0 =n/2

0,50 rotagdo
0=n
(0=0)

Fig. 5.2: Processo de criagfo ¢ abertura de cAmaras na bomba utilizada por KONNER (1998).
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sucgdo e abertura na descarga. Nesta figura, retirada dos desenhos de fabricacao da
bomba apresentada por KONNER (1998), a regido em cinza representa 0 Outro
parafuso com cujo engrenamento formam-se as cdmaras. As cdmaras em azul
encontram-se na pressdo da sucgido e as que estdo em vermelho tém a pressio de
descarga por estarem aberta para esta regido. As demais cdmaras em preto ja podem
ser consideradas completamente criadas.

No instante inicial, uma cimara acaba de ser formada na sucg3o e, nessa
configuragdo, a bomba tera trés cimaras. Como pode ser visto no primeiro detalhe,
as cdmaras 2 ¢ 3 podem ser consideradas completamente formadas pois o
engrenamento completo ainda existe. Quando o parafuso avanca 0,14 rotagdo, no
entanto, pode-se observar no segundo detalhe que ocorre o desengrenamento do
parafuso no fim da cdmara 3. Desta forma, a partir deste instante, a bomba passa a
operar efetivamente com duas cimaras, pois a pressiao da cimara 3, com a sua
abertura, serd a mesma da descarga. A bomba operard com apenas duas cimaras até
o instante em que se forma uma nova cimara quando se inicia um novo ciclo apos
0,5 rotagdo, como pode ser visto no dltimo desenho da figura 5.2. Assim,
considerando-se o processo de formagdo e abertura de cimaras mostrado, €
impossivel que a bomba opere com mais de trés cimaras efetivas. Segundo o
processo mostrado, a bomba de KONNER (1998) opera 28% do tempo com trés
cimara e o restante com duas, ou seja, apresenta 2,28 camaras efetivas e ndo 3,347.

O mesmo problema pode ser encontrado na bomba utilizada pela
PETROBRAS (2003), como pode ser visto na figura 5.3. Segundo o fabricante, a
cimara apresenta 7,9 cimaras como pode ser visto na tabela 5.5. Seguindo a mesma
notagdo utilizada na figura anterior, pode-se ver no instante inicial sete cimaras
completamente formadas, pois como pode ser visto no primeiro detalhe, o
engrenamento da cimara 7 ainda estd formado. Apés 0,07 rotagdo, a camara 7
desengrena como pode ser visto no detalhe. A partir deste instante, a bomba passa a
operar com 6 cidmaras e fica assim até a formacdo de uma nova cimara na sucgao,
ap6s 0,5 rotagdo, quando se inicia um novo ciclo. Assim, a bomba opera 14% do

tempo com 7 cAmaras e 86% com 6 e tem, portanto, 6,14 camaras efetivas.
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Inicio
0=0

0,07 rotagédo
0 =0,07n

0,25 rotagdo
0 =n/2

0,50 rotagdo
0=n
(6 =0)

Fig. 5.3: Processo de criacdo e abertura de cimaras na homba utilizada pela PETROBRAS
(2003).

Nio apenas os desenhos de fabricagdo das bombas permitem a afirmagio de
que o numero de cimaras efetivas deve ser corrigido, como os resultados obtidos
com o numero de cdmaras corrigido apresentam resultados muito melhores. As
figuras 5.4 e 5.5 a seguir mostram, respectivamente, os resultados para as bombas de
KONNER (1998) e da PETROBRAS (2003) para 1500 rpm. Para realizar os
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célculos, utilizou-se duas configuragdes diferentes: a bomba operando com o niimero
de camaras sugerido pelo fabricante e 0 com o nimero de cimaras corrigido. No
primeiro caso, ajustou-se o coeficiente de perdas localizadas para 0,25 e no segundo,

para 1,30.

V (m/h)

Experimental +
5t Calculado —

0 5 10 15 20
AP (bar)

Fig. 5.4: Comparacio entre resultados experimentais de KONNER (1998) e calculados com o

nimero de cimaras corrigido e k=1,30.
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/
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50 f

0 10 20 30 40 50 60
AP (bar)
Fig. 5.5: Comparagio entre resultados experimentais da PETROBRAS (2003) e calculados com
o mimero de cimaras corrigido e k;=1,30.
Como pode ser visto, no caso da bomba utilizada por KONNER (1998), os
valores calculados apresentam bons resultados em ambas configuragoes. Porém,

quando se analisa os resultados da bomba da PETROBRAS (2003), nota-se que o0s
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valores obtidos pelo modelo com primeira configuragdo discordam completamente
dos resultados experimentais enquanto que os valores no caso da segunda
configuragio continuam a concordar com os valores medidos.

A explicacio para isso pode ser elaborada da seguinte forma: quando o
parafuso da bomba é curto e com poucas cdmaras como no caso da bomba de
KONNER (1998), o uso de aproximadamente uma cimara a mais pode compensar o
desprezo das perdas localizadas. Ou seja, a perda de carga distribuida na fenda
adicional associada a esta cAmara, embora ndo exista na realidade, equivaleria
aproximadamente as perdas localizadas ignoradas e as compensaria. Entretanto,
quando a bomba apresenta um parafuso longo, com muitas cimaras, como no caso da
bomba da PETROBRAS (2003), uma cdmara a mais ndo ¢ suficiente para compensar
as diversas perdas localizadas existentes na entrada e saidas das fendas, pois a sua
quantidade é muito maior. Dessa forma, a vazdo de refluxo calculada utilizando-se a
primeira configuracdo serd muito maior do que a observada na realidade.

Assim, neste trabalho serd utilizado um coeficiente de perdas localizadas de
1,30, como sugerido por SUZUKI (1929). Além disso, baseado na geometria dos
parafusos de filetes simples ou duplos, desenvolveu-se a seguinte forma de calcular o

ntimero efetivo de cAmaras para a bomba:

k1
Ny =L —(k, +0,50) (5.18)
P

Onde k¢ é o niimero de filetes, / é o comprimento do parafuso e p € o passo.

5.3.2 Infiltraciao de gas nas fendas

A equagdo 3.81 proposta no capitulo 3 revelou-se logo no inicio dos testes ser
inadequada, gerando resultados incoerentes. Seja qual fosse a FVG de transi¢ao
escolhida, a mudangca no comportamento da bomba era muito abrupta ao se
ultrapassar esse limite. As propostas de WINCEK (1992) e KONNER (1998): fendas
totalmente preenchidas com liquido e FVG nas fendas igual ao da cdmara,
respectivamente, também foram avaliadas, mas os resultados nao foram bons. Como
mostra a tabela 5.6, no primeiro caso, os valores de vazdo calculados eram muito
maiores que os experimentais. J4 no segundo, quando a fracdo de gis no escoamento

era mais alta, os valores calculados eram muitos menores que os observados
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experimentalmente. Dessa forma, buscou-se uma outra funcéo que relacionasse a
FVG na fenda com a FVG do canal com melhores resultados. Dentre as diversas
relagoes estudadas, a que apresentou os melhores resultados pode ser vista na figura
5.6. E esta relacio que foi utilizada em todas as comparag6es mostradas no item a
seguir.

Tabela 5.6;: Comparagcio entre alguns resultados experimentais e calculados utilizando-se as

hipoteses de WINCEK (1992), KONNER (1998) e a utilizada neste trabalho.

: Utilizada | WINCEK (1992) | KONNER (1998)
FVG AP Vexp . .

(b ar) (m3 /h) ‘-/ calc Erro V calc Erro V catc Erro
mh) B | @mm ) | @m (P

0,61 29,3 35,2 41,1 -16,7 47,5 -34,8 24,7 29,9
0,88 29,3 37,0 32,9 11,0 61,1 -65,1 0,0 100,0

0,60 29,3 26,7 30,8 -15,2 41,5 -55.,5 14,5 45,9
0,90 9,7 49,6 41,7 16,0 65,8 -30,7 0,0 100,0
0,50 14,9 514 53,7 4,6 55,3 -7,6 51,6 -0,6
0,90 15,0 48,4 50,7 4,8 56,4 -16,6 36,4 24,8
0,94 15,0 38,2 47,6 -24,7 56,1 -46,8 17,0 55,4
0,98 6,0 32,4 30,9 4,7 55,2 -70,0 0,0 100,0

1.0
[Funcdo utilizada I
FvV fendastvGCimaras ..........
08 r
g 06
3
)
g
04
02 r

0.0
0.0 0.2 0.4 0.6 0.3 1.0

FVG,

cAmara

Fig. 5.6: Relagao entre a FVG em uma determinada cimara e a FVG que infiltra nas fendas

utilizada nas simulagdes.
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5.4 Comparacgdao com dados experimentais

Tendo feito as calibragOes necessdrias para completar o modelo, partiu-se
para a comparac¢io com dados experimentais de diversos autores. Foram comparados
os dados de vazao, perfil de pressdo, poténcia e temperatura de descarga, como

mostrado a seguir.

5.4.1 Vazao

As tabelas 5.7 a 5.9 mostram a comparagio entre dados calculados e
experimentais de EGASHIRA et al. (1996), KONNER (1998) ¢ HATTON (1993).
Os resultados obtidos representam muito bem a realidade, com desvios relativos
médios de 15,9% para os dados de EGASHIRA et al. (1996), 6,2% para os dados de
KONNER (1998) € 2,6% para os dados de HATTON (1993). J4 os desvios maximos
para os tré€s casos foram, respectivamente, de 24,4%, 33,1% e 9,6%.

