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Massa de sélidos (kg)

Massa de fluido (kg)
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FIGUEIRA JR, E.A. ESTUDO E CONCEPCAO DE ROTORES DE DISCO PARA
BOMBEAMENTO DE FLUIDOS ABRASIVOS. 2017. 101f. Tese de Doutorado, Universidade
Federal de Uberlandia.

RESUMO

Bombas centrifugas de pequeno e grande porte sdo equipamentos comumente encontrados
nas industrias de extracao e processamento de minerais. Companhias como a Vale, CBMM,
Kinross, Anglo American, entre outras, despendem grande parte de seus recursos financeiros
na manutencdo, conservagcao e substituicdo das partes mecénicas de equipamentos, tais
como carcacas e rotores usados no bombeamento de polpa mineral. O problema é que as
particulas sélidas quando em contato com o0s rotores e carcacas geram intenso desgaste.
Nesse sentido, diversos autores vém propondo novas ligas metalicas para aprimorar as
propriedades e aumentar a resisténcia mecanica destes equipamentos. No presente trabalho
os estudos estdo voltados para a fluidodindmica e a interagéo fluido/estrutura durante o
bombeamento de polpa mineral. Assim, foi desenvolvida uma bancada experimental para
bombeamento de fluido com abrasivo em laboratério. Além disso, baseado nas obras e em
patentes de Nikola Tesla, foram projetados e desenvolvidos modelos alternativos de rotores,
denominados rotores de disco. Tais rotores foram projetados para serem compativeis com
bombas comerciais visando facilitar a substituicdo. Testes em laborat6rio demonstraram que
os rotores desenvolvidos possuiam durabilidade 2 vezes superior aos convencionais. Além
disso, verificou-se que os rotores de disco podem ser adaptados para operarem com vazbes
e alturas manométricas compativeis aquelas identificadas nos rotores convencionais.
Finalmente, espera-se que os dados gerados no presente trabalho possam motivar as
empresas do setor de mineracédo a investir ainda mais em P&D. Pois, acredita-se que s6 assim

serd possivel reduzir a manutencao e os custos ho bombeamento de polpa mineral.

Palavras-chave: Rotor de Disco, bombeamento de fluido abrasivo, bomba de disco,

bombeamento de polpa.



FIGUEIRA JR, E.A. DESIGN OF BLADELESS IMPELERS FOR PUMPING FLUIDS
CONTAINING ABRASIVE PARTICLES. 2017. 101p. PhD. Thesis, Federal University of
Uberlandia.

ABSTRACT

Centrifugal pumps are commonly used in mining industries, such as Vale, CBMM, Kinross,

and Anglo American. However, due to the presence of abrasive particles in the mineral pulp,

WKHVH SXPSVYT FDVLQJ DQG LPSHOOHUYV UHDGLO\YZH /IR RBXHWY R $WM
D ORW RI WKHLU ILQDQFLDO UHVRXUFHV LQ WK th&irHla®ageds VY PDL
mechanical parts. To solve this issue, some researchers have been proposing novel metal
DOOR\V WR LPSURYH FHQWULIXJDO SXPSVY SURSHUWBEMVWR) G
explore a new approach, this study focuses on fluid dynamics and fluid/structure interactions

during mineral pulp pumping. An experimental bench was developed to simulate, in laboratory

conditions, the pumping of an abrasive pulp. Based on previous reports and published Nikola
7THVODYV SDWHQWYV D OaNad disg Driellersiwere 8ddighedrakb\markufactured.

These disc impellers were compatible to standard commercial pumps to facilitate their use.

Laboratory trials demonstrated that disc impellers were twice more durable than conventional

ones and could operate under similar conditions of flow and head height. It is expected that

the findings obtained in this study motivate mining industries to invest in R&D, which is believed

WR EH WKH EHVW ZD\ WR UHGXFH SXPSVT QHHG IR puRmpingQ WH Q D (

Keywords: disc impellers, pumping of abrasive fluid, disc pump, Slurry Pump.



CAPITULO |

1. INTRODUCAO

Bombas centrifugas sdo comumente usadas por empresas de beneficiamento mineral
para conduzir a polpa de minério desde a moagem até a obtencdo do produto final. No
entanto, tais empresas relatam um alto indice de desgaste nos rotores e nas carcacas de tais
bombas, chegando a representar 10% do custo global em manutencéo a cada ano (Pereira,
2012)

A polpa deve ser transportada com velocidade superior a velocidade critica, evitando
assim a sedimentacao das particulas soélidas, fato esse que aumenta o desgaste em rotores
e carcagas.

Neste trabalho avaliou-se a substituicdo de rotores convencionais por rotores de discos.
Este estudo iniciou-se em 2012 apds uma visita técnica em uma empresa mineradora no
municipio de Paracatu - MG, na qual o problema foi relatado. O estudo sobre o desgaste
nestes componentes, em sua maioria, se restringe ao material de fabricacdo dos
componentes ou simplesmente do revestimento aplicado aos mesmos. Ap0s uma revisao
sobre o assunto foi considerada a utilizacio de rotores de disco.

A utilizacdo de bombas de disco é pouco difundida e estudos sobre a utilizagdo destas
na mineracao sao minimos se comparado ao potencial de redugéo de desgaste que pode ser
obtido com a utilizagdo das mesmas.

Atualmente, no Brasil, ndo existe nenhuma empresa que fabrique tal dispositivo. A
Discflo Corporation produz e comercializa este tipo de bomba, entretanto, o custo deste

equipamento pode atingir 10 vezes o valor de uma bomba centrifuga comum.



Os parametros necessarios para sua fabricagdo néo séo disponibilizados na literatura
tampouco pelo fabricante (informacgdes sigilosas), ou seja, hdo ha nenhuma informagéo que
relacione a quantidade de discos ou o0 espacamento dos mesmos em funcdo das
caracteristicas do fluido a ser bombeado. Sendo assim a inovacdo deste trabalho é a busca
destes parametros, ou seja, produzir tecnologia nacional, reduzindo o custo destes
equipamentos.

Nesse sentido, este trabalho apresenta um estudo experimental para analisar a
interacado fluido-estrutura e o desgaste em rotores e carcacas de bombas centrifugas de polpa
mineral. Basicamente, propde-se conceber rotores experimentais com perfis aerodindmicos
distintos e submeter 0s mesmos a ensaios experimentais em laboratério de forma a avaliar o
desempenho e desgaste dos mesmos. O projeto do rotor sera baseado em modelos
fluidodindmicos, de forma a minimizar o desgaste das paredes do rotor e da carcaga durante
o bombeamento. A partir da concepgéo de um rotor serdo definidas as curvas caracteristicas
do novo conjunto motor-rotor de forma a caracterizar um novo tipo de bomba.

Espera-se que este estudo possa efetivamente contribuir com o setor industrial de
mineragéo e bombeamento de fluidos abrasivos, reduzindo o desgaste e aumentando a vida
atil de bombas, a partir do projeto tedrico, experimental e fluidodindmico de um conjunto
inovador de rotor e carcaca.

A reducéo do desgaste no bombeamento de polpa nas inddstrias do setor de mineracao
€ possivel utilizando o conceito proposto por Tesla em 1913, no qual o bombeamento ocorre
apenas em funcéo das forgas viscosas entre discos em rotacdo. Entretanto, existem poucos
estudos discutindo a utilizacdo e adaptacéo de rotores de disco. Visto isto, a aplicacdo dos
conceitos de Tesla apresenta potencial de aumento de vida util e reducdo dos custos
operacionais das empresas.

Atualmente, o custo extremamente alto e a escassez de informacdo tornam este
dispositivo pouco utilizado. Visto isto, o estudo e desenvolvimento de parametros para
substituicdo de rotores convencionais por rotores de disco podem aumentar a utilizacdo
destes rotores reduzindo custos de producéo e os tornando mais atrativos para as industrias
mineradoras. A investigagdo acerca da utilizagc&o das leis de semelhanca para rotores de disco
se faz necessaria.

Para alcancar os objetivos propostos, apresenta-se no Capitulo Il uma revisédo
contemplando os seguintes assuntos: mineracdo, bombas centrifugas e de polpa, e
escoamento de fluidos. Serdo demonstradas a patente n°1061142 de Nikola Tesla e outras

que surgiram com 0 mesmo principio de funcionamento.



O Capitulo Il trata da metodologia utilizada para montagem da bancada,
desenvolvimento dos rotores de discos e detalhes dos testes aos quais 0s rotores foram
submetidos.

O Capitulo IV demonstra um comparativo entre as curvas caracteristicas dos rotores
de discos e semiaberto. Os rotores de discos foram analisados em funcdo da quantidade e
distancia entre os discos. Os resultados dos testes de desgaste sdo demonstrados por
gréficos de vazao e altura manométrica em funcéo do tempo.

Por meio das conclusbes apresentadas no capitulo V, verifica-se que os rotores de
disco podem substituir os rotores convencionais mantendo 0s mesmos parametros. Além

disso, os rotores de disco apresentam menores indices de desgaste.



CAPITULO Il

2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1. Introducdo

A mineracao no Brasil, em 2014, foi responsavel por 5% (US$40 bilhdes) do produto
interno bruto (PIB) industrial do pais e contribuiu com 34 bilhdes de dolares no comercio
exterior. Durante 0 ano aproximadamente 1,1 bilhdo de toneladas de minério foram extraidas
do solo brasileiro e posteriormente processadas para a obtencdo de metais preciosos,
fertilizantes, agregados para construcdo civil, minério de ferro, bauxita, aluminio primario,
fosfato, potassio concentrado, zinco concentrado, cobre, liga de niébio, niquel contido e ouro
(IBRAM, 2015).

Nas industrias de extracdo, o transporte de minério é realizado por bombas que estédo
presentes desde o processamento até a obtengéo do produto final. O minério € bombeado em
meio aquoso e com velocidade suficiente para evitar a deposicédo da parte sélida na parte
inferior da tubulacao. Diante de tal cenario é inevitavel o desgaste dos equipamentos.

Na industria é bastante comum o desgaste em bombas e nas industrias de mineracao
gera um altissimo custo operacional. Na literatura cientifica sdo identificados diversos
trabalhos com intuito de avaliar e reduzir o desgaste em tais equipamentos. A maioria dos
trabalhos esta relacionada a investigacdo de materiais resistentes ao desgaste, bem como a
aplicacdo de revestimentos de sacrificio para aumentar a vida Util dos rotores.

O presente trabalho tem como objetivo avaliar a substituicdo dos rotores com pas
semiabertos e fechados, comumente utilizados em bombas centrifugas, por rotores sem pas
GHQRPLQDGRV UWW®SWRBIBEHSNDOLHQWDU TXH D SULPHLUD ERPE



surgiu em 1913, inventada por Nikola Tesla e melhorada por diversos inventores até a
atualidade.

Para o melhor entendimento sobre o processo de desgaste em bombas centrifugas na
indastria, apresenta-se na sequéncia uma revisdo bibliogréfica relacionada ao processo de

mineracao.

2.2. Mineracgao

A mineragdo é um processo de extracdo de substancias minerais encontradas no
subsolo. Tais substancias podem ser: ferro para producéo de aco, fosfato para fabricacdo de
fertilizantes, carvao mineral, metais preciosos entre outros. Tal processo é composto de
diversas etapas: desde a retirada do minério do solo até a obtenc&o do produto final. A Figura

2.1 demonstra um esquema geral utilizado para beneficiamento de minério de cobre.

BRITAGEM PRIMARIA E FLOTAGAO E REMOAGEM BARRAGEM DE REJEITOS
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Figura 2. 1 - Fluxograma tipico utilizado para beneficiamento de minério, usina de Sossego
(BERGERMAN et al. 2009).

O circuito de moagem tem com capacidade nominal para 1.841 t/h. O produto da
britagem primaria alimenta um SAG de 38 x 23 pés. A descarga do moinho SAG alimenta
duas peneiras viorDWyULDV GH 1 [cao fetidaX Mridarhinitada a uma britagem de
seixos (pebbles), composta de dois britadores cbnicos, que reduzem o material. O produto
dos rebritadores retorna ao moinho SAG, fechando o circuito. A fragdo passante na peneira é
ERPEHDGD SDUD GXDV EDWHUL D Vulefflew.reidé-vcatihad§d a FXMR



doiV PRLQKRV GH ERO.DVrdagdito dafimpagein, que alimenta o estagio de flotacao,
40% de solidos com didmetro médio de 0,21 mm (BERGERMAN et al. 2009).

2.2.1. Mineragéo no Brasil

No Brasil a extracdo mineracdo representa 5% PIB e contribui significativamente com
a economia, gerando 214.070 empregos diretos na extracdo mineral, 770.652 na cadeia
produtiva e 1,7 milhdes de empregos indiretos (IBRAM, 2015).

A demanda por bens minerais é favoravel, e para os proximos anos é esperado um
crescimento deste setor. O Programa de Aceleragdo Econdmica (PAC), permite prever uma
demanda crescente por bens minerais e produtos derivados. O Brasil, quando comparado
com paises desenvolvidos apresenta baixos niveis de consumo de minerais. Os estados
lideres nacionais em producao mineral sdo Minas Gerais e Para. Dentre os minerais extraidos
no territorio brasileiro, 0os que se destacam juntamente com sua posi¢éo no ranking global de
producdo sdao: ferro (1°), niébio (1°), manganés (1°), bauxita (2°), grafita (3°), rochas
ornamentais (4°), amianto (4°), magnesita (4°) e caulim (5°) (Lobao, 2009).
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Figura 2. 2 - Principais depdsitos minerais do Brasil (IBRAM, 2015).



Em 2015 foi constatado aumento de 15,5% no indice de produc¢do mineral impulsionada
pelo aumento da producdo de minério de ferro, cobre e manganés. A Figura 2.3 mostra a
variagdo do indice de producdo mineral de 2012 a 2015.

20%
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10% 2.6%

5%

%
¥ .
-1,7%
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-6,2%
10%
12/2012 12/2013 12/2014 12/2015

Figura 2. 3 - Variacdo do indice de producao mineral (IPM) do primeiro semestre de 2012 ao
primeiro semestre de 2015 (DNPM, 2015).