De forma geral, os desvios sd0 maiores para os casos em que a fragdo de gas €
elevada e quando o parafuso € curto como no caso da bomba utilizada por
EGASHIRA et al. (1996). No caso de fragoes elevadas de gés, os resultados refletem
a dificuldade de se utilizar uma fung¢do simples como a proposta na figura 5.6. Na
realidade, espera-se que uma fungio relacionando as fragdes de gés da cAmara e das
fendas, caso exista, deva incluir também fatores como geometria do parafuso,
velocidade de rotacdo, propriedades do gis e do liquido, entre outros. Os desvios
observados, quando o parafuso € muito curto, ocorrem pois a oscilagdo das condigoes
dentro de cada cimara é maior, uma vez que a pressao ndo € distribuida de forma
gradual como nos casos de parafusos mais longos. Dessa forma, a abertura de uma
cidmara na descarga provoca modificagbes significativas nas primeiras cimaras, onde
o refluxo é definido, como foi visto na Revisdo Bibliogrifica. Isso dificulta o
estabelecimento de uma relac@o entre as FVGs. No caso da bomba de EGASHIRA et
al. (1996), por exemplo, a bomba possui 1,75 cdmaras o que implica que a ap6s 0,75
rotagdo operando com duas cdmaras, ocorre a abertura de uma cidmara para a
descarga. Dessa forma, durante 0,25 rotacdo a primeira cidmara fica submetida a
influéncia direta da pressio de descarga, o que altera significativamente suas

condigdes e, conseqiientemente, o refluxo.
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No caso de escoamento de dleo e gis (dados de HATTON (1993)), os
resultados sdo muito bons, com desvios muito pequenos. Neste caso, além do
parafuso da bomba ser longo, o fluido de trabalho € muito viscoso. Esses dois fatores
conjuntos propiciam uma menor influéncia da oscilacdo provocada devido ao
processo de abertura de cdmaras para a descarga. A vazdo, nos casos estudados,
tende a ser mais préxima da vazdo tedrica, pois a alta viscosidade reduz bastante a
vazao de refluxo, e o modelo reproduz esse comportamento. No entanto, mesmo com
os bons resultados, algumas criticas podem ser feitas. As duas principais sdo a
incapacidade de o modelo prever de forma adequada a queda na vazdo volumétrica
quando a diferenca de pressdo aumenta e de prever um aumento na capacidade de
bombeamento quando a FVG aumenta de 50% para 90% em rotagdes elevadas. Em
geral, como pode ser visto na tabela 5.9, os valores calculados pelo modelo sdo
praticamente constantes para uma determinada FVG, o que é correto apenas quando
a rotagdo é de 3000 rpm. Para rotagGes mais baixas, o aumento da diferenca de
pressdo para uma mesma FVG deteriora a capacidade volumétrica da bomba. Na
mesma tabela, analisando-se os dados para 2000 rpm, nota-se que o modelo até
consegue prever um pequeno aumento na vazao volumétrica, porém este aumento
ocorre tardiamente, apenas quando a FVG passa de 90% para 95%. Os dados
experimentais mostram que a capacidade volumétrica j4 aumentou e comega se
deteriorar nessa regido. Assim, também os dados para misturas gis-6leo mostram que
a funcdo escolhida para calcular a FVG nas fendas € mais complexa do que a
adotada, sendo necessdrias novas pesquisas para encontrar uma relacao mais exata.

Tabela 5.7: Comparaciio entre resultados de vazio volumétrica calculados pelo modelo e dados

experimentais de EGASHIRA et al. (1996) — mistura agua-ar.

N Py FVG AP Vew V cate Erro
(rpm) (bar) (bar) (m3 /h) (m3 /h) (%)
1205 1,4 0,61 29,3 35,2 41,1 -16,7
1,5 0,88 29,3 37,0 329 11,0
1205 4.4 0,60 293 26,7 30,8 -15,2
4.4 0,90 29,2 30,3 26,3 13,3
1805 1,2 0,59 29,3 105,2 95,4 93
1,1 0,91 29,4 111,4 84,2 24.4
1205 3,0 0,64 9,7 71,5 56,3 21,2

3,0 0,90 9,7 49,6 41,7 16,0
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Tabela 5.8: Comparacio entre resultados de vazao volumétrica calculados pelo modelo ¢ dados

experimentais de KONNER (1998) —mistura agua-ar, Pg=1,0 bar.

n AP {/exp {/m ., Emo| n AP f/exp {/m,c Erro

(rpm) ®ar) (1y3h) (m¥p) (%) [(pm) (bar) (m¥/h) (m*h) (%)

1,0 258 274 -6, 1,6 579 557 39

080 26 242 251 -37 50 567 539 49

1500 51 210 254 -21.1 025 87 547 51,8 573

009 L0 250 247 1, 112 529 502 52

’ 21 188 226 -199 150 497 477 40

1,1 400 375 63 10 542 568 -48

50 360 342 5.1 37 539 560 -38

025 87 323 31,1 36 050 87 531 550 -3,6

113 297 291 20 112 525 545 -39

150 262 264 -09 149 51,4 537 -46

12 347 384 -10,7 1,1 524 566 -80

50 326 364 -115 50 51,8 556 -15

050 87 309 346 -119 0,75 87 510 549 -76

112 300 334 -11,2 125 503 544 81

150 288 313 -86 169 493 538 91

25 359 377 -49 12 531 546 27

2000 62 349 364 -42 50 518 527 -18

0,75 10,0 340 351 -34 090 87 506 522 -32

137 330 338 -22 125 493 513 -42

175 321 321 01 150 484 50,7 -48

1,4 363 367 -1,0 | 2900 1,1 524 541 32

50 357 356 02 50 514 509 10

0,85 88 342 345 -07 0,92 88 495 508 -26

125 322 332 -32 125 470 502 -67

150 30,4 322 -6,1 169 432 496 -14,8

08 359 364 -12 1,1 530 532 03

0,90 25 326 336 -32 50 50,5 478 5S4

50 251 334 -331 094 87 470 478 -18

1,1 467 481 -30 125 421 480 -141

51 464 470 -13 150 382 476 247

0,80 10,0 459 458 02 14 515 51,1 09

150 442 448 -13 37 494 453 83

170 44,1 443 0,5 096 64 437 407 69

1,0 46,7 464 05 87 365 397 -86

2500 51 447 442 12 100 30,9 400 -294

0,90 100 423 434 -28 09 51,7 498 38

150 388 421 -86 098 33 46,7 415 112

170 364 41,6 -141 60 324 309 47

1,0 476 450 54 02 513 508 10

094 50 421 384 87 0,99 20 445 41,6 64
75 328 388 -182
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Tabela 5.9: Comparacio entre resultados de vazao volumétrica calculados pelo modelo e dados

experimentais de HATTON (1993) — mistura gas-éleo.

n FVG Ps AP VexP V cate Erro
(pm) (bar) ba) (@) (@M) (%)
6,36 9,65 89,1 86,9 2.4

0,50 6,46 27,06 86,4 86,9 0,6

1000 6,53 38,19 87,0 86,5 0,5
6,49 3,79 85,3 86,7  -16

0,90 6,42 10,97 84,2 86,7  -29

6,48 17,34 82,2 86,7 -5,

6,49 2,15 1773 1739 1,9

0,47 6,49 25,83 1773 1739 19

6,49 46,64 1755 1739 0,9

6,54 282 191,0 1726 96

2000 0,90 6,37 28,45 190,6 1725 9,5
6,37 56,49 1844 1726 64

6,41 3,12 1822 1727 52

0,95 6,36 29,07 1748 1729 1,1

6,42 46,74 1727 1730 02

6,48 8,48 2602 2608  -02

0,50 6,48 20,86 2557 2608 2,0

6,54 37,83 2635 2609 1,0

6,54 4,64 2660 2604 2,1

3000 0,90 6,48 20,63 2654 2604 19
6,53 41,57 2700 2604 3.6

6,55 6,6 262,77 2599 1,1

0,95 6,42 29,61 2597 2599  -0,1

6,42 51,5 2622 2599 09

5.4.2 Perfil de pressao

O perfil de pressdo foi comparado com os dados medidos por EGASHIRA et
al. (1996) e KONNER (1998). A comparagdo com os resultados de EGASHIRA et
al. (1996) foi prejudicada por dois motivos. O primeiro deve-se ao fato de ndo se
saber ao certo qual a definicdo do comprimento adimensional utilizado pelos autores
nos graficos. Em segundo lugar, as posi¢des exatas dos sensores de pressdo ndo sao
conhecidas. E, dependendo do seu posicionamento circunferencial, um sensor

localizado em uma mesma distincia da sucgdo ird captar diferentes momentos de
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uma determinada cidmara. Além disso, os autores informam que a freqiiéncia de
amostragem € arbitréria, o que deve prejudicar as medigdes. Para captar a pressio de
uma mesma cimara, em uma dada posi¢do, a coleta dos dados deveria ser
sincronizada com a rotagao do parafuso.