Segundo Pereira (2012), R FXVWR FRP PDQXWHQomR GH ERPEDV GH
em ferro fundido de alto cromo na Kinross Brasil Mineragdo (KBM) representa 8,6% do custo
global de manutencdo anual. Esta porcentagem corresponde a cerca de R$ 10 milhdes/ano.
Considerando a perda de lucro com a interrupgéo da linha de produgéo, tem-se uma despesa

total de R$ 12 milhdes de reais por ano.

2.3. Bomba s

Bomba é uma denominacdo utilizada para dispositivos que transformam energia
cinética (do rotor) em energia potencial. A energia fornecida ao motor é transferida em sua
maior parte para o fluido, resultando em um aumento de pressdo e ndo necessariamente um
aumento de vazdo (CENGEL; CIMBALA, 2015).

2.3.1. Bomba centrifuga

Uma bomba centrifuga é composta por eixo (que transfere energia para bomba),
mancal, rotor e carcaca (também denominada voluta). Nesta, o fluido entra axialmente no

centro da bomba e adquire velocidade tangencial por transferéncia de quantidade de



movimento com as pas do rotor e velocidade radial devido a forga centrifuga (CENGEL;
CIMBALA, 2015). O fluido sai do rotor com acréscimo de pressao e vazao, e se depara com

a carcaga, cuja fungdo é aumentar a pressao, desacelerando o fluido (Fig. 2.4).

Cobertura

Eixo

- Pd do
rotor

Voluta
Vista lateral Vista frontal

Figura 2. 4 - Representacdo esquematica de bombas centrifugas (CENGEL; CIMBALA,
2015).

A figura 2.5 demonstra os rotores utilizados em bomba centrifugas, estes podem ser de

trés tipos: aberto; semiaberto e fechado.

Aberto Semiaberto Fechado

Figura 2. 5 - Tipos de rotores.

A velocidade usual utilizada em bombas centrifugas é de 3600 rpm. Entretanto, esta
velocidade pode ser reduzida em fungédo do tipo de rotor e caracteristicas do fluido a ser

bombeado.

2.3.2. Curva caracteristica



A curva caracteristica da bomba é uma relagao entre a vazao (Q) e altura manométrica
(H). A condigao de livre fornecimento é aquela na qual a altura manométrica é nula e a vazao
de fluido é maxima. Por outro lado, tem-se a carga de fechamento, que indica o valor de H
quando Q é nulo (CENGEL; CIMBALA, 2015).

; :
w
EGL entrada 4[\ EGL saida

Plano de referéncia (z = ()»’

Figura 2. 6 - a) Altura manométrica de uma bomba, H, € definida como a variagao na carga
de Bernoulli, entre a entrada e a saida (adaptado de CENGEL; CIMBALA, 2015).

A relagdo Q x H pode variar em fungéo das caracteristicas dos rotores. As curvas
caracteristicas estaveis podem ser divididas em trés grupos:
e Steadily rising: a medida que a vazao diminui a altura manométrica aumenta;
e Steep: a medida que a vazdo diminui ha uma grande variagdo na altura
manomeétrica;

e Flat: a medida que a vazao diminui ha pouca variagao na altura manométrica.

-

Q

Steadily rising Steep Flat
Figura 2. 7 - Comportamento das curvas de bombas centrifugas (Adaptado de PUMPS, 2013).



10

As curvas caracteristicas de bombas séo estaveis quando a carga liquida sempre reduz
com o aumento da vazdo (Pumps, 2013). A Fig. (2.8) mostra a diferenca de dois tipos de

curva, ou seja, dois projetos de bombas que possuem o mesmo ponto de trabalho (Hall, 2010).

| | | |
m 11 ———
ST | L_Curva Steep l
E =T 1|
m h\“i ! [ 1
= ‘\‘*« || | pontode
E ———-I—u——.q__h__h\ | trabalho
& . MK Curva flfat
% M .
= : [,
m +—1— $ =t t
E | ;
= \

Vazdo [m?/h]

Figura 2. 8 - Comparativo de dois tipos de curva (steep e flat) para 0o mesmo ponto de trabalho
(adaptado de HALL (2010)).

2.3.3. Leis de semelhanca

As leis de semelhancga sé@o grupos adimensionais criados para relacionar duas bombas
gque sdo geometricamente e dinamicamente semelhantes. As equac¢fes sdo baseadas nos
seguintes SDUKPHWURYV 34" YD]mR] G ERWRBMDomR[raM VRWBROWXUD
manométrica[m] H SEKS~ SRWJrQFLD

3»LINLL5 Eqg. 2.1
3% - NLsP g <
*”l_lNLL6 Eq. 2.2
. - NLaP g <
>0, NL| 7

L | Eqg. 2.3
oL - NP 9

As leis de semelhanca sao bastante utilizadas quando se tem um projeto existente e ha
a necessidade de adapta-lo. Basicamente, o procedimento consiste em modificar um projeto
ja existente para obter os parametros (Q, H, e bhp) diferentes do projeto (CENGEL; CIMBALA,
2015).
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2.4. Bombas de p olpa

Sao dispositivos mecanicos que fornecem energia e pressado para manter o fluido em
escoamento. O fluido entra com velocidade constante no raio interno do rotor, recebe energia
e sofre um acréscimo na velocidade no raio externo do rotor.

Chaves (2002) relata que bombas de polpa possuem rotores com menor nimero de
aletas e mais robustas. Além disso, a curva da aleta é menos acentuada que de bombas de
agua. Em tais bombas séo aplicados revestimentos de materiais resistentes ao desgaste, tais
como borracha natural, elastbmeros a base de poliuretano reticulado (PUR) modificado e
ceramicas. Por fim, as relagbes entre o didmetro do rotor e a largura da carcacga sao limitadas,
pois, rotores grandes implicam em velocidades periféricas muito altas e, consequentemente,
em elevado desgaste.

Mackay (2004) comenta que a velocidade de operacédo de bombas de polpa € de 1800
rpm ou inferior. Experimentos em laboratorio mostram que a reducéo do desgaste das bombas
esta diretamente relacionada a rotagéo, ou seja, reduzindo de 1800 para 900 rpm, tem-se
uma reducao do desgaste em 8 vezes (MORRIS, 2013).

O bombeamento de fluidos abrasivos requer ainda instrumentos de medigdo mais
resistentes. Como exemplos, citam-se: mandmetros com membranas flexiveis e valvulas de
mangote, que evitam o contato da polpa com o0s elementos metalicos da valvula. Para evitar
desgaste localizado deve se girar as tubulacdes, em suas extremidades é recomendavel evitar
curvas ORQJDV H 3 FRWRYHORV™ 2 LGHDO p XVDU FRQH}} WD GWR RNQ
momento de girar a tubulagdo quanto na limpeza devido a entupimentos (CHAVES, 202).

A velocidade minima de bombeamento, quando o transporte da polpa é considerado
heterogéneo, deve ser suficiente para gerar turbuléncia e manter as particulas do sélido em
suspenséo (CHAVES, 2002).

Ainda segundo Chaves (2002), a velocidade critica de bombeamento de polpa
heterogénea é de aproximadamente 4,5 m/s. No caso de polpa homogénea, recomenda-se
velocidades inferiores a 1,8 m/s.

No dimensionamento de bombas de polpa néo basta considerar apenas um fluido de
alta densidade. Cave (1976 apud CHAVES, 2002) desenvolveu um &baco que contém
informagdes para o dimensionamento de bombas de polpa com até 40% de abrasivo sélido.
No dimensionamento sdo avaliadas as propriedades do liquido e do sélido, bem como a
iterag@o entre ambos.

As bombas da linha Warman atualmente sdo as mais utilizadas na industria de

mineragao, sendo disponibilizadas com recalque de 25 a 600 milimetros, com capacidade de
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bombeamento de até 9100m3h e carga maxima de 67 metros de coluna de agua (WEIR
MINERALS, 2015). Possuem tampas de succ¢éo e carcacas de ferro fundido branco de alto
cromo (FFBCA), além de revestimentos que sé@o substituiveis em campo, confeccionados em
metais ou elastdbmeros resistentes a erosdo e a corroséo.

Os rotores possuem grande didmetro e baixa velocidade de rotagédo e séo projetados
para maximo desempenho e possuem palhetas de expulsdo na cobertura frontal que
minimizam a recirculagdo e reduzem o desgaste (Fig. 2.9) (WEIR MINERALS, 2015).

a) b)

Figura 2. 9 - a) Bomba Warman fabricada pela Weir para bombeamento de polpa mineral. b)
detalhes de um dos rotores utilizados na Bomba Warman (WEIR MINERALS, 2015).

As bombas Warman da série AH 8/6 F da Weir possuem rotagdo de 983 rpm (WEIR
MINERALS, 2015).

A KSB é outra fabricante de bombas de polpa. A empresa fabrica bombas de diversos
tamanhos e poténcias e atende todas as industrias mineradoras. As bombas podem possuir
revestimentos e rotores em metal ou borracha conforme apresentado na Fig. (2.10).



Revestimento de Borracha

Rotor de Metal
ou
Rotor de Borracha

Figura 2. 10 - Bomba KSB (KSB, 2015).
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Figura 2. 11 - Valores limites de rotagdo para bombas KSB de rotores com revestimento de

borracha e metalico (adaptado de KSB, 2015).
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A rotacdo das bombas KSB varia em fungdo do tamanho, aplicacdo e o material de
fabricac&o do rotor. Sabe-se que as velocidades de rotacao limites para bombas de polpa séo
reduzidas, principalmente quando sé&o utilizados rotores de borracha. A Fig. (2.11) mostra a
rotacéo limite da bomba KSB em funcdo do tipo de rotor: metal ou borracha. E possivel
constatar que rotores de metal s&o indicados para rotagées de 1160 a 2700 rpm, enquanto
gue rotores de borracha devem ser aplicados em rotagées menores: 750 a 1470 rpm.

A linha de bombas para mineragéo da Metso (Fig. 2.12), projetadas para bombeamento
de polpa, podem ser obtidas em ferro fundido branco de alto cromo com ou sem revestimento

de borracha natural.

Figura 2. 12 - Bombas de Polpa Metso Orion Series HM e HR Cutaway (METSO, 2013).

Outra diferenca significativa em relacdo a outras marcas é a utilizacdo dos rotores

fechados, de fluxo induzido e de fluxo totalmente induzido como mostrada na figura 2.13.

Rotor fechado padrao: Rotor de fluxo induzido Rotor de fluxo induzido
(Vortex): (Vertex) totalmente embutido:

Figura 2. 13 - Detalhamento dos rotores utilizados nas bombas de polpa Metso Orion Series
(METSO, 2013).
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O rotor de vortice totalmente induzido permite que a polpa passe livremente pela bomba
com um fluxo suave, resultando em menor desgaste (METSO, 2013). Por outro lado, o
rendimento das bombas que utilizam tais rotores é menor.

A IMBIL (2016), fabricante de bombas nacional, conta com uma linha denominada slurry
para bombeamento de fluidos com particulas. Sdo aplicados revestimentos metalicos
(FFBCA, AISI 316, CD4Mcu), elastémeros (borracha natural, Clorobutil) e aletas na parte

externa do rotor. O objetivo é reduzir o refluxo e, consequentemente, o desgaste.

a) b)

Figura 2. 14 - Bombas IMBIL a) Bombas com revestimento de elastdmeros e b) Bombas com
revestimento metalico (IMBIL, 2016).

A MetaLine adiciona um revestimento sintético nas bombas (MetaLine 785) para reduzir
o efeito do desgaste. Este revestimento é um elastbmero de média dureza desenvolvido para
ser pulverizado nas superficies, protegendo-as do desgaste causado pelo impacto das
particulas (METALINE, 2016).

Ha ainda as empresas de remanufaturamento, tais como a Borrachas Delrey, que
recuperam rotores, tampas traseiras e dianteiras adicionando uma camada de elastémero
(Borracha Natural).

Diante de tal cenario e analisando os principais fabricantes de bombas de polpa,
observa-se que todas as empresas do setor de mineracao vendem bombas centrifugas com
rotores abertos ou fechados. Além disso, o revestimento dos rotores varia em fungcédo da
aplicagdo, podendo ser borracha natural ou metal de alta dureza. Tais caracteristicas
justificam a execuc¢ao do presente trabalho, ou seja, ha a necessidade de focar estudos na
concepcdo e desenvolvimento de bombas, carcacas e rotores inovadores para o setor de

mineracao.
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2.5. Teoria de esco amento entre discos concéntricos

O escoamento entre dois discos em rotacéo foi estudado em 1921 por Von Karman.
Cochran (1934) obteve a primeira solugdo numérica para este escoamento, mostrando que o

fluxo entra no centro do disco e descarrega radialmente, similar a um rotor semiaberto e/ou

fechado (Fig. 2.15).

Linhas de corrente Perfis de Velocidade

Figura 2. 15 - Escoamento de Van Karman a) Linhas de corrente e b) perfis de velocidade
Cochran (1934).

Szeri e Adams (1978) estudaram o escoamento com apenas um disco em rotacao.
Szeri et al. (1983) estudaram perfis de velocidade para diferentes configuracdes de discos
finitos e descreveram o niumero de Reynolds transversal (Eq. 2.4) baseado no espagamento

entre os discos, vazao e viscosidade.

337 @

4'%L—6
tééei@h5>l?

Eq. 24

Onde:
Q vazao
a Viscosidade Cinematica
S Espacamento entre os discos

Fluxo transversal ocorre entre o0s discos concéntricos, a velocidade tangencial aumenta

devido ao cisalhamento provocado pela rotagéo dos discos e a velocidade radial aumenta em
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funcdo da forgca centrifuga. Assim, a diferenca de pressédo (AP) depende da densidade do
fluido, viscosidade, vazao, velocidade angular, raio da entrada do fluido, raio externo e da
distancia entre os discos (AP = f(p, 1, Q, O, R, Re, S)).

Para o desenvolvimento de um modelo fisico, deve-se considerar as propriedades
fisicas constantes, condicdo de nao escorregamento nas paredes, considerar somente o canal
formado pelos discos e neste Gltimo considerar escoamento laminar em regime permanente.
O modelo deve ser no minimo bidimensional com simetria azimutal conforme apresentado na
Fig. (2.16) (BARBOSA, 1992).

Figura 2. 16 - Modelo fisico (adaptado de BARBOSA, 1992).