As figuras 5.7a a 5.7d mostram a comparacao entre os dados de EGASHIRA
et al. (1996) e os calculados pelo modelo para diferentes condi¢des de operagao.
Como pode ser observado nessas figuras, o modelo consegue capturar bem o
comportamento geral do perfil de pressdo para as diversas condigdes. Quando a
pressio de sucgio € baixa (figuras 5.7a e 5.7c) a influéncia da fracdo € mais
importante. Nesses casos, quanto maior a fragdo de gas, mais parabélico € o perfil de

pressdo. Porém, quando a rotagdo € mais baixa (figura 5.7a), a tendéncia € que a

1.00 # 1.00
0.80 | 0.30
~ 0.60 . 060}
E £
0.40 0.40
0.20 0.20
0.00 : : s + 0.00
0.00 . . X . 1.00 0.00
AL (-)
(a)
1.00 ] 1.00
FVG Exp. | Modelo
+
0.80 | g'gg [ 0.80
080 O
090 a m o +
- 0.60 | % . 0607t
4 4
040 | 040 ¢
020 + 020 +
0.00 L . L 0.00
0.00 0.20 0.40 0.60 0.80 1.00 0.00
AL ()
(©)

Fig. 5.7: Comparacio dos perfis de pressiio experimentais de EGASHIRA et al. (1996) e
calculados: a) n=1200 rpm, Pg=1,5 bar e AP=30,0 bar; b) n=1200 rpm, Ps=4,5 bar ¢ AP=30,0
bar; ¢) n=1800 rpm, P¢=1,5 bar e AP=30,0 bar; d) n=1200 rpm, Ps=3,0 bar e AP=10,0 bar.
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diferenca entre as pressoes na regidao de descarga seja menor, com uma convergéncia
dos perfis nessa regido. Ja para pressoes de sucgdo maiores (figuras 5.7b e 5.7d), a
influéncia da FVG € menor. No caso da figura 5.7b, que apresenta a maior pressio de
succao, praticamente nio se percebe esta influéncia.

No entanto, embora qualitativamente o modelo reproduza bem os dados
experimentais, nota-se que existe uma tendéncia de ele subestimar o valor das
pressdes na regido proxima a descarga. Uma provavel explicacdo para isto, seria a
forma como o modelo calcula a abertura da filtima cAmara para a descarga. Na figura
5.84a, a linha b tracejada vertical mostra o instante em que ocorre a abertura da ltima
cdmara para a descarga. Essa linha corresponde ao momento em que o limite do
filete cruza a linha de 6=0 como mostra a imagem b central da figura 5.8b. O modelo
considera uma abertura instantdnea, que pode ser intuido pelo aumento abrupto da
pressdo, nesta posicdo. No entanto, vendo-se a figura 5.8b percebe-se que o processo
de desengrenamento nio € pontual. Entre o inicio € o fim do desengrenamento, o
parafuso percorre cerca de 0,22 rotacdo. Em termos de comprimento adimensional,
isso equivale a regido compreendida entre as duas linhas a e ¢ continuas na figura
5.8a. Assim, nesta regido, o comprimento da fenda de flanco diminui gradualmente
até zero. Ou seja, entre as posicOes @ e ¢ a vazdo através da fenda de flanco aumenta
bastante na Gltima cdmara, o que faria com que o aumento da pressdo na regido da
descarga fosse maior ¢ mais gradual, diferente do aumento repentino que o modelo
calcula. Outra conseqiiéncia deste aumento abrupto € a mudanga no gradiente de

pressao calculado a partir de AL~0,4, como pode ser visto nas figuras 5.7. Neste

1.00 i
FVG Exp. | Modelo
0,60 +
0.80 070 x
080 D 3
0, A e J
i a b c
c

Fig. 5.8: Ilustraciao do processo de abertura da dGltima cimara na descarga.
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ponto, a abertura da iltima cdmara para a descarga faz com que haja um aumento
repentino no refluxo para a cdmara préxima da succ@o, o que altera o gradiente com
o qual a pressao vinha aumentando.

Ainda analisando-se o gradiente de pressdo, uma outra observacao importante
que pode ser feita € que o perfil de pressdo ndo necessariamente apresenta gradientes
de pressdo sempre crescentes. Quando a pressdo aumenta muito, a diminui¢do da
compressibilidade do gas faz com que o comportamento da pressao dentro da cAmara
aproxime-se do comportamento observado com fluidos incompressiveis. Como seréd
visto a seguir, isso significa a presenca de patamares de pressdo constante ao longo
do parafuso. No caso do escoamento bifdsico, conforme a compressibilidade do gas
diminui, a capacidade de acimulo de fluido dentro de uma cimara diminui. Assim,
quando a pressio aumenta muito, o gradiente de pressdo comega a diminuir,
tendendo a um patamar constante.

As figuras 5.9 a 5.12 mostram a comparacio com os dados experimentais de
KONNER (1998). Observando-se as figuras, pode-se notar que a concordincia dos
perfis de pressdo é muito boa para fragoes de até cerca de 90% de gas. Novamente
nesses casos, a maior diferenca encontra-se na regido de descarga, onde o processo
de abertura das cimaras é considerado instantineo, como visto nos pardgrafos
anteriores. Como o parafuso € mais longo, no entanto, a diferenga s6 é percebida
muito préximo da regido de descarga. Para valores maiores de FVG, o desvio passa a
aumentar. Isto estd de acordo com os resultados obtidos para a vazdo volumétrica,
que € superestimada pelo modelo quando as fracGes sdo elevadas. Como pode ser
visto na figura 5.9f a 5.9h, quando a fracdo de gis ¢ elevada as pressdes reais ao
longo do parafuso sdo maiores do que as calculadas. Ou seja, a diferenga de pressao
calculada na regido de sucgdo é menor do que a real. Dessa forma, a vazao de refluxo
calculada é menor do que a real ja que a diferenca de presséo na regido da sucgéo €
que define o refluxo.

As figuras 5.13 e 5.14 mostram que o modelo reproduz muito bem o
comportamento do perfil de pressdo observado experimentalmente. Quanto maiores
sdo a quantidade de gis e a rotacdo, mais parabdlico é o perfil de pressdo. Esse
comportamento altera-se apenas quando as fragdes de gds aumentam muito (acima de

90%), quando, como observado por KONNER (1998), o perfil passa a recuar
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Fig. 5.9: Comparacio dos perfis de pressiao experimentais de KONNER (1998) e calculados:
n=2900 rpm, P.=1,0 bar e AP=15,0 bar .
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Fig. 5.10: Comparacio dos perfis de pressio experimentais de KONNER (1998) e calculados:
n=2900 rpm, P=1,0 bar e AP=10,0 bar.
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Fig. 5.11: Comparacio dos perfis de pressao experimentais de KONNER (1998) e calculados:
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novamente para a posicao linear. No caso do modelo, a figura 5.13 mostra que este
comportamento observado por KONNER (1998) ¢ previsto. No entanto, a magnitude
deste recuo ¢ muito menor do que a observada nos dados experimentais. Isso estd
diretamente ligado ao fato de ndo ter sido possivel encontrar uma fungdo
relacionando as FVGs da cdmara e das fendas que respondesse muito bem nos casos
em que a FVG € elevada. Uma funcio adequada para esses casos deveria aumentar a
vazdo de refluxo para valores altos de FVG, o que tornaria o perfil mais linear. A
influéncia da rotagio € reproduzida sem problemas como mostra a figura 5.14.

Uma outra andlise importante de ser feita € a do perfil de pressdo para baixas
FVGs. Olhando-se a figura 5.15, pode-se notar que, quando n3o ha gés no

escoamento (FVG=0), o aumento de pressdo nio € linear e continuo como mostrado

20
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0 20 40 60 80 100 120
L (mm)

Fig. 5.13: Influéncia da FVG no perfil de pressio para fracoes de gis elevadas: n=2900 rpm,
P.=1,0 bar e AP=15,0 bar.
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Fig. 5.14: Influéncia da rotacio no perfil de pressiao: FVG=0,50, P,=1,0 bar ¢ AP=15,0 bar.
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no item 2 (figura 2.7) como encontra-se normalmente na literatura, mas ocorre em
saltos sempre que uma camara k “transforma-se” na cAmara k+1. A justificativa para
isso pode ser dada com a ajuda da figura 5.16. A figura mostra dois instantes
consecutivos da evolugdo de um parafuso de duas cimaras. No instante i, como o
fluido € incompressivel, os refluxos e as diferencgas de pressdo devem ser iguais entre

as camaras. Assim, como mostrado na figura, tem-se a seguinte situagao:

Ps= Ps, P';= P}, P,= P, Pp=Pp (5.19)
AP'js = Py-P's= P;-Pg (5.20)

APy = Py-P'y = Py-P; (5.21)

AP'p; = P'p-Py = Pp-P, (5.22)

AP s = APy = AP'py= (Pp-Ps)/3=AP (5.23)

No instante i+1, admitindo-se que fosse possivel haver um aumento qualquer
dP de pressdo nas cidmaras 1 e 2, e lembrando-se que as pressdes de sucgdo e

descarga mantém-se constantes ter-se-ia a seguinte situacao:

Pl= P, PYy= Pi+dP, P o= Py+dP, PHp= Py (5.24)
AP o= PP = PrPotdP=AP' +dP (5.25)
AP, = PP - PyPr = AP (5.26)
AP, = PP = PpoPy-dP=AP-dP (5.27)
E, portanto:
AP o> AP > AP, (5.28)

Assim, se fosse possivel haver um aumento da pressdo nas camaras 1 € 2, a
diferenca de pressdo entre as cimaras ndo seria mais constante como pode ser visto
na equagio 5.28. Como o fluido € incompressivel isso é — como foi visto
anteriormente — impossivel, o que significa que o proposto aumento dP ndo pode
ocorrer. Dessa forma, a mudanga de pressdo s ocorre nos momentos em que hd a

criagdo ou abertura de uma cimara. No caso especifico da figura 5.15, o fato de a
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criagdo e abertura de cimaras nao ocorrerem ao mesmo tempo faz com que aparecam
sub-patamares de pressdo constante. Durante um periodo a bomba opera com trés

cimaras e no outro, com duas.

P (bar)
o

[ ] [ ]
| B =R Pi=P, Pi=P, |B=R)
=t | g | | & |
-6, | & | 1 2 | 8 |
| | L&
I | ml,S mll m[).2 | I
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IéAP i+l APZI.II AP i+l§

D2
Fig. 5.16: Formacao do perfil de pressiao para FVG=0.

Ainda observando-se a figura 5.15, pode-se ver a transi¢do entre escoamento
compressivel e incompressivel. Como pode ser visto, quando a FVG na suc¢ao passa
de 32% para 25% existe uma descontinuidade que surge por volta de L~67 mm. Essa
descontinuidade deve-se ao fato de que, como visto no capitulo anterior, o0 modelo
considera o fluido incompressivel para FVG<5% por motivos de instabilidade

numérica. Quando esta FVG € atingida em um dado ponto do parafuso,
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automaticamente os calculos sao feitos admitindo-se fluido incompressivel. Todavia,
observando-se a figura 5.17 que compara os cilculos feitos com e sem o artificio dos
5%, vé-se que o erro causado ndo é significativo. Ao se diminuir mais a FVG na
sucgio, o limite de 5% ¢ atingido cada vez mais préximo a succ¢do e o perfil
apresenta um comportamento intermedidrio entre escoamento totalmente
compressivel e incompressivel até que se atinja o limite em que o escoamento € todo

incompressivel.

12 =

10 | [sem FVG<5% - —l
com FVG<5% - -

P (bar)
[=)}
\\

0 20 40 60 80 100 120
L (mm)

Fig. 5.17: Diferenca entre os perfis de pressio calculados com e sem a hipétese de fluido

incompressivel para FVG<5%.

5.4.3 Poténcia

HATTON (1993) mediu a poténcia consumida pelo motor elétrico durante os
diversos ensaios realizados. A comparagio entre os resultados obtidos pelo modelo e
os dados experimentais estio mostrados na tabela 5.10. Os valores desta tabela
evidenciam trés erros sisteméticos em relagio aos dados experimentais. Inicialmente,
pode-se perceber o aumento da diferenca entre os valores calculados e experimentais
com a rotagdo. Isso ocorre pois a poténcia experimental medida inclui a poténcia de
atrito dos selos e engrenagens da bomba. Essa poténcia, que aumenta
exponencialmente com a rotagdo, nido é levada em consideragdo no modelo.
Utilizando-se, por exemplo, algumas relacoes do protétipo SBMS-500 para estimar a
poténcia dos selos e engrenagens e corrigir os valores calculados, mostrados na
coluna central, obtém-se a dltima coluna da tabela 5.10. Como pode ser observado,

os valores corrigidos aproximam-se mais dos experimentais. Descontado-se
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diferencga provocada pelos selos e engrenagens, ainda restam dois erros: a diferenga
entre os valores é maior para FVGs menores e diferencas de pressdo maiores, que
estdo relacionados. Nesse caso, a diferenca pode ser explicada pela poténcia de atrito
no interior das cimaras, que ndo foi considerada neste trabalho. Quando a FVG €
alta, as cAmaras possuem maior quantidade de gas em seu interior. Neste caso, a
poténcia de atrito em seu interior € pequena e pode ser desprezada. Para FVGs
menores, no entanto, essa poténcia passa a ser significativa e provoca a diferenca dos

Tabela 5.10: Comparacio entre resultados de poténcia consumida calculados pelo modelo e

dados experimentais de HATTON (1993) — mistura gis-6leo.

n FVG Ps AP W exp Wcalc W exp ~ W caic u./corr Wexp_wcorr Erro
(rpm) ban) Ca) qw)|W)  xw) [GkW)  kw) (%)
6,36 9,65 33,5263 7,2 30,5 3,0 8,9

0,50 6,46 27,06 78,9 | 70,0 8,9 74,2 4,7 6,0
6,53 38,19 107,8| 98,2 9,6 102,4 54 5,0

6,49 3,79 16,6 | 10,6 6,0 14,8 1,8 10,8
0,90 6,42 10,97 34,9 | 28,6 6,3 32,8 2,1 6,0
6,48 17,34 50,7 | 44,6 6,1 48,8 1,9 3,7

6,49 2,15 44,6 | 19,5 25,1 32,1 12,5 28,1
0,47 6,49 2583 169,1/138,3 30,8 150,8 18,3 10,8
6,49 46,64 276,9|243,0 33,9 255,6 21,3 7,7

6,54 2,82 36,0174 18,6 30,0 6,0 16,7
2000 0,90 6,37 28,45 163,1|146,9 16,2 1594 3,7 2,2
6,37 56,49 302,5|289,2 13,3 301,8 0,7 0,2

6,41 3,12 349|182 16,7 30,7 4,2 12,0

0,95 6,36 29,07 163,2|148,8 144 161,4 1,8 1,1

6,42 46,74 250,7|238,7 12,0 251,2 -0,5 -0,2

6,48 848 1519|853 66,6 110,3 41,6 27,4

0,50 6,48 20,86 252,6(177,9 74,7 202,9 49,7 19,7

6,54 37,83 390,2|304,5 85,7 329,5 60,7 15,6

6,54 4,64 83,8420 41,8 67,0 16,8 20,0

3000 0,90 6,48 20,63 215,4|164,8 50,6 189,8 25,6 11,9
6,53 41,57 381,7|323,7 58,0 348,7 33,0 8,6

6,55 6,6 756|530 22,6 78,0 -2,4 32

0,95 6,42 29,61 255,7|228,3 27.4 2533 2,4 0,9

6,42 51,5 432,4|395,3 37,1 420,3 12,1 2,8

1000
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Tabela 5.11: Comparacao entre resultados de temperatura de descarga calculados pelo modelo e
dados experimentais de EGASHIRA et al. (1996) — mistura agua-ar.

N Pg FVG AP T, D,exp TD,calc Erro
(rpm) (bar) (bar) (K) (K) (%)
1205 1,4 0,61 29,3 297.4 295,0 0,8

1,5 0,88 29,3 309,3 304,7 1,5
1205 4,4 0,60 29,3 312,5 309,6 0,9
4,4 0,90 29,2 328,2 322,7 1,7
1805 1,2 0,59 29,3 295,2 2947 0,1
1,1 0,91 29,4 313,3 3133 0,0
1205 3,0 0,64 9,7 289,9 289,9 0,0
3,0 0,90 9,7 297,7 296,2 0,5

Tabela 5.12: Comparacio entre resultados de temperatura de descarga calculados pelo modelo e

dados experimentais de HATTON (1993) — mistura gas-éleo.

n FVG Ps AP TD,CXP TD,C“’C Erro
(rpm) (bar) (bar) (X) (X) (%)
6,36 9,65 300,8 3055  -1,6

0,50 6,46 27,06 302,5 3055  -1,0

1000 6,53 38,19 303,6 3053  -0.6
6,49 3,79 30,9 3055 @ -1.2

0,90 6,42 10,97 3054 3092  -173

6,48 17,34 3100 3121 07

6,49 2,15 2975 303,1  -1,9

0,47 6,49 25,83 301,3 3069  -1,9

6,49 46,64 303,3 3060  -0,9

6,54 2,82 3040 3106 @ -22

2000 0,90 6,37 28.45 3163 3245  -2,6
6,37 56,49 328,4 3356  -2.2

6,41 3,12 309,5 3104  -0,3

0,95 6,36 29,07 3324 3285 1,2

6,42 46,74 3512 3416 27

6,48 8,48 2959 3024 22

0,50 6,48 20,86 298,8 305,7 23

6,54 37,83 306,1 3121 -2,0

6,54 4,64 2979 3043 2,2

3000 0,90 6,48 20,63 3067 3159 3,0
6,53 41,57 3208 3291 26

6,55 6,6 315,0 3172 07

0,95 6,42 29,61 3354 3359 02

6,42 51,5 357,3 356,9 0,1
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valores calculados. No caso de diferencas de pressdo menores a compressao do gas
no interior das cAmaras é menor, 0 que significa uma menor reducdo no volume do
gds no interior das cdmaras e uma poténcia de atrito menor. Aumentando-se a
diferenga de pressdo, o volume de gas nas cimaras € reduzido e a maior quantidade
de liquido em seu interior faz com que a poténcia de atrito aumente, ampliando a

diferencga entre os valores calculados e reais.

5.4.4 Temperatura de descarga

As tabelas 5.11 e 5.12 mostram a comparagio entre valores experimentais de
EGASHIRA et al. (1996) e HATTON (1993) e calculados pelo modelo. Como pode

ser visto, a concordincia é muito boa com erros menores que 3%.

5.5 Outros resultados

5.5.1 Transferéncia de calor

Os resultados para a transferéncia de calor sdo apresentados na figura 5.18.
Apesar de nido haver dados experimentais para a comparagéo, € possivel verificar que
os resultados sdo coerentes, indicando a transferéncia de calor para o meio ambiente

através da carcaca e para a succao através do parafuso.