2.5.1. Calculo tedrico da densidade

Wilson et al. (2006) utilizam as Egs. 2.5, 2.6 e 2.7 para calcular a densidade da mistura,

a concentragdo em volume e a concentracdo em massa, respectivamente:
Pm = Py + (ps = pr)Co Eq. 2.5

Onde:
Pm Densidade da mistura [kg/m3]
Pr Densidade do fluido [kg/m?3]
Ps Densidade do sélido [kg/m?]

Cy Concentragao volumétrica [kg/m3]

A concentracao em volume pode ser obtida pela equacao (WILSON et al., 2006):
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& %
% L
O eoE KenF Q0% Eq. 2.6

Onde:

% Concentracdo massica [kg/kg]
A concentracdo em massa pode ser obtida pela equacao (WILSON et al., 2006):

&% e
6 E KeeF &y0% | =F Tg

% L Eq. 2.7

Onde:
| = Massa de solidos [kg]

| 3 Massa de fluidos [kg]

A velocidade de transporte para bombeamento de polpa pode ser caracterizada em
fung&o no tipo de polpa. Para polpas heterogéneas a velocidade deve ser suficiente para gerar
turbuléncia e manter os sélidos em suspensdo com menor perda de carga possivel na
tubulagédo. Para polpas homogéneas, a velocidade pode ser reduzida. Como regra geral,
utiliza-se 1,5 m/s para polpas homogéneas e 4,5 m/s para polpas heterogéneas (CHAVES,
2002).

Chaves (2002) cita a formula de Durand (Eg. 2.8) para estimar o valor aproximado da

velocidade critica.

) éxF &
8, L (. tC&FTG 28

Onde 8,¢ a velocidade critica de deposi¢éo, (. é um fator em funcdo da granulometria e da
diluicdo da polpa, Caceleracéo da gravidade, &diametro da tubulagéo, Qdensidade do fluido,
Qdensidade do solido. Para dimensionamento considerar 8, E :r & =r & m/s.

Metso (2013) recomenda o abaco criado por Wilson (1976), a qual relaciona o didmetro
da tubulacao, o diametro das particulas e a densidade da mistura. Como exemplo, para uma
tubulagdo com didmetro de 250 mm, particulas de no maximo 0,5 mm e densidade da mistura

de 3800 kg/m3 (Sg = 3,8 kg/dm?3) e resultam em uma velocidade minima de 4,5m/s.
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Abaco 2. 1 - Tabela manométrica de velocidade minima adaptada de Wilson (1976)
(METSO, 2013).
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Na Figura 2.17 observa-se a influéncia do bombeamento de polpa nos principais
parametros da bomba.

—— Agua(w)
=== Fluido com
particulados (m)

Vazao
Figura 2. 17 - Efeitos do bombeamento de polpa na poténcia da bomba (P), altura
manomeétrica (H) e rendimento ( D) (adaptado de SELLGREN; ADDIE, 1993).
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Vaezi e Kumar (2014) fizeram testes com uma polpa contendo agua e palha de trigo.
Os autores demonstraram na prética a relacdo entre vazao e altura manométrica durante o
bombeamento de agua pura e polpa. Conforme esperado, foi constatado que quanto maior a
vazdo e tamanho das particulas, maior serd a reducdo da altura manométrica da bomba. Os

resultados obtidos sdo apresentados na Fig. 2.18.

180

170 —F=aal
g Eﬁgéf"*mh
= 160 AN DEI ' » 185 rad s, Agua P
E L& tf:'i.-':‘-. 55 % Bh g 5_I.Agua ura
= 1% TToeedl . ALA O ] 185 rad 57, 6.4 mm, 4.3% | Matéria secal, Teste #1
o = | | ey \ P
& ~- ﬂﬁj A 185 rad s, 6.4 mm, 4.3% | Matéria seca|. Teste #2
[=] 4 e .
=== Nivel I 95%
E 140 [ [ | | . 110 ve sup-erlnrjfln erior ]
= & 2 - 146 rad s, Agua Pura
E % 0§ .@_Hg:" 5 | we © 146 rad s, <3.2 mm, 6.5% | Matéria secal, Teste #1
E = __'_' + g g% 0 146 rad s, <3.2 mm, 6.5% | Matéria seca|, Teste #2
?h‘"*-. | 90
B0

DO 20 40 60 &0 100 120
Vazdo [x 107 m?/s]

Figura 2. 18 - Testes comparativos utilizando agua pura e particulas de palha de trigo
(adaptado de VAEZI; KUMAR, 2014).

2.6. Desgaste

O desgaste € um processo caracterizado pelo dano superficial devido ao contato
mecéanico (ZUM GAHR, 1987). Pode ser classificado como abrasivo, erosivo, desgaste por
deslizamento, por fadiga de contato e por reacdo triboquimica. Neste trabalho, serdo
abordados os desgastes abrasivo e erosivo.

A perda de material devido ao contato de uma particula entre superficies caracteriza o
desgaste abrasivo. A remocdo do material estara, portanto, associada ao movimento e a
interacdo das particulas abrasivas com as superficies. A Figura 2.19 mostra um esquema
simplificado dos fatores que interferem no mecanismo de desgaste abrasivo (SILVA JUNIOR,
2008).
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Forca normal aplicada

Forca por particula Concentraciio do abrasivo

o meio

Distribuicio do tamanho
das particulas

Movimento da
particula:

- rolamento

- deslizamento

Forma da particula abrasiva

Razio entre dureza do

abrasivo e da superficie
—| Relactes de dureza
Razio entre a dureza das

superficies

Figura 2. 19 - Parametros triboldgicos que interferem no tipo de mecanismo de desgaste
abrasivo (SILVA JUNIOR, 2008).

O desgaste abrasivo pode ser de dois ou trés corpos. No desgaste abrasivo de dois
corpos (Fig. 2.20a) ocorre maior taxa de remocao de material comparativamente ao desgaste
abrasivo de trés corpos (Fig. 2.20b) pois, no primeiro, particulas engastadas a superficie
superior riscam a superficie inferior provocando profundos sulcos. No desgaste abrasivo de
trés corpos o dano é menor, pois as particulas estéo livres entre as superficies podendo rolar

e/ou deslizar.

Particulas engastadas Particulas livres em rolamento

/ na\superfl'cie superior \ / e/iu deslizamento \
) J ) N i " " \ |

a) b)
Figura 2. 20 - Abrasédo de dois (a) e de trés corpos (b) (BHUSHAN, 2013).

O tamanho da particula abrasiva tem influéncia direta sobre as tensGes atuantes no
desgaste de trés corpos (Fig. 2.21). Particulas grandes geram altas tensdes de impacto e de
escorregamento, as quais diminuem com a reducdo do tamanho da particula. A medida que
as particulas tornam-se menores fluem com mais facilidade entre as superficies devido as

baixas tensdes, causando menos desgaste.
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Particulas pequenas: baixa

Particulas grandes: alta tenséo Particulas menores: alta . _
tensdo de impacto e de

de impacto tensdo de escorregamento
escorregamento

Figura 2. 21 - Tensdes no desgaste de trés corpos em funcdo do tamanho da particula
(WARMAN, 2009).

7

O desgaste erosivo, diferentemente do abrasivo, é causado pelo deslizamento ou
impacto de solidos, liquidos ou gases (ou pela combinag&o destes) sobre uma superficie (e
nao entre superficies). Pode ser classificado em: desgaste por fluxo erosivo, jato erosivo,

eroséo cavitacional, erosdo com angulo menor que 40° e erosdo com angulo maior que 40°

(Fig. 2.22).

5 [\

e - ') | 1] |
e N!ﬂi = ,_.i Mol . _ s A
a) b) c) d) e)

Figura 2. 22 - Tipos de desgaste erosivo. a) Desgaste por fluxo erosivo; b) Jato erosivo; c)
Erosé&o cavitacional; d) Erosdo com angulo menor que 40°; e) Erosdo com angulo maior que
40°. Adaptado de Zum Gahr (1987).

Os principais desgastes que ocorrem nas bombas de polpa sdo decorrentes de erosdes
em angulo. Nessas erosfes, as particulas com arestas podem atingir a superficie com angulos
menores ou maiores que 40°. Menores inclinagBes resultam na remogéo de material por
microssulcamento e/ou microcorte, ao passo que o aumento do angulo de ataque pode levar

ao trincamento superficial (Fig. 2.23).
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A perda de massa por erosao é proporcional ao quadrado da velocidade das particulas
para material ductil (ZUM GAHR, 1987). A taxa de erosao € definida como o volume ou massa
de material perdido pelo tempo de exposicdo ao material abrasivo.

a) b)

Figura 2. 23 - Desgaste por erosdo em angulo. a) Formagao de microssulcos na erosdo com
angulo inferior a 40°; b) Particula incidente com angulo superior a 40° formando trincas
superficiais (ZUM GAHR, 1987).

2.7. Desgaste em bombas centri fugas

Wilson (1990 apud BARBARESCO, 2011) identificou trés tipos de desgaste nos
componentes de uma bomba centrifuga: 1 - desgaste radial, que ocorre nos rolamentos e
buchas gerando desbalanceamento no eixo; 2 - desgaste axial, que ocorre na unido dos
estagios da bomba; e 3 - desgaste de rotor e carcaca, que ocorre nas regides onde o fluido
muda de direcéo.

A Figura 2.24 esquematiza os fatores que influenciam o desgaste dos componentes de
uma bomba durante o bombeamento de um fluido abrasivo. Além das caracteristicas
intrinsecas das particulas presentes no fluido, a forma, constituicdo e velocidade de trabalho

da bomba determinam seu maior ou menor grau de desgaste.

Desgaste nos Componentes da Bomba

Ajuste e
Concentricidade
do Rotor

Forma da Bomba Propriedades do Fluido

Hidraulica

Fropriedade das Particulas

F'mer?c:ia & Materiais para - -
velocidade do construcio Pressaue‘n.f?zal:r de
Mator Operagao
Operagio Projeto Processo

Figura 2. 24 - Fatores que influenciam no desgaste dos componentes da bomba (Adaptado
de Walker e Bodkin, 2000).
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Bombas de polpa (centrifugas) estdo sujeitas a desgastes abrasivo e erosivo. Maior
detalhamento é apresentado a seguir.

2.7.1. Desgaste abrasivo em bombas de polpa

O desgaste abrasivo de trés corpos ocorre quando as particulas entram nas areas de
ajuste ou na chaveta do rotor, desgastando também as partes internas da bomba, com
destaque para a carcaca e o rotor. Os danos dependem das caracteristicas das particulas,
como material, tamanho, forma, dureza e massa. Além do material abrasivo, o fluxo reverso
do fluido (ou refluxo) pode reduzir a eficiéncia da bomba e aumentar os niveis de desgaste
(KARASSIK et al, 2001).

Para minimizar o desgaste nas bombas de polpa decorrente do refluxo e da presenca
de particulas é importante analisar a distancia entre o anel da carcacga e o anel do rotor. Esta
distancia devera ser suficiente para permitir a passagem das particulas pois, em caso de seu
aprisionamento entre 0s anéis, o desgaste sera inevitavelmente alto (Fig. 2.25).

Anel da Carcaga
f : E\, _',\_\__I
R R
= . - -

kol W
b

Figura 2. 25 - Influéncia do tamanho do abrasivo e da distancia entre os anéis do rotor e da
carcaca. a) Particulas aprisionadas devido a pequena distancia entre os anéis, configurando
maior nivel de desgaste; b) Particulas de tamanho muito grande, impedidas de passarem na
regido entre os anéis; c) Particulas pequenas fluindo entre os anéis do rotor e da carcaca.
Neste caso, as particulas ndo ficam aprisionadas entre os componentes da bomba, pois o seu
tamanho é inferior a distancia entre os anéis. (Adaptado de Karassik et al. (2001)).

Além de interferir no desgaste da bomba de polpa, a distancia entre os anéis é
igualmente importante para garantir a vaz&o do fluido bombeado, pois a recirculagdo de
material abrasivo (refluxo) entre o anel do rotor e o anel da tampa de succéo (regido em
destaque na Fig 2.26) pode levar & perda de vazdo (MACEDO, 2016). O fluxo de material
abrasivo nesta regido aumenta a distancia entre os anéis do rotor e da carcaga assim como a

vazao de recirculagdo, consequentemente, diminuindo a vazao da bomba.
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FOLGA ENTRE

IMPULSOR E
TAMPA SUCCAD

Figura 2. 26 - Circulagdo em bomba de polpa. Detalhe da folga entre os anéis do rotor e da
tampa de succgdo. Em vermelho, trajetoria do fluxo e da vaz&o de recirculagdo (seta mais fina).
A recirculacéo ocorre devido ao desgaste abrasivo entre os anéis (MACEDO, 2016).

2.7.2. Desgaste erosivo em bombas de polpa

O desgaste erosivo ocorre em fungéo da dureza, quantidade, tamanho e geometria das
particulas, da velocidade de bombeamento e do angulo de impacto das particulas do fluido.

Chen e Hu (1989 apud KARASSIK, 2001) afirmam que o desgaste erosivo aumenta
com a dureza da particula (até o limite de 1700 kgf/mm?2). Acima dessa dureza, a particula
abrasiva se fragmenta reduzindo o desgaste. Ainda, a erosdo aumenta com a presenca de
cantos vivos, altas velocidades do fluido e maior concentragdo de particulas. Em
contrapartida, a erosédo pode ser minimizada com angulos de incidéncia entre zero e 65°.

No desgaste erosivo, a remocao de material pode ocorrer em fungéo do didametro médio
das particulas e do material da bomba (WARMAN, 1991 apud PEREIRA, 2012). Particulas
com tamanho superior a P UHPRYHP PDWHULDO SHOD FRPELQDomR HQ
HP PDFUR HVFDOD 3DUWtFXODV PHQRUHYV CrrolascamendidH UD O P +
em carbetos e desgastam a matriz de ferro fundido alto cromo. As particulas menores que

P SRU VXD YH] QmR SRVVXHP HQHUJ efyastXsigrificktigp\Wwod SDUD
carbetos duros.