304.0

— 600
y (mm)

3115

600 800 1000
z(m) x {rmm)
(a) Parafuso (b) Carcaca

Fig. 5.18: Transferéncia de calor no parafuso e carcaca da bomba multifisica.
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5.5.2 Influéncia da rotacdo na vazao de refluxo

A figura 5.19 a seguir mostra a influéncia da rotagdo na vazio de refluxo
simulada para a bomba de EGASHIRA et al. (1996) trabalhando com dois liquidos
diferentes: dgua e 6leo. Os valores obtidos com 4agua sdo comparados com dados
experimentais, como mostrado na figura 5.19a.

Analisando-se os dados obtidos com 4gua, pode-se ver que os valores
calculados levando-se em conta o efeito da rotacdo aproximam-se mais dos valores
experimentais. No entanto, a influéncia da rotacdo nao € muito grande. Comparando-
se com os dados experimentais, pode-se afirmar que o fator de correcio devido a
rotagdo deveria ser maior para que os valores calculados se aproximassem mais dos
medidos. Um fator de corre¢do maior, teria influéncia principalmente na regiao de
menores diferencas de pressdao, que € onde os maiores erros sao encontrados. Nas
regides de maior diferenga de pressao, como a velocidade axial na fenda periférica €
muito grande, o fator de corre¢io tem pouca influéncia como foi visto no
desenvolvimento das correlagdes para o coeficiente de atrito. Portanto, € provavel
que um maior fator de correcao melhorasse bastante os resultados em baixas
diferencas de pressao e alterasse pouco os valores para altas diferencas de presséo,
aproximando a curva calculada da experimental.

Para escoamento de 6leos muito viscosos, como mostra a figura 5.19b, a
influéncia da rotagdo ndo € perceptivel. Assim, a correcdo devido a rotagdo é

significativa apenas para fluidos menos viscosos como 6leos leves e dgua.

16.00

1400 | [semrotagio
com rotagig -

12.00 |
10.00
8.00

V,, (m’m)
V,, (m*/h)

6.00
400 + 7

5.00 ro 2.00

0.00 : - : - 0.00 — - : . :
000 500 1000 1500 2000 2500 30.00 000 500 1000 1500 2000 2500 30.00

AP (bar) AP (bar)
(a) Agua (b) Oleo

Fig. 5.19: Influéncia da rotacao no refluxo para (a) 4gua e (b) dleo.




Capitulo 6
CONCLUSOES

Neste trabalho, um modelo do comportamento termo-hidriulico de uma
bomba multifasica de duplo parafuso foi proposto, desenvolvido, implementado e
validado com dados experimentais. Ele baseia-se no balanco de massa e energia de
cada estdgio da bomba sendo que, como visto, tais balancos dependem do célculo
dos diversos fluxos de matéria e energia que entram e saem de cada estagio. Dentre
as principais contribuicdes dessa modelagem, cita-se a capacidade de simular o
transporte de misturas dgua-ar e gds-6leo, o calculo da transferéncia de calor, a
modelagem realista da dindmica da bomba com a possibilidade de simular bombas
com nimero fracionado de cdmaras (teis e a inclusdo da infiltracio de gas nas
fendas, entre outras.

As correlagdes desenvolvidas para o cdlculo do refluxo fornecem resultados
melhores dos que os obtidos com correlagGes utilizadas por outros autores. A
inclusdo do efeito da rotacdo sobre o refluxo aumenta a abrangé€ncia do modelo.
Algumas melhorias nas correlagdes ainda podem ser obtidas posteriormente. Uma
delas seria a utilizacdo do nimero de Taylor ao invés do nimero de Reynolds
tangencial para a obtencdo do fator de correcdo § da equagio 3.56. Embora os dados
de YAMADA (1962) tenham sido apresentados em termos de Reg, colocando-se o
fator de atrito em fungdo do nimero de Taylor (na figura 3.24) tenderia a diminuir as
diferencas de valor encontradas entre as diferentes geometrias de canal. Em outras
palavras, a utilizacdo do nimero de Taylor na figura 3.24 faria com que os valores
das diferentes geometrias se aproximassem, facilitando a obtencdo de um pardmetro

B mais abrangente. Outra acio interessante seria a validagdo das correlagbes para
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escoamento rugoso com dados experimentais. Uma critica que pode ser feita sobre a
utilizagdo dessas correlacdes estd na sua relevancia quando o escoamento é composto
por 6leos muito viscosos como os encontrados no petr6leo. Realmente, nesses casos
o efeito da rotagdo mostrou-se irrelevante, no entanto, conforme maiores diametros,
rotacOes e diferenca de pressdo sejam utilizados em novas bombas, € possivel que a
rotagdo passe a ser importante e, neste caso o modelo continuard sendo capaz de
calcular adequadamente o refluxo.

A comparagdo com dados experimentais de diversos autores mostrou que 0
modelo consegue reproduzir muito bem o comportamento da bomba, com resultados
muito melhores que os obtidos por modelos previamente propostos. Para
escoamentos de liquido, a modelagem mostrou que a forma como tradicionalmente
se calcula o nimero de cimaras tteis da bomba esta errada e uma nova férmula foi
proposta. A inclusdo das perdas localizadas no célculo do refluxo também mostrou-
se extremamente importante, principalmente nos casos de parafusos longos e quando
as diferencgas de pressdo sdo elevadas. Os modelos que ignoraram tais perdas sao
validos apenas para geometrias especificas e condi¢gdes de operagdo muito limitadas.
Pode-se dizer que o fato de estes modelos terem apresentado bons resultados quando
comparados com alguns dados experimentais foi mera coincidéncia. Assim, tais
modelos ndo sdo confidveis fora da faixa de operagdo em que foram validados
experimentalmente.

No caso de escoamentos liquido-gds, o modelo fornece bons resultados de
forma geral. Os maiores erros aparecem quando a fragio de gas € muito elevada e o
parafuso € muito curto. Nesses casos, a obtencdo de uma fungao mais completa para
relacionar a FVG das fendas com a das cAmaras é necessaria. Para tanto, € preciso
um levantamento maior de dados experimentais que abranja vérias condicbes de
operacido e de geometria da bomba. Outra fonte de erro que pode ser corrigida foi a
modelagem nao adequada do processo de abertura de cimaras para a descarga. Uma
representacio mais realista, que leve em conta que a abertura ndo € instantanea pode
melhorar os resultados obtidos para os perfis de pressdo com influéncia no célculo da
vazio refluxo e, provavelmente, com reflexos sobre a funcéo que relaciona as FVGs

na cmara e fendas, a qual deverd ser modificada.
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Além da validagio, as diversas simulagdes e dados apresentados permitiram

uma significativa modificagdo na compreensao do real funcionamento da bomba e

dos pardmetros que influenciam o seu comportamento e desempenho. Assim, 0

modelo na forma atual, embora ainda necessite de outros desenvolvimentos, pode ser

utilizado no desenvolvimento da bomba e na simulagio da sua eficiéncia em

diferentes cendrios de operacdo. Para o aperfeicoamento futuro, deve-se, além de

encontrar uma relacdo entre as FVGs mais adequada, melhorar a representacdo do

processo de abertura das cimaras para a descarga.

Para finalizar, propde-se que algumas linhas de pesquisa sejam investigadas

para permitir um aprofundamento do modelo e da compreensao da bomba:

Estudar a infiltracdo de gas nas fendas principalmente quando a FVG
¢ elevada (CFD, experimental, ajuste de curva...);

Modificar a forma de calcular a abertura e fechamento das cAmaras de
forma a levar em conta o comprimento varidvel da fenda de flanco
nessas regioes;

Desenvolver métodos para calcular dilatacdo e flexdo que, inclusive,
levem em conta a grande pressdo do meio ambiente quando a bomba
for instalada leito submarino;

Calcular poténcia de atrito nos canais do parafuso;

Retirar a hipdtese de equilibrio termodindmico do escoamento e
incluir métodos de calcular a composi¢ao em casos de nio equilibrio;
Comparar resultados do modelo com dados experimentais de operagao
submarina;

Validar correlagbes para a regido turbulenta rugosa em canais
concéntricos e excéntricos;

Melhorar (3D) o cilculo de transferéncia de calor e validd-lo
experimentalmente;

Melhorar o calculo da troca de calor com o0 meio ambiente para incluir
a convecgao forcada que ocorre quando existe vento ou correntes
marinhas;

Utilizar o modelo para estudos de cendrios de operagao;
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Utilizar o modelo para o estudo de configuracoes de parafuso que
apresentem melhor eficiéncia;
Investigar a influéncia do angulo de hélice nos diversos célculos do

modelo.
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Apéndice A
Sistema de coordenadas utilizado na

carcaca

A.l Transformacdo de coordenadas

Considerando uma circunferéncia, mostrada na figura A.1, cujo centro O’ esté
localizado no eixo x a uma distincia ¢ qualquer da origem O, a transformacao entre

as coordenadas xy e r.6, € dada por:

x=r,cosO, +¢& (A1)

y=r, sen0,

Fig. A.1: Transformacio de coordenadas cartesianas para coordenadas polares “excéntricas”.
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Porém, deseja-se estabelecer uma relacao de xy com r.0 de forma que, para a

geometria da carcaca estudada, possa-se variar sempre o angulo O entre 0 e 7/2,

independente do raio r, em consideracdo. Ou seja, deve-se encontrar uma relacao

entre O e 6, que permita reescrever as equagoes A.1 em funcdode r e 6.