O desgaste erosivo na bomba centrifuga pode ser de trés tipos (Fig. 2.27), dependendo
do impacto da particula sobre a superficie. No primeiro tipo, a particula escoa sobre a
superficie com a um pequeno angulo de impacto. Nos demais, o contato pode ser aleatorio
ou ordenado, cujo impacto €&, respectivamente, randémico sobre a superficie e seguindo uma



26

direcdo similar para todas as particulas. Cada tipo de desgaste erosivo predominara em
determinada parte da bomba de polpa (Tabela. 2.1).

Fluxao

- ‘\"
R

a b c

Figura 2. 27 - Tipos de desgaste erosivo. a) Deslizamento das particulas; b) Impacto
randémico; ¢) Impacto direcional (WARMAN, 2009).

Tabela 2. 1 - Tipos de desgaste erosivo prioritarios em cada parte da bomba (WARMAN, 1991
apud PEREIRA, 2012).

Local Desgaste
Impacto direcional Impacto randémico Deslizamento

Tampas X
Rotor (nariz e laterais) X
Pas (lado da pressao) X
Péas (lado da succéao) X
Voluta (carcaga) X
Voluta (pescoco) X

Walker e Bodkin (2000) destacam a importancia de se conhecer o mecanismo de
desgaste para alterar variaveis no processo e na geometria da bomba. Os autores avaliaram
0 desgaste erosivo na face de entrada de trés tipos de rotores utilizando areia de rio como
material abrasivo, e padronizaram o diametro médio das particulas para 150, 500 e 1000 &m.
Os rotores testados foram o standard (STD), o standard com o didmetro de entrada reduzido
(RE) e um rotor utilizado em bombas de 4gua com anel de desgaste (high efficiency - HE)
(Fig. 2.28). Ambos os rotores standard possuiam pas expelidoras na face de entrada do fluido.
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c)

Figura 2. 28 - Rotores testados no ensaio de desgaste erosivo (WALKER; BODKIN, 2000). a)
standart (STD) com pas expelidoras; b) standart com pas expelidoras e didmetro de entrada
reduzido (RE); c) rotor de bomba de agua com anel de desgaste (high efficiency - HE).

Walker e Bodkin (2000) concluiram que os rotores standart (STD) e de diametro de
entrada reduzido (RE) apresentaram menor desgaste, pois a distancia entre a face e a carcaca
aliada a presenca das pas expelidoras promoveram reducao da pressao e da recirculacdo de
particulas maiores na regido de entrada da bomba, consequentemente, diminuindo o
desgaste nesta regido (Fig. 2.29a). Este comportamento se manteve mesmo com o aumento
do tamanho das particulas (1000 &n). Em contrapartida, o rotor high efficiency (HE) teve o
processo de desgaste consideravelmente incrementado em funcdo do aumento do tamanho
das particulas. Pois, o espaco disponivel (entre o rotor e carcaca) e a auséncia de pas
expelidoras (Fig. 2.29b) propicia a recirculacdo. As particulas de (1000 &n) possuem maior

energia de impacto resultando em maiores indices de desgaste.

pressio

Redugdo de

pressio

Redugdo de

A b

Figura 2. 29 - Regiao de reducao de pressao dos rotores a) STD com pas expelidoras e b)
HE (WALKER; BODKIN, 2001).
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Rice (1963) estudou bombas de disco (dois discos concéntricos girando no mesmo
sentido) utilizando um modelo unidimensional, Pater et al. (1974) estudaram bombas e
turbinas de disco em regime laminar e turbulento (BARBOSA, 1992).

Durant 1977 patenteou um dispositivo de vérios estagios, sendo que a cada estagio a
distancia entre os discos é reduzida, aumentando a pressédo ou a compressao do fluido. Tal
dispositivo poderia ser utilizado como bomba de disco ou turbina. Para bombeamento, o fluido
entraria na parte central da bomba e receberia energia devido a rotacdo dos discos. Do
primeiro estdgio, o fluido seria direcionado para o centro do segundo estagio, e 0
comportamento se repetiria até o Ultimo estagio. Tal montagem foi desenvolvida para melhorar
o desempenho das bombas de disco.

Os estigios dos dispositivos seriam independentes, podendo ser facilmente
adicionados ou removidos para atender os parametros do processo. As figuras 2.32 e 2.33
mostram o dispositivo patenteado por Durant com quatro estagios de bombeamento e a vista

explodida de um estagio.

Figura 2. 32 - Bomba de disco ou turbina (DURANT, 1977).

Figura 2. 33 - Bomba de disco ou turbina em corte (DURANT, 1977).
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Murata et al. (1976) utilizando dados experimentais e visualizacdo dos escoamentos
estudaram os efeitos da configuracdo de admisséo e descarga na performance da bomba
(BARBOSA, 1992).
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Solid Articles©  *X UW K SURS{V XP PpPWRGR SDUD WUDQVSRUWH G

de disco. A figura 2.34 mostra a bomba com rotores de multiplos discos.

Figura 2. 34 - Bomba de disco (GURTH,1982).

Possel (1983) apresentou uma bomba de discos capaz de transportar fluidos especiais,
tais como: células e sangue. Ainda segundo o autor, a bomba poderia ser adaptada para
bombear frutas, vegetais, animais marinhos e agua, polpa de minérios com alta concentracéo

de solidos e agua com gases, livre de cavitacdo e erosao (Fig. 2.35).
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c d
Figura 2. 35 - Secao transversal dos rotores de discos projetados por Possell (1983).

Em 1988, Gurth apresentou outros trés tipos de rotores de discos e suas aplicacbes
(Fig. 2.36). Além disso, afirmou que a quantidade de discos, bem como a suas disposicoes,
deveriam ser projetadas em funcéo do fluido a ser bombeado.

Figura 2. 36 - Rotores com multiplos discos. (GURTH, 1988)

Visando melhorar a eficiéncia dos rotores de disco Gurth (1990) adicionou palhetas nos
rotores como pode ser visualizado na Fig 2.37. Conforme esperado, este tipo de rotor

apresentou vazao e pressao superiores aos rotores de discos lisos.

Figura 2. 37 - Rotor de disco com palhetas (Gurth,1990).
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Barbosa (1992) estudou numericamente o efeito da distancia entre os discos e concluiu
que reduzindo o espagamento h4 um aumento na pressédo de bombeamento. A influéncia do
tamanho dos discos também foi analisada, sendo que quanto maior a area util do disco maior
serd a pressdao. Por fim, o autor ainda concluiu que a pressdo aumenta com o incremento da
rotacao.

Dodsworth (2015) desenvolveu um dispositivo (figura 2.38) similar ao apresentado por
Teslaem 1913. Cada disco desenvolvido possui didmetro interno de 9,5 mm, didametro externo

de 35 mm e espessura de 0,8 mm.

a) b)
Figura 2. 38 - Bomba experimental desenvolvida por Dodsworth (2015).

Os prototipos desenvolvidos possuiam nameros de discos e espacamento distintos, a
saber: 20 thou (0,508 mm) 15 discos (Fig. 2.39a); 15 thou (0,381 mm) 16 discos (Fig. 2.39b);
10 thou (0,254 mm) 18 discos; 5 thou (0,127 mm) 20 discos (Fig. 2.39c).

a) b) c)
Figura 2. 39 - Rotores de multiplos discos (DODSWORTH, 2015).

Ainda segundo Dodsworth (2015), a figura 2.40 mostra a que a reducéo da distancia
entre os discos tem uma relagdo inversa com a altura manométrica. Portanto, o rotor que
apresentou maior altura manomeétrica foi aquele cuja distancia entre os discos era de 0,127mm
(5 thou).
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Figura 2. 40 - Curva caracteristica da bomba variando a distancia entre os discos.

Em seus experimentos, Dodsworth (2015) identificou ainda que o incremento da
rotacdo tem efeito positivo na altura manométrica (Fig. 2.41). Como concluséo, a autora
demonstrou que a eficiéncia da bomba de discos é inversamente proporcional ao

espacamento dos discos e diretamente proporcional ao aumento da velocidade do motor.

Figura 2. 41 - Curva caracteristica do rotor de 5 thou variando a rotacao.
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Gilliam (2012) adicionou furos e saliéncias na superficie dos discos (Fig. 2.44). O
objetivo foi gerar turbuléncia na camada limite perto da superficie do disco e,
consequentemente, aumentar a eficiéncia da bomba. O autor comenta que tal modificagédo

reduz o desgaste no bombeamento de fluidos com pequenas particulas.

a) b) €)
Figura 2. 44 - Imagens da patente de Gilliam, 2012.

Ainda segundo Gilliam (2012), as bombas centrifugas convencionais produzem forgas
laterais e axiais que prejudicam o balanceamento do rotor, causam desgaste e geram
vibracBes devido ao impacto do fluido com abrasivo nas pas. Ressalta-se que o aumento da
rotacdo € limitado pela vibracdo excessiva, principalmente no bombeamento de fluidos
multifasicos. Em comparacdo, as bombas de discos sdo mais simples de balancear,
possibilitando atingir rotacdes mais altas, inclusive para fluidos com particulados ou
multifasicos.

A Discflo € uma empresa fundada em 1982 que produz e comercializa bombas de disco.
Segundo a empresa, por meio do ajuste do espagcamento entre 0s discos, € possivel bombear
fluidos muito viscosos com maior eficiéncia quando comparado as bombas centrifugas
convencionais. Além disso, no caso de bombeamento de fluidos abrasivos, apresenta uma
maior durabilidadeA empresa afirma que o uso de rotores de disco reduz gastos com

manutencao e, consequentemente, aumenta a produtividade.

Figura 2. 45 - Bomba de disco (DISCFLO, 2013).
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As bombas de discos possuem uma montagem similar a das bombas centrifugas. A
grande diferenca € a auséncia de pas no rotor. A movimentacado do fluido ocorre devido as
forgas viscosas. A Fig. 2.46 apresenta alguns modelos de rotores de disco.

Figura 2. 46 - Rotores de disco (DISCFLO, 2013).

Apesar de serem menos eficientes quando comparadas as bombas centrifugas, as
bombas de discos podem ser aplicadas com vantagens no bombeamento de fluidos
extremamente viscosos, misturas bifasicas, fluidos abrasivos e fluidos ndo newtonianos.

A empresa Discflo apresenta um exemplo industrial envolvendo o bombeamento de
frutas e peixes (Fig. 2.47), no qual as frutas picadas ndo sédo danificadas no interior do

equipamento e ndo ha risco de morte para os peixes durante bombeamento.

a) b)

Figura 2. 47 - Bomba de disco. a) Discflo bombeando frutas picadas e b) Discflo bombeando
peixes vivos (DISCFLO, 2013).

A Dragpump também fabrica bombas centrifugas com rotores de disco (Fig. 2.48). Em
detalhe, tém-se as camadas limites viscosas. Estas sdo maximas quando em contato com os
discos devido a condicdo de ndo escorregamento. A partir das camadas limites a energia é
transferida por difusdo molecular, reduzindo gradativamente até a regido intermediéria entre
os discos (DRAGPUMP, 2016).
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Figura 2. 48 - Bombas de disco, em detalhe o comportamento das forgas viscosas
(DRAGPUMP, 2016).

O fabricante em questdo desenvolve bombas que utilizam rotores de disco de até 20
polegadas de diametro, ou seja, bem inferiores aquelas previstas na mineragao.

Na literatura, bem como nas informacdes disponibilizadas pela Discflo (2013) n&do sdo
apresentadas as curvas de performance, tampouco detalhes dos rotores de discos, tais como:
0 espacamento entre os discos, didametro de entrada do fluido nos rotores ou dados de
rendimento destes tipos de bombas. Tais informa¢des sdo essenciais para o projeto de um
sistema de bombeamento.

Novas tecnologias indicam o uso de bombas de disco no bombeamento de sangue
intracorporeo (DORMAN et al., 1966 apud BARBOSA, 1992; DISCFLO, 2013). As pesquisas
estdo voltadas para melhorar a eficiéncia do bombeamento, reduzir o tamanho do
eguipamento e evitar ao maximo danos ao sangue.

Baseado nas informacdes apresentadas, o presente trabalho tem como objetivo
desenvolver um protétipo de rotor de disco que possa substituir o rotor comercial sem
prejuizos ou grandes dificuldades. Visto isso, as dimensdes dos rotores de disco serdo
limitadas pelas dimensdes da carcaca da bomba comercial escolhida para os testes. Por meio
de testes em laboratério serdo obtidas as curvas caracteristicas das bombas operando com
0s rotores comerciais e com rotores de disco. Diversos modelos de rotores de disco seréo
concebidos de forma a avaliar o desgaste dos mesmos em funcao da fluidodindmica durante
o bombeamento. Para acelerar o processo de desgaste sera usado como fluido de trabalho
uma mistura de agua e carbeto de silicio, composto de altissima dureza (2800 kgf/mm?2) e
extremamente abrasivo, tipicamente usado na producdo de rebolos e discos de corte. O
desgaste da carcaca também serd avaliado conforme o tipo de rotor instalado. Ao final,
espera-se que este projeto possa gerar informacdes para motivar as empresas do setor de

mineracéo a investir em P&D de novos modelos de conjunto: bombas, carcacas e rotores.



CAPITULO 111

3. METODOLOGIA

3.1. Introducéo

A primeira bancada montada para a realizacdo dos testes experimentais era bastante
simplificada e comecou a ser desenvolvida no segundo semestre de 2012. Esta foi concebida
a partir de tubulacéo e acessorios em PVC, um reservatorio de PET de 20 litros e uma bomba
de % CV (Fig. 3.1).

Figura 3. 1 - Primeira bancada desenvolvida para realizacéo dos testes.
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cilindricos. A figura 3.4 mostra o desenho em AUTOCAD do protétipo 1. Nessa primeira etapa
do projeto foram fabricados quatro prototipos. A distancia entre os discos, largura do rotor e 0

raio externo foram padronizados em 6 mm, 16 mm e 104 mm, respectivamente.

Figura 3. 4 - Desenho em AutoCad do Prot6tipo 1.

A figura 3.5 mostra o protétipo 1 em dois momentos distintos: novo antes de ser inserido
na bomba e apdés 12 horas de experimento. A figura 3.5a mostra os separadores e 0S
parafusos utilizados ha montagem do rotor. A figura 3.5b mostra os discos desgastados na
regido dos separadores, parte dos separadores e os parafusos utilizados na unido dos discos,
sendo que tanto os separadores quanto os parafusos apresentaram desgaste significativo

devido a interagdo com a polpa mineral.
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a) b)
Figura 3. 5 - Comparativo do prototipo 1 sem uso e apds 12 horas de bombeamento.

Analisando os resultados da figura 3.5b foram fabricados dois novos prototipos
alterando a posi¢cdo dos separadores. Assim sendo, o prototipo 2 foi concebido com
separadores na extremidade dos discos enquanto o protétipo 3 possuia 0os separadores na
parte interna do disco.

A Fig. 3.6 mostra o prot6tipo 2 apds o teste na bancada experimental. O mesmo
funcionou por 10 horas até falhar, ou seja, tal rotor mostrou desempenho inferior quando

comparado ao prototipo 1.

Figura 3. 6 - Rotor de discos com separadores na extremidade (prototipo 2), apos 10 horas
de funcionamento.

A reducgdo na vida util do rotor pode ser atribuida a posicédo do separador que estava
localizado na regido onde o fluido possui maior velocidade. Logo, concluiu-se que o0s
separadores deveriam ser posicionados na regido de menor raio, ou seja, onde a velocidade
do fluido é menor. Os testes com o prot6tipo 3, apresentados na Fig. 3.7, comprovaram o

aumento da vida util do rotor.
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Figura 3. 7 - Rotor de discos com separadores na regido mais interna dos discos, apés 12
horas de funcionamento.

Assim, o prototipo 3, foi novamente instalado na bomba e bancada experimental
funcionou por mais 24 horas (Fig. 3.8).

Figura 3. 8 - Protétipo 3 apods 36 horas de funcionamento.

O desgaste nos separadores e na regido proxima aos mesmos foi reduzido
significativamente, entretanto, a unido entre os discos demonstrou ser um fator limitante para
0 aumento da vida util dos rotores.

Comprovado que o uso de separadores causava danos ao rotor, foi fabricado o
prototipo 4. Os discos foram unidos por um parafuso Unico, localizado no centro do rotor, na
regido de entrada de fluido, conforme visualizado na Fig. 3.9. Optou-se por tal configuracgéo,

pois a velocidade do fluido no centro do rotor € menor quando comparado a outras regides.
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a) b)

Figura 3. 9 - a) Prot6tipo 4: unido dos discos no centro do rotor +regido de entrada de fluido
e b) rotor apds 47 horas de teste.

Esse protétipo apresentou vida Gtil superior aos anteriores, entretanto a falha também
ocorreu na unido entre os discos. Pode-se observar o perfil de desgaste na Figura 3.9b e
afirmar que o desgaste aumenta em funcdo do raio e, consequentemente, da velocidade do
fluido.

Com base nas experiéncias anteriores foi concebido o protétipo 5 que possuia
separadores distintos, como pode ser visualizado nas Figs. 3.10. Nesta montagem foram
definidas duas aberturas na regido de entrada do fluido. O raio interno do disco foi reduzido

de 48 mm para 38 mm.

a) b)
Figura 3. 10 - a) Prot6tipo 5 sem uso e b) apds 56 horas de funcionamento.

Apols a realizacdo dos testes experimentais com o protétipo 5, observou-se um
desgaste minimo no centro do rotor apds 56 horas de bombeamento (Fig. 3.10b). Durante os
testes foi observada uma reducgéo significativa na vazdo de fluido quando comparado aos

prototipos anteriores. Todavia, a bancada ndo havia sido instrumentada para medir a vazao.
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A Fig. 3.11 mostra o aumento significativo de vida util dos rotores conforme cada
prototipo concebido.
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Figura 3. 11 - Grafico comparativo da vida util dos rotores.

A partir de tais resultados, constatou-se de forma preliminar, a viabilidade do uso de
rotores de disco no bombeamento de polpa mineral. A primeira versdo da bancada foi
importante e permitiu identificar diversos problemas oriundos do uso de fluidos abrasivos em
instrumentos com valvulas e conexdes. Assim, por meio da experiéncia previamente

adquirida, foi projetada uma nova bancada experimental.

3.2. Montagem da bancada i nstrumentada

O projeto da nova bancada experimental também foi baseado em dados disponiveis na
literatura cientifica, tais como a bancada desenvolvida por Rocha (2010) (Fig. 3.12). Assim
como tal, a nova bancada experimental foi montada sobre um carrinho plataforma o que
possibilita realizar testes na area externa do laboratério. Tal pratica possibilitaria ainda
transportar a bancada para uma empresa de mineracdo de forma a testar os rotores com
polpas mineiras usadas em campo.

Foram adquiridos tubulacbes e acessoérios de aco galvanizado (diametro de 1
polegada), um reservatério de aco 1020 com volume util de 50 litros, sensores e valvulas

resistentes ao desgaste, que serdo detalhados na sequéncia do texto.
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Figura 3. 12 - Bancada de ciclonagem (ROCHA, 2010).

A Figura (3.13) apresenta o projeto da nova bancada experimental para testes com

polpa mineral.

Figura 3. 13 - Projeto da bancada experimental para testes de viabilidade da utilizacdo de
rotores de disco.
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A bancada possui aproximadamente 4 metros lineares de tubulacdo que corresponde
a 2,5 litros, um reservatorio cilindrico de base cénica com volume de 48,5 litros (cone com
volume de 8,4 litros e o cilindro com o volume de 40,1 litros).

Segundo Chaves (2002) as tubulacbes podem ser horizontais ou verticais e as
conexdes feitas com flanges, isto porque quando o fluxo € interrompido a parte solida do fluido
sedimenta rapidamente. Nas tubula¢cBes horizontais o fluxo retorna facilmente devido a
turbuléncia gerada no inicio do bombeamento. Nas tubulagdes verticais os flanges podem ser
desconectados para retirada das particulas sélidas acumuladas naquela regido. Curvas sédo
menos utilizadas devido ao alto desgaste. Para as trocas de direcdo sdo utilizados
preferencialmente cachimbos, pois o fluido abrasivo acumula nas regides onde nao ha

escoamento, protegendo estas partes do desgaste excessivo.

Flange Cachimbo
Figura 3. 14 - Flanges para conexao das tubula¢des e cachimbo utilizado preferencialmente

nas trocas de diregcéo substituindo as curvas.

A disposicao das valvulas foi definida de forma a permitir a conexdo da bancada com
uma linha de producao. Neste caso, o reservatoério de fluido seria isolado. Ressalta-se, ainda,
a instalacdo de um by pass que tem por finalidade alterar o caminho do fluido e,

consequentemente, a perda de carga a qual o mesmo estara sujeito.

3.2.1. Sensor de fluxo ou medidor de vazao

Os principais medidores de fluxo utilizam a diferenca de presséo entre dois pontos
distintos para calcular a velocidade do fluido e, consequentemente, a vazdo. Entretanto para
este estudo, tais medidores ndo serdo utilizados, pois o fluido abrasivo utilizado nos
experimentos alteraria a geometria da obstrugdo, descaracterizando e danificando o
equipamento de medicdo. Em funcé&o do fluido de trabalho foram descartados medidores de
vazao por obstrucdo (medidores de orificio, venturi e bocal), tubos de pitot e medidores de
vazao por deslocamento positivo tipo turbina e rotametros (CENGEL; CIMBALA, 2015).

A escolha fica entre os sensores ultrassonicos e eletromagnéticos, visto que estes nao

geram obstrucdo no escoamento.
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O sensor ultrassénico mede a vazao gerando ondas de som. Para isso, Sdo necessarios
dois transdutores (um transmissor e um receptor de ondas ultrassonicas), que sdo separados
por uma distancia determinada. O sensor calcula a vazdo em fung&o do tempo de propagacgéao
das ondas no fluido em escoamento, da distancia e de uma constante entre os transdutores.
Este sensor nao foi utilizado nesta pesquisa devido ao seu alto custo comparado ao sensor
eletromagnético.

Os medidores de vazéo eletromagnéticos possuem uma bobina magnética ao redor do
tubo e dois eletrodos alinhados na superficie interna do tubo, sendo assim ndo causam
variacées no escoamento. A figura 3.15 mostra o sensor utilizado na bancada experimental.

As especificagdes técnicas sdo apresentadas na Tab. 3.1.

Figura 3. 15 - Sensor de fluxo eletromagnético MAG600.

Tabela 3. 1 - Caracteristicas do sensor eletromagnético MAG600.

Precisao: + 0,5 % do valor indicado

Range: 0 £8m3/h

Aplicacao: Liquidos com condutividade minima de 3 uS/cm
Corpo: Aluminio

Tubo Medidor: Aco Inox (AISI 304)

Revestimento: PTFE (Politetrafluoretileno)

Eletrodos: Aco Inox (AISI 316)

Conexao ao processo: Flange ANSI 150 Ibs

Eletrodos: Aco Inox (AISI 316)

Conexao ao processo: Flange ANSI 150 Ibs

Temperatura limites de aplicacéo: 90 °C

Temperatura ambiente: 60 °C
Limite de pressao de operacdao: 10 bar
Montagem: Horizontal ou vertical

Sinais de saida (padrao): 0 - 5Vcc;
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Basicamente, a vaz&o pode ser determinada por uma equacdao fornecida pelo fabricante
(Eq. 3.2).

| 7 )
8=\/|<|-|5||_saxH5g(~)JQ;-.JL;|é (3.1)

Neste trabalho, o sinal elétrico do sensor MAG600 foi obtido conectando-o0 a um sistema
de aquisicdo modelo Agilent 34970A.

A Figura 3.16 apresenta uma comparacao entre a curva de calibragéo teérica (Eq. 3.1
trepresentada pela linha continua) e dados experimentais médios (losangos) coletados por
meio do sensor (MAG600) e sistema de aquisicdo. Neste caso foram escolhidos 4 valores

experimentais distintos de forma a aferir a curva teérica de vazao.
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g y = 1,6248x - 0,0396

1,0 - R2 = 0,9998
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Sinal [Vcc]

Figura 3. 16 - Reta de calibrag&o do sensor de vazéo

Os resultados obtidos comprovam gue o sensor esta operando conforme indicado pelo
fabricante.

3.2.2. Selecéo do sensor de presséo
A pressdo pode ser medida utilizando sensores convencionais (mandmetros ou

transdutores de presséo). Para evitar o contato direto com o fluido abrasivo € necesséria a

utilizacdo do um selo diafragma que evita que a polpa mineral danifique o sensor.
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a) b)
Figura 3. 17 - Transdutor de pressdo com selo diafragma (Asta, 2014)

A bancada possui manémetros e transdutores, o primeiro para visualizagédo rapida da
presséo da tubulagéo e os transdutores de presséo (instalados na entrada e saida da bomba)
sao responsaveis pela aquisicdo da diferenca de presséo do fluido. Tais dados experimentais
sdo essenciais para o calculo da curva caracteristica e também para analisar a queda de
presséo em funcdo do desgaste dos rotores.

A alimentacé&o deste sensor pode ser feita utilizando uma fonte de 15 a 30 Vcc, gerando
um sinal de saida de 4 a 20 mA ou de 0 a 10Vcc (Opcional). Ambos correspondem a uma
faixa de medicao de -1 a 3 bar. O sensor possui a saida de 0 a 10Vcc para facilitar a ligacéo
com o sistema de aquisicdo de dados (agilent 34970A). A Eq. (3.2) apresenta a curva de

calibragéo do sensor de presséo.

2NA®S =RL r& H5E Il FaS (3.2)

Segundo a norma ISO 9906, o medidor de pressao deve ficar pelo menos 2 didmetros
distantes da entrada da bomba. Além disso, o diametro da se¢&o de medi¢do deve ser similar

ao de entrada da bomba.
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Figura 3. 18 - Distancias minimas requeridas para instalacdo de sensores de pressao na
entrada e saida da bomba (ISO 9906).

3.2.3. Sistema de aquisi¢do dos dados

O Agilent 34970A é uma unidade de aquisi¢cdo, comutacao e registro de dados em que
cada canal pode ser configurado independentemente para medir uma das 11 funcbes
diferentes. Os conectores internos, com terminais do tipo parafuso, eliminam a necessidade

de blocos de terminais e facilitam a montagem.

Figura 3. 19 - Sistema de aquisicdo de dados Agilent 34970A.
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Tal sistema de aquisi¢cdo sera usado para adquirir os sinais experimentais referentes a
vazao, pressao, corrente e tensdo da rede. O software que acompanha o sistema de aquisicdo
permite gerenciar a aquisicdo dos dados e gerar tabelas com os resultados.

3.2.4. Selecdo das valvulas

Na mineragdo ou em qualquer processo envolvendo transporte de fluidos abrasivos é
necessaria a utilizacado de valvulas especificas com membranas para impedir o contato do
fluido abrasivo com a parte mecanica da valvula. S6 assim havera garantia de bom

funcionamento (CHAVES, 2002). Alguns exemplos sdo mostrados na Fig. 3.16.

Figura 3. 20 - Valvulas de mangote (VAL ACO, 2014).

Neste trabalho optou-se por valvulas de mangote marca OMEL modelo 17

3.2.5. Bomba centrifuga

A bomba centrifuga foi selecionada utilizando um cddigo computacional proprio
desenvolvido para obter o ponto 6timo de trabalho. O cédigo tem como dados de entrada a
curva caracteristica da bomba e os dados da tubulacdo. Tais informacdes sao necessarias
para a selecéo da faixa de trabalhos dos sensores de vazao e pressao.

Basicamente, o algoritmo computacional resolve a equacao de Bernoulli modificada Eq.
3.3 (CLEZAR; NOGUEIRA, 1999)
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?CEt_CE YE ¢boaok C';*é({)éxd-ee?CEt_CE ¥ >1? (3.3)

onde, 2é a pressdo do fluido, éé a densidade do fluido, Cé a gravidade, 8¢é a velocidade
do fluido, e Vé a elevacao do fluido, e representa a energia potencial do fluido, 2=é G a
energia devido a pressdo e 8%ot Ca energia cinética.

O termo ¢* 3gaxdgpresenta a energia perdida durante o escoamento ao longo de
dispositivos como tubulagcBes e acessorios, devido ao atrito interno e por perturbacdes no
escoamento. Enquanto que 0 ¢* ;o garepresenta a energia concedida ao sistema por meio
da instalacéo de dispositivos mecéanicos, tais como: bombas e ventiladores.