Observando-se a figura A.2 a seguir, pode-se visualizar as seguintes equagoes

da geometria plana que permitirdo chegar a relacio desejada:

- Lei dos senos:

AA' BB BB
senf, sen(y+m) seny

- Lei das cordas:

A0 _CO_ _r _(r-¢)
CO BO (r.+¢€) r

Fig. A.2: Rela¢oes geométricas entre arcos, cordas e dngulos.

Como
y=20-0,

A equacao A.1 fica:

AA BB
senf, sen(20 -0, )

desde que 0+#£0 e 640, /2.

(A.2)

(A3)

(A4)

(A5)
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Além disso,
AA' =r-senf e BB =r-sen(0 +1) (A.6)
Combinando as equagdes A.5 e A.6, tem-se:

r,_rsen(29—96)

= A7
senf, (A7)
Substituindo-se esta relacao em A.3:
2
r __ senb, (A8)
(r.+e)(r,—€) sen(20-06,)
Mas, como pode ser visto na figura A.2:
sen0,
r.senf, =rsenf =r=r, (A.9)
senf
E, substituindo-se esta equagdo em A.8, chega-se a:
2 2
r sen“0 (A.10)

£ =
("52 —g2) sen(20 -0, )sen0,

Utilizando-se as relagbes trigonométricas, a equagdo A.8 pode ser

simplificada, chegando-se a:

2
L sen20, +1 12 _o\(es28: 1) 1, (£ (A.11)
g0 2\ sen“6 2 2 T,

Fazendo-se

2
a=—L, b1 2] ec=|1-[£ (A12)
tg6 sen 0 r

E lembrando-se das relagbes entre senos e co-senos, chega-se ao seguinte

sistemna:

a-sen20, + 2008208 =Cc+ b
2 2 (A.13)

sen’20, +cos?20, =1
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Que, ap6s enfadonhas manipulagdes, fornece o seguinte resultado:

rS r£ &

2 2
cos20, = cos20 (1 - ZSenZQ(E] ] —4sen’0 cos()(i}\jl - sen29(£J (A.14)

Lembrando-se que:

cosf, = :,f% (A.15)

Chega-se a:

2 2

cos, = x| cos® O — 2sen’0 cos® G[EJ + senze[iJ — 2sen’0 cose(i]\/l - senzG(i]

2

Te Te Te Te

(A.16)

senf, = +./1-cos’ 0, =

2 2 2 (A.17)
+ senB. |1+ 2 cos® 9(£) —(f—] +2cos6[£) 1—sen29(£)
rS rS rS rE

Assim, substituindo-se estas duas dltimas relagdes em A.1, chega-se as

relagdes que transformam o sistema de coordenadas cartesianas para o sistema

desejado:

X==%r, Jcosz 0 - 2(R, sen@ cosO) + RfsenZO - 2R€sen29 cos04/1 - RgzsenZG +&

y= :rasene\/l +2R% cos* 0 — R% + 2R cos0+/1 - Rsen’0 (A.18)

Onde

R=

&

£ (A.19)
rS
A.2 Calculo das derivadas parciais

Para calcular o Jacobiano e demais coeficientes da transformada, necessarios

para estabelecer a equagdo da conservacio de energia no novo dominio, é preciso



Ab

calcular as derivadas parciais em relacao a 0 e r.. Os resultados dessas derivadas, que

puderam ser obtidas analiticamente, sdo:

ox _
a0
r, senze(Rj —2R?c0s20 - 1)1 - R’sen®0 - 2R, (ZSenG —~3sen®0 - 3R sen’6 + 4R§sen59)
2 \/(I — R%sen’0 Jcos® 6 — RZsen’0 cos 20 ~ 2R, sen’0 cos0+/1 - R2sen’0 )
(A.20)
;_x = z{\fcosz 0 — R2sen’0 cos 20 — 2R _sen’0 cos 041 - RZsen’0 +
rS
(A.21)

Epmay Re senZG{RE cos 2641 - RZsen’0 + cos 6(1 —ZRfsenZG)]

+—_—_
Re=R; 1, \/(1 — RZsen®0 Jcos® 6 — R2sen’0 cos 20 — 2R, sen’d cosG\/I —RfsenZG)

Y _
00
r, senZG(I —~R? + 2R? cos 260 Nl —R?sen’0 - 2R, (2sen6 —3sen’0 - 3RZsen’d +4R52sen59)
2 \/(1 —RZsen’0 Jsen’ + R2sen’0 cos 20 + 2R _sen®6 cos BJI - RZsen®0 )
(A.22)
?- - :{senB\/] +RZ cos 20 + 2R, cosGN}I—-RfsenZB +
rE
(A.23)

Emae R sen()[Re cos 264/1 - RZsen®6 + cos 9(1 - 2R’ sen’0 )‘

+ Ze
R -R; r, \/(1 —Rfsenzex.l +R? cos26 + 2R, cosBJ] —Rfsenze)

Devido ao fato que o denominador das equagdes A.20 a A.23 ndo podem se
anular, existem alguns dngulos em que as relages acima ndo estdo definidas. Por
isso, as equacOes A.20/A.21 e A.22/A.23 nao sdo definidas quando 6, = 0 e 7/2,
respectivamente. No entanto, os valores das derivadas nesses dngulos especificos

podem ser facilmente obtidos e estdo listados na tabela A.1 a seguir.

Tabela A.1: Valores das derivadas em pontos especificos.

Ox[0r e Ox| 0 y/ore N0

0= - - 0 ry(1+R;)

0,=n/2 1/tg(6) re(1+R.%) - -
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Apéndice B
Equacao modificada de Colebrook-
White

Para 0 escoamento em dutos de se¢@o circular, as equacdes para o coeficiente

de atrito turbulento nos regimes liso e rugoso sao, respectivamente:

L 2log(A)+B

JA (B.1)

A=Re\JA,, B=-038

2, = (2log(C)+ D)?

2 B2
-2, D174 ®2

5

A equacdo de COLEBROOK e WHITE (COLEBROOK (1939)) relaciona
essas duas equacOes para obter a seguinte relagdo, vilida para toda a regido

turbulenta:

1
="

D -2log

D-A
Cl+10 2 A-’) (B.3)

Como foi visto em detalhes no item 3.4.3, para canais anulares com rotacio
do eixo interno, as seguintes equagdes podem ser utilizadas para calcular o

coeficiente de atrito nos regimes liso e rugoso:
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L 2log| Re A +B (B.4)
A’[ kankrot
kankrot
-2
2s
Ay =Kok vor [2log[k—p) + D) . (B.5)

Que, rearranjadas da seguinte forma

1 1/ kky B -loglk, k)
= 21 R an”“rot B6
I R B0
2 1/Jk k., D -2
A, =|2log| —£ —_— B.7
v Og{ ks ) ' ‘Vkank,rot ( )
Permite-se que sejam escritas assim
1
Jl_ =2log(E)+F
u:/—k X B -loglk, k,.,) ®5)
E=(Re‘/T,) "'""".F= 08 \KgnKror
\/kankrot
A, =(2log(G)+H)?
1/ ,/k,,,,k',,,, (B.9)
2
G = (_P) s H = L
ks kank’rot

Comparando-se B.8 ¢ B.9 com B.1 e B.2, e admitindo-se que o
comportamento da equagido B.3 pode ser transposto para B.8 e¢ B.9, chega-se a

seguinte relacao:

H-F
G'+10 2 E” (B.10)

1
—=H -2lo
JA &




¢

3
\

ccccccccccccccCcoCoca
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‘\/knnk’ml " ‘\/knnkrol

I 174 08+loglk, k,,)
1 1,74 ky \Vkak 105(
5 210 ( s ] an LL +

ﬁ ) \/kank/rol ) 2'Sp

(B.11)

(Re \/Z)] N

Esta equagdo, de forma similar a equagdo de Colebrook e White, reduz-se a
equacdo B.4 quando o escoamento € liso (k;=0) e a equacdo B.5 quando Re € muito

grande.
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Apéndice C
Calculo do coeficiente de torque
levando em conta a influéncia o

escoamento axial

As equagoes para célculo do coeficiente de torque para os escoamentos
laminar com vértices e turbulento liso podem ser deduzidas a partir do mesmo
método desenvolvido por SUZUKI (1929). Como sera visto, a iinica diferenca € que,
ao invés de buscar as perdas axiais abordadas por ele, preocupar-se-4 com as perdas
tangenciais produzidas pela rota¢éo do cilindro interno.