Considerando \4 L \§ obtém-se a equacdo geral para o calculo da energia mecénica

de um fluido escoando dentro de uma tubulagéo:
*6 F*sF ¢ uosa Ecd apaxder (3.4

A perda de carga em tubos pode ser calculada por meio da equacgéo universal de Darcy
e Weisbach utilizando tanto os comprimentos de dutos ( .), quanto o comprimento equivalente
dos acessorios (. g s 16 6 Agdt@nda a partir da energia cinética do escoamento, juntamente
com um coeficiente de perda de carga K obtido experimentalmente (CLEZAR; NOGUEIRA,
1999). Assim, a perda de carga pode ser calculada em funcdo da vazéo do fluido.

z . E .gacueoras z
* agaxe B F———p - .

onde &é o didametro dos dutos, Bo fator de atrito.

O fator de atrito, por sua vez, é calculado a partir da equacéo de Colebrook:

s W tavs
— L FtaHKIESE M (3.6)
¥B uay VvV 3z

onde 6é a viscosidade cinematica do fluido e Ya rugosidade absoluta.

Assim, reescrevendo a Eq 3.5 tem-se:
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2 CEA. gasteonas
¢*apaxdelgragsPFB BT e @ (3.7)
Fazendo,
. EA. paeveonas
4,4:3 L ls5agaPFB L (3.8)

e substituindo a Eq. 3.8 na Eqg. 3.7, tem-se a equacéo da perda de carga de um trecho de
tubulacéo (Eq 3.9). Neste caso, para simplificar, o termo 4,4 : 3; foi substituido por =

(Fapaxde=3 (3.9)
A equacéo geral da perda de carga em tubula¢des € mostrada na Eq. 3.10.
*os F*uE=ea8 LT (3.10)

A energia cedida ao sistema utilizando uma bomba é representada matematicamente
pela equacdo da altura manométrica (Eq. 3.11).

¢*uoe L =3°E>3E? (3.11)
ou ainda,
¢*ueea L :=3E> 3E? (3.12)

Assim, a equagdo geral do ganho de energia no sistema de bombeamento pode ser
demonstrada conforme a Eq. 3.13.

*[}SF*UF::>>ééOC)?’E>>>éé€);O3 L ?»éééo (313)

Somando as Eg. 3.10 e Eg. 3.13, obtém-se a equacdo geral para o célculo do
comportamento do sistema de Bombeamento Eq. 3.15.

*35 F*0EF=2303 F 3aa0F <e0a3 L %2200 (3.15)
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O fluxograma do algoritmo utilizado para solugdo do modelo matematico e
computacional é apresentado na Fig. 3.21.

Figura 3. 21 - Fluxograma de funcionamento do algoritmo utilizado para solu¢do do modelo
matematico

O algoritmo |é o arquivo de entrada. Este contém a equagédo da altura manométrica, a
viscosidade do fluido, o didmetro e rugosidade absoluta das tubulagdes, o coeficiente de perda
de carga ou comprimento equivalente dos acessorios. Estes dados permitem a caracterizacao
do sistema. O arquivo contém ainda informacdes sobre a conectividade entre as partes e
continuidade entre 0S mesmos.

O algoritmo apds identificar as variaveis monta uma matriz esparsa. Para a solucédo
deste sistema considera-se o valor inicial de Q = 1, o qual é resolvido utilizando ferramentas
computacionais, obtendo como resposta o Q*(valor estimado). Quando a diferenca entre 0 Q
e Q* for inferior ao erro estipulado obtém-se a resposta.

Neste trabalho selecionou-se a BC-92 T1 % CV comum, ou seja, a mesma utilizada

para bombeamento de agua.
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A estrutura da bancada foi fabricada com cantoneiras com abas iguais de ¥ de
polegadas na base e cantoneiras com abas iguais de Y2 polegada nas laterais. A Fig. (3.25)
mostra a montagem final da bancada que sera usada em laboratério para avaliar o

desempenho de rotores de disco no bombeamento de fluidos abrasivos.

Figura 3. 25 - Bancada final desenvolvida para realizacdo dos testes.

3.3. Ensaios de bomba

6HIJXQGR ODFLQW\UH 32V (QVDLRV 'H %RPEDV" VmR DSO

os valores das grandezas definidos nos catalogos dos fabricantes. Os ensaios envolvem a



57

obtencdo da curva caracteristica, verificagdo das condicbes de operagcdo mecanica e
concepcédo de modelos reduzidos para previsdo do comportamento do protétipo.

Figura 3. 26 - a) Altura manométrica de uma bomba, H, é definida como a variagdo na carga
de Bernoulli, entre a entrada e a saida (adaptado de CENGEL; CIMBALA, 2015);

Segundo Cengel e Cimbala (2015), a altura manométrica (H) da bomba é definida pela
Eqg. (3.16):

*L|£E86E\GF|£E86E\G 3.16
&cttet © " et (3.16)

@

onde P é a presséo, V a velocidade, z a elevagédo, Oa densidade do fluido e g a gravidade.
Para o caso especial 4 ApL c¢irp b€ adiferenca de elevagéo entre a entrada e a saida da

bomba desprezivel, a equacéo entdo pode ser reduzida conforme a Eq. (3.17):

%F %

*L— 3.17

e (3.17)

A ISO 9906, indica que as caracteristicas da bomba variam em funcao do fluido. Para
efeitos da norma deve-se utilizar sempre agua a temperatura ambiente nos testes.

Todos os testes foram realizados utilizando a bancada experimental. Na figura 3.27

segue o detalhamento da bancada como posi¢des das valvulas e medidores de presséo e

vazao.
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Figura 3. 31 - Base de rotor para 3 e 4 discos com diferentes distancias entre os discos.

A base do rotor foi projetada de forma a possibilitar a montagem de diversos discos. A
distancia entre os discos é determinada pela geometria do escalonamento.

A figura 3.31 apresenta 5 bases para a montagem de rotores com 4 discos. O que difere
uma da outra € o espacamento entre os discos.

Os discos foram fabricados com chapas de duas espessuras 1,5 e 2 mm. As chapas
foram cortadas utilizando jato de agua e o acabamento e ajuste dos diametros internos e
externos foram realizados com processo de torneamento.

Os discos possuiam um didametro externo padronizado de 123 mm e o didmetro interno

de 42,5 mm; 40,5 mm; 38,5 mm e 36,5 mm para os rotores de 4 discos (Anexo 2).

Figura 3. 32 - Discos para montagem dos rotores.

O rotor PF1 (protétipo final 1) foi dimensionado para possuir 4 discos de 2 mm, com 3
espacamentos entre discos: 1,5; 2,0 e 2,5 mm. As curvas caracteristicas foram construidas e

serdo apresentadas no proximo capitulo.

Figura 3. 33 - Rotor de 4 discos.
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Simultaneamente foi fabricado um rotor baseado na patente de Blackstone (2011). A
distancia maxima entre os discos € de 10 mm proximo a base, e de 6 mm na extremidade dos
discos. Como ja mencionado anteriormente neste trabalho, o mesmo prometia um incremento

de presséo, reduzindo gradativamente a area entre 0s discos.

Figura 3. 34 - Rotor de disco de Blackstone, em detalhe o corte possibilitando a visualizacdo
dos discos de secao variavel.

Um rotor de 2 discos planos, conforme apresentado na figura 3.35, também foi
construido. O objetivo foi comparar a curva caracteristica do rotor de Blackstone (2011) com
aguela obtida a partir de um rotor com 2 discos planos. Ressalta-se que a distancia interna
entre os discos foi padronizada em 10 mm.

Figura 3. 35 - Rotor de 2 discos planos.

Figura 3. 36 - Rotor de disco fabricado com base na patente de Blackstone e rotor de discos
desenvolvido no LTCM.

Foram também projetados rotores com 3 discos e as distancias entre discos foram

padronizadas em: 1,5 mm 3,5 mm e 5,5 mm conforme apresentado na Fig. (3.37).
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a) b) c)
Figura 3. 37 - Projeto dos rotores de 3 discos fabricados para estudar a influéncia da distancia
entre os discos.

Para testar a cola epdxi aplicada para fixar os discos a base dos rotores foram
realizados testes preliminares com fluido abrasivo. Apds 6 horas de funcionamento com um
rotor de 3 discos observou-se que os discos descolaram da base acarretando o acumulo de

abrasivo na entrada da bomba.

Figura 3. 38 - Rotor de 3 discos danificado. Em detalhe a vista lateral do rotor na qual se
observa a falha na fixacéo dos discos.

Para continuacdo dos testes os demais rotores foram montados com interferéncia
mecéanica. Neste caso, os discos foram fabricados com didmetro levemente inferior ao
diametro da base (cerca de 0,2 mm). Para a montagem do conjunto, os discos foram
aquecidos a 550°C durante 5 minutos, apoés tal periodo o disco foi posicionado na base e

conjunto foi deixado em repouso ao ar livre até atingir a temperatura ambiente.






CAPITULO IV

4. RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1. Introducéo

Para o estudo do bombeamento de fluidos abrasivos foi necesséario produzir em
laboratorio um fluido que simulasse a polpa de mineracdo. Para tanto, escolheu-se uma
mistura de agua e carbeto de silicio (um composto quimico constituido por silicio e carbono).
A escolha do carbeto, em detrimento a areia comumente empregada em ensaios de
bombeamento (WALKER; BODKIN, 2000; PEREIRA, 2012), foi no intuito de intensificar o
desgaste nos rotores e analisar sua eficacia no bombeamento de polpa mineral. Apos adicédo
do carbeto de silicio em agua, a densidade tedrica do fluido abrasivo foi determinada utilizando
as formulas 2.5, 2.6 e 2.7 (WILSON, 2006). A Tab. 4.1 apresenta a densidade e composigcéo

do fluido abrasivo produzido em laboratério.

Tabela 4. 1 - Densidade calculada do fluido abrasivo.

Densidade (kg/m3) Massa (kg) Percentual (%)

Agua 1000 48,5 95,1
Carbeto de silicio 3210 2,5 49
Propriedade do Fluido abrasivo 1035 51 100

A concentracdo massica de abrasivo no fluido foi padronizada em aproximadamente
5%. Ressalta-se que testes preliminares confirmaram que concentragdes superiores poderiam
obstruir a tubulacdo. Nesta condicdo e partindo da premissa de que velocidades de

bombeamento de polpa inferiores a 1,5 m/s promovem a sedimentacdo do abrasivo
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(CHAVES, 2002), a vazao critica de trabalho imposta & bomba foi limitada em 3,5 m3h,
resultando numa velocidade de 1,51 m/s.

Utilizou-se o rotor semiaberto como padrdo de referéncia, tanto nos testes de
determinacédo das curvas caracteristicas, como nos de desgaste para fins de comparacédo. A

escolha baseou-se no uso rotineiro desse rotor em bombas de polpa.

4.2. Determinacdo da curva caracteristica (QxH) usando &gua como fluido de

trabalh o

Para verificar o funcionamento da bancada experimental o primeiro teste realizado foi
determinar a curva caracteristica (Fig 4.1) da bomba comercial com rotor original, utilizando
como fluido de trabalho apenas agua. Os dados obtidos foram comparados aqueles

disponiveis no catalogo do fabricante (Schneider motobombas - bomba BC-92T1).

30
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Figura 4. 1 - Comparativo da curva caracteristica da bomba apresentada no catalogo do
fabricante (original) com a curva obtida experimentalmente. Rotacdo da bomba em 3600 rpm.

A diferenca observada entre a curva experimental e a original (do catalogo). O pode ser
justificada pelo processo de fabricacéo dos rotores. A fundic&o dificulta a padronizagéo das
pecas. Sendo assim, dois rotores supostamente idénticos podem apresentar sutis diferencas
com relacdo a curva caracteristica.

Conclui-se que a curva caracteristica obtida no presente trabalho € adequada e possui
comportamento semelhante aquela encontrada no catalogo do fabricante. Assim, para dar
continuidade aos testes, iniciou-se a analise dos rotores de disco.

Para o projeto dos rotores com multiplos discos planos, usou-se como referéncia o

didmetro externo do rotor original que era de 123 mm.
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No primeiro teste foi utilizado um rotor de 2 discos planos para verificar a influéncia da
rotacdo na vazao e na altura manométrica (Figs 4.2 e 4.3). Neste caso, observou-se uma
relacdo linear positiva, ou seja, quanto maior a rotacdo do rotor de 2 discos (de 1200 até 3960

rpm) maiores foram as vazdes e alturas manométricas.
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Figura 4. 2 - Comportamento da vazéo em funcado da rotacdo para o rotor de 2 discos.
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Figura 4. 3 - Comportamento da altura manométrica em funcéo da rotacédo para o rotor de 2
discos.

Para uma rotagéo padrao de 3600 rpm, determinaram-se as curvas caracteristicas do
rotor de 2 discos planos (Fig. 3.35) e do rotor de 2 discos cbnicos (modelo sugerido por
Blackstone (2011) - Fig. 3.34). Para ambos, constatou-se, conforme esperado, que a altura

manomeétrica decai linearmente com o0 aumento da vazao. No ponto de vazao maxima ambos
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0s rotores registraram alturas manométricas proximas a 3,0 m de coluna d'gua. A diferenca
entre os valores foi inferior a 0,4 m. Portanto considera-se que ambos tiveram praticamente o

mesmo desempenho.
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Figura 4. 4 - Curvas caracteristicas dos rotores de 2 discos plano e conico.

Credita-se a pequena diferenga entre as curvas apresentadas na Fig. 4.4 a rotacdo da
bomba. Segundo Blackstone (2011), rotores com discos cénicos tém melhor desempenho em
altas rotacdes. Todavia, a patente apresentada ndo especifica rotagdes de trabalho. Logo,
conclui-se que seja superior a 3600 rpm. Neste trabalho ndo serdo avaliadas rotacdes
superiores a 3600rpm, uma vez que o bombeamento de polpa mineral ocorre a baixas
rotacoes.

Para dar continuidade aos testes, foram projetados dois rotores com 4 discos. Em
ambos manteve-se o didmetro de referéncia de 123 mm. O primeiro rotor foi projetado com
espessura de disco de 1,5 mm e distancia entre os discos de 2,0 mm (Fig. 4.5a). O segundo
com 2,0 de espessura e 1,5 mm de distancia (Fig. 4.5b). A quantidade de discos estipulada

correspondia a maxima suportada, conforme dimensdes da carcaca da bomba.