SUZUKI (1929) admite que os perfis de velocidade pr6ximos a parede sdo
proporcionais  distancia da parede elevada a 1/7. Assim, para as regides proximas as

paredes fixa e mével do canal, as seguintes relacOes seriam validas:

1

7
b= 5V ) GRY

Sp

4 %
g = R, {1 -(l) + ﬁ“l) -l] C2)
Sp Sp Sp

A velocidade resultante préxima as paredes é dada pela soma das

componentes axial e tangencial:

u’ = uf +up (C.3)
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A tensio de cisalhamento na parede serd dada por:

T =0,0225 pu%(i) (C.4)
y

E as componentes nas dire¢des axial e tangencial podem ser calculadas,

respectivamente, por:

T, =T (C.5)
u

Tg =T Yo (C.6)
u

SUZUKI (1929) utilizou a primeira expressao (equagdo C.5) para calcular as
perdas na dire¢do axial. As expressdes desenvolvidas por ele para a parede moével e a

fixa sdo dadas, respectivamente, por:

%olw

;o 2
7, =0,0338p(i] Uf|1 +0,629(“’—R") (C.7)
SP Uz
;o R\
T = 0,0338p(i] U:|1 +0,629( B ELJ (C.8)
Sp U,

E, considerando-se que o canal é muito estreito se comparado ao raio médio,

o célculo das perdas axiais € feito desprezando-se o efeito da forca centrifuga:
SPAP = (Tz + 1'-,z )B (Cg)

Para as perdas tangenciais, pode-se utilizar a equagdo C.6 e deduzir, de forma

andloga as perdas axiais, as seguintes relacoes:

Golw

2 2
75 =0,o9p(SLJ (9’_?1:) 1,592(513] +1] (C.10)
P i
R v. ¥ T
z'9=0,09p(l] (ﬁM) 1,592( z J +1] (C.11)
Sp v BoR;
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Comparando-se essas duas relagdes, no entanto, pode-se perceber um
problema. Quando nao existe escoamento axial e o problema reduz-se ao escoamento
de Couette, as tensoes de cisalhamento nos cilindros interno e externo apresentam
valores diferentes a menos que 3 seja igual a 1. Como se sabe, o escoamento de
Couette com superficies paralelas deve sempre apresentar uma tensdo de
cisalhamento constante através do escoamento. Além disso, a influéncia dos vértices
de Taylor conseguida correlacionando-se o fator 8 nao aparece na equagdo C.10.
Dessa forma, o torque calculado a partir desta equac¢ao nao seria influenciado pelo
surgimento dos vértices, o que contradiz diversos resultados experimentais. Assim,
para contornar esse problema, serd admitido que a tensio de cisalhamento possa ser
calculada pela média dos dois valores obtidos. Ou seja, o coeficiente de torque
calculado a partir das relagbes anteriores serd dado por uma equacdo semelhante a

que calcula as perdas axiais, como mostra a equagio C.12 a seguir.

- ;P

0,045 Re Re 2
Cpy =22 111592 =22 | 41| +p|1,592 =& C.12
M R o (ZRee) e (21@,,) +h (C12)
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Anexo A

Propriedades termodinamicas e de

transporte — comparacao com dados

de outros programas

Tabela B.1: Entalpia e volume especifico da Agua na regido de saturaciio para titulos diferentes.

X=0,1
h (kI/kg) v (m’/kg)

P (bar) Calculado EES Erro (%) | Calculado EES Erro (%)
1 643,2 644.4 -0,19 1,71E-01 1,71E-01 -0,44
2 7249 724,13 0,11 8,96E-02 9,02E-02 -0,64
5 851,1 849,06 0,24 3,85E-02 3,89E-02 -1,03
10 964,3 962,85 0,15 2,05E-02 2,08E-02 -1,40
20 1098 1098,14 -0,01 1,10E-02 1,12E-02 -1,69
50 1318 1319,36 -0,10 5,10E-03 5,16E-03 -1,20

100 1539 1531,32 0,50 3,11E-03 3,07E-03 1,41
200 1885 1874,98 0,53 2,42E-03 2,26E-03 7,20
X=0,9
h (kJ/kg) v (m’/kg)

P (bar) Calculado EES Erro (%) | Calculado EES Erro (%)
1 2449 2486,19 -1,50 1,53E400  1,53E+00 -0,46
2 2486 2520,18 -1,36 7,98E-01 8,03E-01 0,65
5 2538 2569,53 1,23 3,38E-01 3,41E-01 1,07
10 2576 2608,37 -1,24 1,75E-01 1,78E-01 1,54
20 2610 2643,39 1,26 8,98E-02 9,17E-02 2,09
50 2630 2659,96 1,13 3,56E-02 3,67E-02 3,02

100 2593 2598.,82 0,22 1,64E-02 1,71E-02 4,12
200 2355 2289,34 2,87 5,49E-03 6,01E-03 -8,60
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Tabela B.3:Entalpia, volume especifico e viscosidade da Agua: liquido comprimido.

T v (m’/kg) h (kJ/kg) i (Pa.s)
(0C) erro erro erro
EES Calc. (%) EES Cale. (%) EES Calc. (%)
P=1 bar
1| 1,00E-03 1,00E-03 0,08 43 4.4 3,05| 1,73E-03 1,61E-03 -6,81
20| 1,00E-03 1,00E-03 -0,18| 83,9 85,7 2,09| 1,00E-03 1,01E-03 0,36
40| 1,01E-03 1,00E-03 -0,37| 167,6 169,3 1,02| 6,53E-04 6,65E-04 1,85
60| 1,02E-03 1,01E-03 -0,44| 251,2 2520 0,31| 4,67E-04 4,72E-04 1,22
80| 1,03E-03 1,02E-03 -0,45| 335,0 3345 -0,16| 3,55E-04 3,55E-04 0,11
99| 1,04E-03 1,04E-03 -0,46| 414,8 4133 -0,35| 2,85E-04 2,82E-04 -0,81
P=5 bar
1| 1,00E-03 1,00E-03 0,10 4,7 4.8 241 1,73B-03 1,61E-03 -6,71
30| 1,00E-03 1,00E-03 -0,24| 126,1 128,1 1,55| 7,98E-04 8,10E-04 1,59
60| 1,02E-03 1,01E-03 -0,44| 251,6 25273 0,29| 4,67E-04 4,72E-04 1,24
90| 1,04E-03 1,03E-03 -0,46| 377,3 376,2 -0,28 | 3,15E-04 3,13E-04 -0,39
120 1,06E-03 1,06E-03 -0,39| 504,0 501,9 -0,42| 2,32E-04 2,29E-04 -1,52
150| 1,09E-03 1,08E-03 -0,48| 632,3 630,7 -0,25| 1,83E-04 1,79E-04 -1,84
P=10 bar
1| 1,00E-03 1,00E-03 0,12 5,2 53 1,76 1,73E-03 1,62E-03 -6,60
36| 1,01E-03 1,00E-03 -0,30| 151,7 1535 1,21 | 7,06E-04 7,19E-04 191
72| 1,02E-03 1,02E-03 -0,48| 302,2 3022 0,01 | 3,94E-04 3,96E-04 0,59
108 | 1,05E-03 1,05E-03 -0,35| 453,5 451,7 -0,40| 2,60E-04 2,57E-04 -1,18
144 | 1,08E-03 1,08B-03 -0,51| 606,8 605,0 -0,30 1,91E-04 1,87E-04 -1,87
179| 1,13E-03 1,12E-03 -0,95| 758,8 759,2 0,06| 1,51E-04 1,49E-04 -1,51
P=50 bar
1| 9,98E-04 1,00E-03 0,28 9,2 9,2 -0,67| 1,72E-03 1,62E-03 -5,67
52| 1,01E-03 1,01E-03 -0,29| 222,0 2235 0,65| 5,30E-04 5,41E-04 1,98
104 | 1,04E-03 1,04E-03 -0,30( 439,6 4382 -0,32| 2,72E-04 2,69E-04 -0,94
156 | 1,09E-03 1,09E-03 -0,48| 660,9 659,7 -0,18| 1,76E-04 1,73E-04 -1,90
208 | 1,17E-03 1,14E-03 -1,83| 889,7 892,6 0,33 | 1,30E-04 1,29E-04 -0,78
260| 1,28E-03 1,21E-03 -4,82|1134,0 11406 0,58 | 1,02E-04 1,03E-04 0,73
P=100 bar
1| 9,95E-04 1,00E-03 0,47| 14,3 14,1 -1,49| 1,71E-03 1,63E-03 -4,49
62| 1,01E-03 1,01E-03 -0,21| 267,9 269,1 0,46 4,55E-04 4,63E-04 1,73
124 | 1,06E-03 1,06E-03 -0,16| 527,6 526,0 -0,29| 2,27E-04 2,23E-04 -1,58
186 | 1,13E-03 1,12E-03 -1,00| 794,1 7949 0,10| 1,47E-04 1,45E-04 -1,55
248 | 1,24E-03 1,19E-03 -4,00|1076,0 1079,9 0,37| 1,09E-04 1,09E-04 0,14
310| 1,45E-03 1,32E-03 -8,91|1401,0 14015 0,03| 8,23E-05 8,19E-05 -0,41
P=200 bar