69

a) b)

Figura 4. 5 - Rotores de 4 discos com discos de 1,5 (a) e 2,0 mm de espessura (b).

A curva caracteristica dos rotores é apresentada na Fig. 4.6. Para o rotor com distancia
entre discos de 1,5 mm, calculou-se uma altura manométrica maxima de 12,5 m e minima de
6,4 m, enquanto que, para o rotor com distancias entre discos de 2,0 mm as alturas
manométricas maxima e minima foram 11,95 e 6,09 m, respectivamente. Constatou-se que a
medida que a vazdo aumentava, a diferenca da altura manométrica entre os rotores diminuia.
Comparativamente ao rotor de 2 discos, o aumento do nimero de discos proporcionou maior

altura manomeétrica.
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Figura 4. 6 - Comparativo entre curvas caracteristicas de rotores de 4 discos com duas
distancias entre os discos. S = Distancia entre os discos.

Conforme esperado, comprovou-se que quanto maior o nimero de discos, maior a
altura manométrica e desempenho do rotor no processo de bombeamento. Todavia, no
bombeamento de fluidos com abrasivos, a quantidade e a distancia minima entre os discos
sdo limitadas pelo tamanho das particulas abrasivas. Neste trabalho, constatou-se a

inviabilidade do uso de rotores de 4 discos no bombeamento de fluido abrasivo. O diametro
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médio da particula abrasiva de carbeto de silicio era de 1,41 mm (12 mesh), menor que a
distdncia minima entre discos que era de 1,5 mm. Todavia, nos testes preliminares houve
entupimento da bomba (Fig. 4.7). O mesmo efeito foi observado para o rotor fechado, motivo
pelo qual os mesmos ndo foram submetidos aos testes de desgaste. Postula-se que a

distancia entre discos do rotor deve ser, no minimo, equivalente ao dobro do didmetro médio

da particula abrasiva.

Figura 4. 7 - Teste do rotor de 4 discos com fluido abrasivo.

Neste sentido, foram projetados rotores com 3 discos e diferentes espacamentos (1,5;
3,5 e 5,5 mm). Novos testes com agua foram realizados para verificar a influéncia dessas

distancias na curva de desempenho dos rotores (Fig. 4.7).
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Figura 4. 8 - Comparativo entre curvas caracteristicas de rotores de 3 discos com trés
distancias entre os discos.
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De forma semelhante aos resultados obtidos com os rotores de 4 discos, constatou-se
que quanto menor a vazao, maior a altura manométrica. Além disso, verificou-se novamente
que quanto menor a distancia entre os discos maior a altura manométrica, sendo essa
diferenca minimizada & medida que se caminha para o ponto de méaxima vazao.

A comparacao entre as curvas caracteristicas dos rotores de 3 e de 4 discos, ambos
com distancia entre os discos de 1,5 mm, é apresentada na Fig. 4.9. Apesar de apresentar
desempenho superior, o rotor de 4 discos possui taxa de decréscimo da curva mais acentuada

conforme incremento da vazao.
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Figura 4. 9 - Comparativo entre curvas caracteristicas de rotores em fungdo da quantidade
de discos.

O comportamento das curvas caracteristicas dos rotores de disco (com 2, 3 e 4 discos)
€ sumarizado na Fig. 4.10. Nestes rotores, manteve-se como padrdo o diametro em 123 mm
e distancia maxima entre os discos das extremidades: neste caso 10 mm. As curvas do rotor
semiaberto, obtidas sob duas rotac¢des, foram inclusas no grafico para fins de comparacao de
desempenho. Observa-se o significativo efeito da rotagdo no desempenho do rotor
semiaberto, reiterando sua indicagdo de uso em bombas de agua. Para a rotacdo de 3600
rpm, o rotor semiaberto apresentou 0os maiores valores de altura manométrica, variando de
16,4 a 9,2 m em fungdo do aumento da vaz&o. O segundo a apresentar melhor desempenho
foi o rotor de 4 discos (com 1,5 mm entre discos), seguido pelo de 3 discos (com 3,5 mm entre

discos): ambos operando a 3600 rpm.
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Figura 4. 10 - Curvas caracteristicas de diferentes modelos de rotores.

Apesar de possuir altura manométrica inferior aquela apresentada para o rotor de 4
discos, (10,39 m), o rotor de 3 discos com maior espacamento (5,5 mm) proporcionou taxa de
decréscimo da altura inferior aos demais rotores (0,98 m por m%h), o que representa 11,13%
de reducdo desta variavel.

O desempenho diferenciado do rotor semiaberto, comparado aos rotores de discos, é
atribuido a presenca de pas. Por meio delas, o fluido adquire velocidade tangencial e radial
por transferéncia de quantidade de movimento e, assim, maior pressdo na saida da bomba
(MACINTYRE, 1997; AZEVEDO NETTO & FERNANDEZ, 2015; CENGEL; CIMBALA, 2015).
Nos rotores de discos, o fluido é impulsionado apenas por forcas viscosas (TESLA, 1913b;
DURANT, 1977; GURTH, 1982; POSSEL, 1983), o que justifica menores alturas
manomeétricas. Visto isto, infere-se que os rotores de mdltiplos discos terdo sempre
desempenho inferior aos dos rotores semiabertos quando comparados na mesma rotacao.

N&o obstante a necessidade de operacgéo a altas rotagdes para melhor desempenho, o
rotor semiaberto apresenta limitacdo de uso para fluidos abrasivos. Conforme discutido
anteriormente, ndo € recomendada a utilizacdo de rotores semiaberto com altas rotacdes
(3600 rpm) para bombeamento de polpa de minério em virtude do intenso desgaste
ocasionado pelo impacto das particulas nas pas, o que reduz, consideravelmente, a vida (til
do rotor (WARMAN, 2009).

Em se tratando dos rotores de discos, investigou-se a influéncia da rotacdo na

determinacédo das curvas caracteristicas experimentais. Nesse sentido, para os rotores de 3
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discos foram realizados testes nas seguintes rotagdes: 3600, 2700 e 1800 rpm. A Fig. 4.11

apresenta os resultados obtidos.
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Vazao [m3/h]

Rotor de 3 discos (S = 1,5 mm) 3600 rpm
# Rotor de 3 discos (S = 5,5 mm) 3600 rpm
X Rotor de 3 discos (S = 3,5 mm) 2700 rpm

A Rotor de 3 discos (S = 3,5 mm) 3600 rpm
Rotor de 3 discos (S = 1,5 mm) 2700 rpm
X Rotor de 3 discos (S = 5,5 mm) 2700 rpm

Rotor de 3 discos (S = 1,5 mm) 1800 rpm Rotor de 3 discos (S = 3,5 mm) 1800 rpm

Rotor de 3 discos (S = 5,5 mm) 1800 rpm
Figura 4. 11 - Curvas caracteristicas de rotores de 3 discos submetidos a rotagées de 3600,
2700 e 1800 rpm.

Conforme esperado, independente do espacamento entre discos (1,5; 3,5 ou 5,5 mm),
guanto menor a rotacdo menor sera a altura manométrica, tal como observado no rotor
semiaberto.

As leis de semelhanca preconizam equacgoes (Eqs 2.1, 2.2 e 2.3) para estimar as curvas
caracteristicas de rotores convencionais (fechados e semiabertos) para diferentes rotacdes
(CENGEL; CIMBALA, 2015). Para tanto, faz-se necesséario conhecer ao menos uma curva
caracteristica experimental (geralmente fornecida pelo fabricante da bomba). Tendo em vista
a similaridade comportamental dos rotores de 3 discos e do rotor semiaberto (Figs 4.10 e
4.11), cogitou-se a possibilidade de utilizac&o das leis de semelhanca para rotores de discos.
Foram realizados testes em trés rotagfes diferentes (3600, 2700 e 1800 rpm) para um rotor
semiaberto (Fig. 4.12) e para um rotor de 3 discos com o0s espacamentos de 1,5; 3,5 e 5,5
mm (Fig. 4.13). Os resultados experimentais foram comparados a valores calculados segundo

as leis de semelhanca.
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Vazéao [m3/h]
W Rotor semiaberto 3600 rpm (experimental) # Rotor semiaberto 2700 rpm (experimental)
¢ Rotor semiaberto 2700 rpm (calculado) A Rotor semiaberto 1800 rpm (experimental)

ARotor semiaberto 1800 rpm (calculado)

Figura 4. 12 - Comparativo entre os valores experimentais e os valores calculados utilizando
as leis de semelhanca para a curva caracteristica do rotor semiaberto.

De maneira geral, observa-se boa semelhanga entre as curvas caracteristicas
calculadas e experimentais. Ressalta-se que menores desvios foram registrados para a
rotacdo de 2700 rpm. Logo, conclui-se que, quanto mais distante da rotacdo de referéncia,
maior sera o desvio. Nestes experimentos, a condi¢éo ideal de trabalho da bomba era de 3600
rpm (SCHNEIDER MOTOBOMBAS, 2013).

A partir dos valores experimentais e aqueles calculados pelas leis de semelhanca,
determinou-se o erro relativo médio conforme a rotagéo e tipo de rotor. Para o rotor semiaberto
para a rotacdo de 2700 rpm o erro médio foi de 6,32%. Esse erro foi intensificado para 17,26%
com a reducdo da rotagdo para 1800 rpm. Para os rotores de 3 discos, na velocidade
intermediaria de rotacdo, os erros relativos médios foram de 6,01; 2,76 e 3,65%, para 0s
espacamentos de 1,5; 3,5 e 5,5 mm, respectivamente. Tais erros aumentaram quando o rotor
girou a 1800 rpm, equivalentes a 23,68; 19,01 e 21,31%.
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Vazéo [m3/h]

H Rotor de 3 discos (S = 1,5 mm) 3600 rpm (experimental) ¢ Rotor de 3 discos (S = 1,5 mm) 2700 rpm (experimental)
¢ Rotor de 3 discos (S = 1,5 mm) 2700 rpm (calculado) A Rotor de 3 discos (S = 1,5 mm) 1800 rpm (experimental)
ARotor de 3 discos (S = 1,5 mm) 1800 rpm (calculado)
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Vazéo [m3/h]

W Rotor de 3 discos (S = 3,5 mm) 3600 rpm (experimental) & Rotor de 3 discos (S = 3,5 mm) 2700 rpm (experimental)
¢ Rotor de 3 discos (S = 3,5 mm) 2700 rpm (calculado) A Rotor de 3 discos (S = 3,5 mm) 1800 rpm (experimental)
ARotor de 3 discos (S = 3,5 mm) 1800 rpm (calculado)
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Vazao [m3/h]

W Rotor de 3 discos (S = 5,5 mm) 3600 rpm (experimental) & Rotor de 3 discos (S = 5,5 mm) 2700 rpm (experimental)

¢ Rotor de 3 discos (S = 5,5 mm) 2700 rpm (calculado) A Rotor de 3 discos (S = 5,5 mm) 1800 rpm (experimental)

ARotor de 3 discos (S = 5,5 mm) 1800 rpm (calculado)

c)

Figura 4. 13 - Comparativo entre os valores experimentais e os valores calculados utilizando
as leis de semelhanca para a curva caracteristica do rotor de 3 discos. a) 1,5 mm de
espacamento entre os discos; b) 3,5 mm de espacamento; ¢) 5,5 mm de espacamento entre

os discos.
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Tabela 4. 2 - Altura manométrica obtida experimentalmente e calculada pelas leis de
semelhanca para rotores semiaberto e de 3 discos.

2700 rpm 1800 rpm
Rotor Qmih —H [m.c.a] H[m.ca] Erro Him.ca] H[m.ca] Ero
] Experimenta  Calculad Rel. Experimenta  Calculad Rel.
| 0 (%] | 0 [%]
0,0 9,61 9,23 3,92 4,71 4,10 12,92
0,5 9,21 8,82 4,27 4,45 3,83 14,07
1,0 8,81 8,40 4,65 4,19 3,55 15,36
15 8,40 7,98 5,06 3,93 3,27 16,83
. 2,0 8,00 7,56 5,52 3,67 2,99 18,51
Semiabert 55 7,60 7,14 6,03 3,41 271 20,44
3,0 7,20 6,72 6,59 3,14 2,43 22,70
3,5 6,80 6,31 7,22
4,0 6,39 5,89 7,93
45 5,99 5,47 8,73
5,0 5,59 5,05 9,65
Erro Médio 6,32 17,26
0,0 6,65 6,29 5,44 3,43 2,80 18,44
0,5 6,22 5,88 5,54 3,15 2,52 20,01
1,0 5,79 5,46 5,65 2,87 2,24 21,88
. 15 5,35 5,04 5,78 2,59 1,96 24,16
312551?3 2,0 4,92 4,63 5,93 2,31 1,69 26,99
2,5 4,49 4,21 6,11 2,03 1,41 30,60
3,0 4,05 3,80 6,34
3,5 3,62 3,38 6,61
3,7 3,45 3,21 6,74
Erro Médio 6,01 23,68
0,0 6,21 6,06 2,38 3,18 2,69 15,15
0,5 5,83 5,68 2,45 2,92 2,44 16,31
1,0 5,44 5,31 2,52 2,66 2,19 17,69
. 15 5,06 4,93 2,61 2,40 1,94 19,37
3325;?1‘:‘ 2,0 4,68 4,55 2,71 2,15 1,69 21,45
2,5 4,29 4,17 2,83 1,89 1,44 24,09
3,0 3,91 3,80 2,97
3,5 3,53 3,42 3,14
3,7 3,38 3,27 3,22
Erro Médio 2,76 19,01
0,0 6,01 5,85 2,74 3,09 2,60 15,83
0,5 5,64 5,48 2,90 2,85 2,35 17,51
1,0 5,27 511 3,08 2,61 2,11 19,49
. 15 4,90 4,74 3,29 2,38 1,86 21,87
35?5')5510;‘ 2,0 4,53 4,37 3,54 2,14 1,61 24,77
25 4,16 4,00 3,83 1,91 1,37 28,39
3,0 3,79 3,63 4,17
3,5 3,41 3,26 4,59
3,6 3,34 3,18 4,69
Erro Médio 3,65 21,31

Q =vazdao [m?h]; H = Altura Manométrica [m.c.a.]; Erro Rel. = Erro Relativo [%]



77

Na rotagcdo de 2700 rpm, o rotor semiaberto apresentou o maior erro médio (6,32%).
Por outro lado, para velocidades inferiores (1800 rpm), seu erro médio foi o menor registrado
(17,26%). Ainda assim, os erros encontrados na rotacao a 1800 rpm foram mais expressivos,
representando até 23,68%. Isso pode ser justificado porque a bomba utilizada no teste néo é
geometricamente similar. Visto isto, deve-se garantir a igualdade do coeficiente de capacidade
(relacdo de vazao por rotacéo e diametro ao cubo), do numero de Reynolds e da relagéo entre
a rugosidade e o diametro tanto para as condi¢des na rotacao ideal da bomba (de 3600 rpm)
guanto na rotacdo de uso (CENGEL; CIMBALA, 2015). Na bomba utilizada neste teste, o
coeficiente de capacidade difere-se para as rotagfes, ampliando o erro & medida que a
velocidade de rotacao afasta-se da ideal recomendada pelo fabricante (de 3600 a 1800 rpm).