1| 9,90E-04 9,99E-04 0,87| 24,2 23,8 -1,62| 1,69E-03 1,65E-03 2,27
74| 1,02E-03 1,02E-03 0,05| 3259 3273 0,42 | 3,88E-04 3,93E-04 1,32
148 | 1,08E-03 1,07E-03 -0,16| 636,1 635,2 -0,14| 1,90E-04 1,86E-04 -2,07
2221 1,17E-03 1,14E-03 -2,40| 958,1 960,0 0,20| 1,25E-04 1,24E-04 -0,92
296 | 1,35E-03 1,23E-03 -8,44|1312,0 1303,0 -0,69| 9,16E-05 9,07E-05 -1,04
370| 6,91E-03 4,40E-03 -36,22|2524,0 2397, -5,03| 2,63E-05 5,31E-05 101,54
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T h (kJ/kg) v (m*/kg) p (Pa.s)
(0C) erro erro erro
EES Cale. (%) EES Calc. (%) EES Calc. (%)
P =1 bar
0 0 0,0 - 7,83E-01 7,83E-01 0,01| 1,76E-05 1,77E-05 1,01
60 60,4 60,2 -0,31| 9,56E-01 9,56E-01 0,02| 2,04E-05 2,05E-05 0,68
120 121,1 120,8 -0,21| 1,13E+00 1,13E+00 0,04 | 2,29E-05 2,28E-05 -0,32
180 182,1 1820 -0,07 | 1,30E+00 1,30E+00 -0,01| 2,53E-05 2,48E-05 -1,91
240| 243,7 2436 -0,02| 1,47E+00 1,47E+00 0,02 2,75E-05 2,64E-05 -3,85
300| 306,1 3059 -0,06| 1,65E+00 1,65E+00 0,03| 2,96E-05 2,78E-05 -6,08
P = 5 bar
0 -1,3 -1,4 5,19 1,56E-01 1,56E-01 0,21| 1,76E-05 1,78E-05 1,09
60 59,4 59,2 -0,27| 1,91E-01 1,91E-01 0,22 2,04E-05 2,05E-05 0,74
120 120,3 120,1 -0,15| 2,25E-01 2,26E-01 0,20 2,29E-05 2,29E-05 -0,31
180 181,5 1814 -0,06| 2,60E-01 2,60E-01 0,19| 2,53E-05 2,48E-05 -1,89
240 2433 2432 -0,05| 2,94E-01 2,95E-01 0,19| 2,75E-05 2,65E-05 -3,85
300| 305,7 305,5 -0,06| 3,29E-01 3,30E-01 0,15| 2,96E-05 2,78E-05 -6,07
P =10 bar
0 -3 -3,1 2,51| 7,74E-02 7,77E-02 049| 1,77E-05 1,79E-05 1,20
60| 58,2 58,0 -0,29| 9,49E-02 9,54E-02 0,49 | 2,04E-05 2,06E-05 0,85
120 119,4 119,2 -0,16| 1,12E-01 1,13E-01 0,45| 2,30E-05 2,29E-05 -0,22
180| 180,8 180,7 -0,06| 1,30E-01 1,30E-01 0,40 | 2,53E-05 2,49E-05 -1,82
240| 242,7 2426 -0,04| 1,47E-01 1,48E-01 0,39 2,76E-05 2,65E-05 -3,82
300| 305,2 305,0 -0,06| 1,64E-01 1,65E-01 0,36| 297E-05 2,79E-05 -6,06
P = 50 bar
0| -162 -164 1,09| 1,48E-02 1,51E-02 2,64 1,85E-05 1,90E-05 2,23
60 48,9 48,7 -0,36( 1,86E-02 1,90E-02 2,41| 2,11E-05 2,14E-05 1,81
120 1124 1123 -0,05( 2,22E-02 2,27E-02 2,19 2,35E-05 2,36E-05 0,50
180 175,5 1754 -0,05| 2,58E-02 2,63E-02 1,99| 2,57E-05 2,54E-05 -1,28
240 | 238,5 2384 -0,04| 2,94E-02 2,99E-02 1,80 2,79E-05 2,69E-05 -3,44
300| 301,9 301,6 -0,10| 3,29E-02 3,34E-02 1,65| 2,99E-05 2,82E-05 -5,78
P =100 bar
0| -30,8 -31,0 049 7,16E-03 7,47E-03 4,44 | 2,06E-05 2,08E-05 1,04
60 38,9 38,7 -0,60| 9,16E-03 9,54E-03 4,07 | 2,24E-05 2,28E-05 1,97
120| 105,1 105,0 -0,07| 1,11E-02 1,15E-02 3,69 2,44E-05 2,47E-05 1,05
180 170 169,9 -0,03| 1,29E-02 1,34E-02 3,42 2,65E-05 2,63E-05 -0,71
240| 234,3 2342 -0,03| 1,47E-02 1,52E-02 3,07 2,85E-05 2,77E-05 -2,88
300| 298,7 2984 -0,11| 1,65E-02 1,70E-02 2,88 | 3,05E-05 2,88E-05 -5,35
P = 200 bar
0 -50 -50,3 0,59| 3,70E-03 3,84E-03 3,61| 2,71E-05 2,46E-05 -9,26
60 25,5 25,2 -1,03| 4,73E-03 4,93E-03 4,25| 2,65E-05 2,54E-05 -3,87
120 95,5 95,4 -0,06| 5,70E-03 5,95E-03 4,41| 2,73E-05 2,68E-05 -1,95
180 163 163,0 0,01| 6,64E-03 6,92E-03 435| 2,87E-05 2,81E-05 -2,17
240 2293 2292 -0,04| 7,55E-03 7,87E-03 420( 3,03E-05 2,92E-05 -3,54
300 2952 2947 -0,16 | 8,46E-03  8,80E-03 4,01| 3,19E-05 3,01E-05 -5,53
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Tabela B.5:Entalpia, volume especifico e viscosidade do ar seco e saturado.

B6

Seco Saturado
p T . b T T
- - erro
(bar) ©C) | DIAGRAM Cale. erro (%) | °© | DIAGRAM Cale. (%)
0,0 0,0 0,1 - 0,9 109 104  -438
20,0 201 2072 040| 65 21,6 20,7  -4,00
101 40,0 403 403 0,12 108 31 300  -3,30
60,0 60,4 60,4 006| 14,1 395 381  -3,66
80,0 80,5 80,5 0,03| 16,9 474 457 356
100,0 10,0  100,7 026 193 549 530  -3,55
0,0 1,1 -12 971 05 136 12 -12,47
30,0 293 29,1 0,80| 62 817 79  -3,13
5 60,0 60,1 594 -1,18| 104 135 131  -2,76
90,0 90,2 89,8 0,46 138 179 176  -195
120,0 121,0 1203 0,60 166 21,8 21,4  -2,03
150,0 151,0  150,9 0,10 19,1 253 249  -158
0,0 25 29 17,97| 02 128 -1,7 3652
35,0 334 327 201 59 51 46 -10,62
10 70,0 69,1 68,4 1,06 102 996 95 512
105,0 1050 1040 091 13,6 139 134  -3,44
140,0 1400 1398 0,13| 16,4 173 168  -3,04
175,0 1760 1757 0,17| 189 20,4 198  -2,74
0,0 79 97 2265 09 66 -83 2611
45,0 398 37,7 S,16| 82 15 -03 -12048
30 90,0 86,8 84,7 245| 134 719 55 -23.86
112,5 1100  108,1 1,77 155 955 78 -17,99
135,0 1340 1314 -1,94| 173 11,6 99 -14,96
157,5 1570 1548 1,43 19 136 11,8 -13.27
0,0 132 -162 22,93 1,3 11,4 -145 27,09
50,0 41,4 382 781 62 589 90 52,15
50 100,0 945 914 -3,30 10 1,65 -47 182,65
150,0 147,0 1441 2,00] 13,1 1,84 1,1 -162.25
200,0 2000 196,6 1,72 157 48 18 62,62
250,0 253,0 2491 1,55 19,1 864 57 3392
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Anexo B
Dados experimentais utilizados nas

comparacoes com o modelo

B.1 Dados de HATTON (1993)

Tabela B.6 Propriedades caracteristicas do éleo.

Propriedade Valor
Densidade a 15,6/15,6 °C 0,9093 g/cc
Densidade API 23,93

Peso Molecular 264.8 g/g-mol

Tabela B.7 Viscosidade dindmica em fung¢io da pressao e temperatura.

Temperatura (°C)
Pressio (kPa) 26,7 378 | 48,9 60,0
Viscosidade (10 Pa.s)

1724 32,36 20,13 13,60 9,58
3447 33,62 20,89 14,07 9,90
5171 34,93 21,68 14,55 10,21
6895 36,30 22,50 15,04 10,53
8619 37,72 23,35 15,54 10,86
10342 39,19 24,23 16,04 11,19
12066 40,72 25,14 16,56 11,52
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B.2 Dados de EGASHIRA et al. (1996)
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Tabela B.10: Pariametros geométricos da bomba multifisica estudada por HATTON (1993).

Parametro Valor
Didmetro externo (10~ m) 200,00
Diametro interno (10~ m) 140,00
Passo (10~ m) 54,00
Filetes 2
Rugosidade (10° m) 4,00
Altura das fendas (10™ m):

- periférica 0,200

- flanco 0,150

- radial 0,150
Numero de cdmaras 7

Vizzz:x

Fig. B.1: Bomba mutifisica de duploparafuso ensaiada por EGASHIRA et al. (1996).
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B.3 Dados de KONNER (1998)
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Fig. B.2: Bomba mutifisica de duploparafuso ensaiada por KONNER. (1998).
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Tabela B.11: Parimetros geométricos da bomba multifisica estudada por KONNER (1998).

Parametro Valor

Didmetro externo (10” m) 100,00
Diametro interno (10~ m) 70,00
Passo (10~ m) 50,00
Comprimento do parafuso (10~ m) 120,00
Numero de cdmaras 3,347
Filetes 2

%ura axial do filete do parafuso 12,50
(10" m
Rug031dade (10° m) 4,00
Altura das fendas (10~ m):

- periférica 0,186

- radial 0,105

- flanco 0,075
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B.4 Dados de PETROBRAS (2003)

7

Fig. B.3: Bomba mutifasica de duploparafuso ensaiada por PETROBRAS (2003).

Tabela B.12: Parimetros geométricos da bomba multifisica estudada pela PETROBRAS

(2003).
Parametro Valor

Didmetro externo (10'3 m) 329,04
Diametro interno (10~ m) 230,00
Passo 70,00
Nimero de cimaras 7,9
Filetes 2
Largura axial do filete do parafuso
(10_%“m) 17,50
Excentricidade (10~ m) 0,095
Rugosidade (10° m) 4,00
Altura das fendas (10~ m):

- periférica 0,550

- radial e flanco 0,300