Assim, as formulas preconizadas pelas leis de semelhanga podem ser utilizadas para
obtencdo de dados aproximados, desde que nao haja muita discrepancia entre a condi¢céo
ideal da bomba e a de trabalho. Em suma, sugere-se a aplicacdo das leis de semelhanga para

rotores de discos em rotagdes entre 3600 e 2700 rpm.

4.3. Testes de desgaste - Fluido de trabalho composto por agua e carbeto de silicio

Nos testes de desgaste dos rotores foi utilizada uma suspensédo aquosa de carbeto de
silicio (aproximadamente 5%) como fluido abrasivo. Em ensaios preliminares, observou-se
gue o comportamento do sinal de saida do sensor de vazao estava com alto nivel de ruido.

Diante de tal resultado, foram realizadas pesquisas bibliograficas para avaliar se tal
problema j& havia sido relatado por outros autores. Molina 2008, por exemplo, comenta em
seu trabalho que o funcionamento correto de um sensor eletromagnético depende de dois
fatores: condutividade do liquido e presenca de soélidos ou gases. A condutividade minima
pode variar 5 uS/cm para os medidores comuns até 1 uS/cm para medidores especiais. A
presenca de solidos ou gases gera perturbacdo no sinal adquirido pelos sensores
eletromagnéticos acarretando altos niveis de ruido, deteriorando o sinal de resposta do sensor
e, consequentemente, o valor da vazdo medida.

Conclui-se, portanto, que o ruido era causado pelo abrasivo que, dentre outros
parametros, altera a condutividade elétrica do fluido. Segundo Andrews (2001) o ruido pode
ser tratado de forma a obter resultado proximo ao valor real. Para tanto, testou-se o filtro de
Kalman (KALMAN, 1960) no tratamento dos dados experimentais.

Com a bancada em operagédo, bombeando apenas agua, foram adquiridos os valores
de vazao para os primeiros 12 minutos de teste. Na sequéncia, foi adicionado 1 kg de cloreto

de sodio para alterar a condutividade do fluido e os testes tiveram continuidade até 24 minutos.
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A Fig. 4.14 mostra a curva obtida experimentalmente para as duas condicbes e a curva
ajustada por meio do filtro de Kalman.

—6—Sinal Original

—e— Sinal Filtro de Kalman

Sinal [Vcc]
w

o T T 1111711111171 17T 17T 1117177 7T 7T T 1T 1T 1T 1T 17T T T T T T T TUT T 17T 1T 1T 1T 17T 17T T1T°7T

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24
Tempo [min]

Figura 4. 14 - Comparativo do sinal adquirido do sensor de vaz&o e apos a utilizacao do filtro
de Kalman.

A média do sinal adquirido nos 12 primeiros minutos do teste, ou seja, quando havia
apenas agua no sistema, foi de 2,6281 Vcc (voltagem corrente continua). Apés a adicao do
sal, o valor médio do sinal foi de 2,2736 Vcc, oscilando entre -0,0258 e 4,9763 Vcc. Sendo
assim, o erro relativo com a solucao salina e sem tratamento dos dados foi de 15,59%. Com
o filtro de Kalman, a partir dos 12 minutos de teste, o sinal médio do sensor de vazao teve
reducdo de 86,46 pontos percentuais no erro. Esses resultados embasaram o uso do filtro de
Kalman no tratamento dos dados para estimacéo de todos os valores de vazao dos fluidos
abrasivos apresentados na sequéncia deste trabalho.

Findos os testes preliminares e confirmada a eficacia do filtro de Kalman no tratamento
do ruido, o ensaio de desgaste foi realizado utilizando um rotor semiaberto e um de 3 discos
(5,5 mm de espacamento entre discos), ambos a rotagdo de 3600 rpm. Os resultados da
vazao e da altura manométrica em funcéo do tempo ( ¢P=5 s) para os dois modelos de rotor
sao apresentados nas Figs 4.15 e 4.16, assim como na Tab. 4.3.

No rotor de disco ocorreu pequeno decréscimo da vazao nas primeiras horas, a qual,
posteriormente, se estabilizou. No rotor semiaberto, por sua vez, a vazéo reduziu em 31,9%
nas primeiras 3,75 horas, mantendo-se praticamente constante até o final do teste (Fig. 4.15).
Maiores oscilagbes e queda também foram observadas na altura manométrica do rotor
semiaberto (Fig. 4.16).
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Figura 4. 16 - Diferenca de altura manométrica em funcéo do tempo.

Tabela 4. 3 - Valores de vazao, da altura manométrica e do percentual de reducédo dessas
variaveis para dois modelos de rotores no bombeamento de fluido abrasivo.

Semiaberto Rotor de 3 discos
Tempo
(Horas) Vazdo Redugéo H Redugéo Vazdo Redugéo H Redugéo
[m3/h] [%] [m.c.a] [%] [m3/h] [%] [m.c.a] [%]
0:00 +0:30 7,31 0 10,25 0 4,46 0 5,43 0
3:30 +4:00 5,13 29,82 8,37 18,34 4,06 8,97 5,12 5,71
6:00 +6:30 5,02 31,33 7,79 24,00 3,85 13,68 5,16 4,97
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No rotor de disco ocorreu um pequeno decréscimo da vazao nas primeiras horas, a
qual, posteriormente, se estabilizou. No rotor semiaberto, por sua vez, a vazao reduziu-se em
31,9% nas primeiras 3,75 horas, e depois se manteve praticamente constante até o final do
teste (Fig. 4.15). Maiores oscilacbes e queda também foram observadas na altura
manomeétrica do rotor semiaberto (Fig. 4.16).

A reducdo da altura manométrica no rotor semiaberto foi 5 vezes maior quando
comparada ao rotor de disco, e a reducdo da vazao foi de 6 vezes (Tab. 4.3). Esse
comportamento decorre da finalidade de uso do rotor semiaberto, projetado para trabalhar
com agua e nao com fluido abrasivo. Portanto, as quedas nos parametros analisados
justificam-se pelo desgaste das pas com o tempo, que culmina em menor transferéncia de
energia ao fluido (MACINTYRE, 1997). Postula-se que para minimizar esse comportamento
regido pelo desgaste, a velocidade de rotacdo deve ser atenuada (MACKAY, 2004; MORRIS,
2013).

O sutil aumento da altura manométrica observado apés a terceira hora, no rotor de
disco (Tab. 4.3), deu-se a um defeito apresentado no rotor. Uma vez que a fixagdo dos discos
a base foi realizada com cola epéxi, durante o ensaio houve descolamento do disco
interferindo na leitura da altura manométrica. Apés constatado este incidente, a uniao dos
discos dos demais modelos de rotor passou a ser realizada por tratamento térmico com ajuste
por interferéncia.

Apesar do melhor desempenho do rotor semiaberto, quando comparado ao de disco no
bombeamento de agua pura (Fig. 4.10), seu desgaste foi visualmente maior durante o
bombeamento da polpa mineral (Fig. 4.17a), resultando em brusca reducdo na vida util do
rotor. O rotor de disco, por sua vez, destaca-se pela vida util superior e menor redugdo nos

valores de altura manométrica e vazdo ao longo do tempo.

a)
Figura 4. 17 - Rotores. a) rotor semiaberto: novo, a esquerda, e apoés 6:30 horas de teste,
a direita, evidenciando o desgaste das pas; b) rotor de 3 discos: antes do teste, a esquerda,
e apos 6:30 horas de teste, a direita. Cabe mencionar que os discos se soltaram durante o
experimento.
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b)
Figura 4. 18 +Continuacéo.

Uma vez que no ensaio anterior observaram-se diferencas expressivas entre o
comportamento dos rotores, evidenciadas pelos valores de vaz&o e da altura manométrica,
buscou-se minimizar essas discrepancias para melhorar a comparacdo entre seus
desempenhos no bombeamento de fluido abrasivo. Este propésito foi alcangado ajustando a
rotacdo do rotor semiaberto. O ajuste foi baseado em estudos que propdem rotagcdes mais
baixas para bombeamento de particulados por rotores semiabertos (MACKAY, 2004;
MORRIS, 2013). A 3600 rpm, as vazles iniciais para os rotores semiaberto e de 3 discos
foram de 7,34 e 4,45 m%h, e os respectivos ¢2 de 9,96 e 4,98 m.c.a (Figs 4.15 e 4.16).
Reduzindo-se a velocidade de rotacdo do semiaberto para 1800 rpm, a vazdo e altura
manomeétrica iniciais foram para 3,66 m3h e 2,93 m (Figs 4.18 e 4.19) respectivamente. A
padronizagéo foi calculada de acordo com as leis de semelhanca (Egs 2.1, 2.2 e 2.3). Assim,
a reducdo da rotacdo, além de reduzir o desgaste, também reduziu a vazdo e a altura
manomeétrica no rotor semiaberto, tornando os parametros analisados mais proximos aos do
rotor de discos e garantindo uma comparacao mais eficiente.

Em virtude do exposto, nos ensaios seguintes, reduziu-se a velocidade de rotacdo do
rotor semiaberto para 1800 rpm. Para os rotores de disco (independentemente da quantidade
de discos) a velocidade de rotagédo foi mantida a 3600 rpm, uma vez que, mesmo nesta

rotacdo, ndo apresentam altos indices de desgaste. Inclusive, algumas patentes destacam
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que os rotores de disco tém melhor desempenho sob altas rotacbes (TESLA, 1913b;
DURANT, 1977; GURTH, 1982; POSSEL, 1983; BLACKSTONE, 2011; GILLIAM, 2012).
Além dos rotores semiaberto e de 3 discos (com espagcamento entre discos de 5,5 mm),
no ensaio de desgaste com rotacbes adaptadas, foi testado um rotor de 2 discos. Os
resultados da vazéo e da altura manométrica em funcdo do tempo para os trés modelos de

rotor sdo comparados nas Figs 4.18 e 4.19.
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Figura 4. 19 - Comparativos das vazdes dos rotores de 3 e 2 discos com o rotor semiaberto
em fungéo do tempo de bombeamento do fluido abrasivo.

7
‘T 6 -
Q
s _\M/W\__\/v\__
©
.24_ooo....ooo.....0..................... oo ceoee e®q0e .o
\-.g) o0 c...o Ao.o ; 'Y L]
83 _Wv
gz - = RotOr de 3 discos (S = 5,5 mm) 3600 rpm
© 1 e e e e ¢ Rotor de 2 discos (S = 10 mm) 3600 rpm
2 Rotor Semiaberto 1800 rpm
< 0 T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T
0:00 0:30 1.00 1:30 2:00 2:30 3:00 3:30

Tempo [horas]

Figura 4. 20 - Comparativos das alturas manomeétricas dos rotores de 3 e 2 discos com o rotor
semiaberto em funcéo do tempo de bombeamento do fluido abrasivo.

Apesar dos valores iniciais de vazao inferiores a do semiaberto, os rotores de discos
configuraram uma reta ascendente, atingindo vazéo final até 1,27 vezes superior a do
semiaberto (para o rotor de 3 discos) (Fig. 4.18). Possivelmente, com o decorrer do tempo, o
desgaste promovido pelas particulas abrasivas aumentou as regides de entrada do rotor
(entre os discos), levando ao aumento da vazao. O incremento da vazao nos rotores de discos

pode ser também atribuido a um pequeno incremento da viscosidade do fluido, devido a
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fragmentag&o do material abrasivo e ao aumento da temperatura do fluido decorrentes da alta
rotacdo (3600 rpm). A temperatura do fluido, no inicio e no final do teste, foi de,
aproximadamente, 24 e 55°C.

Cabe destacar que os testes foram realizados em vazéo préxima a velocidade de
deposicdo (1,51 m/s). Assim, acredita-se que 0 escoamento ndo se encontrava totalmente
homogéneo. Nesse sentido, pode ter ocorrido um pouco de sedimenta¢éo no teste com o rotor
semiaberto (operando a baixa rotacao). A particula sedimentada pode reduzir a velocidade do
fluido no bombeamento ou mesmo obstruir parcialmente sua passagem, resultando em
menores vazodes.

No caso dos rotores de disco, operando com vazao superior, ocorre maior reducao do
didmetro médio das particulas devido ao atrito quando comparado ao semiaberto. Logo, a
velocidade critica tende a diminuir e, consequentemente, ha menor possibilidade de
sedimentagdo do material abrasivo. Assim, o fluido escoa livremente pela tubulagdo ganhando
energia e maiores valores de vazao.

A queda da vazao observada no rotor semiaberto aos 75 minutos transcorridos o teste
indica sua menor durabilidade comparativamente aos rotores de discos. Na industria de
mineracdo, recomenda-se a substituicdo das bombas quando a vazao se reduz em 15%, o
gue implicaria na troca do rotor semiaberto com 95 min de operagéo. Por sua vez, os rotores
de discos mantiveram seu funcionamento até o final do teste, o que permitiria 0 bombeamento
da polpa de minério por mais tempo sem interrup¢ao da linha. A vida util dos rotores de discos
foi até 2 vezes superior a do rotor semiaberto.

A altura manométrica se manteve praticamente constante para os trés modelos de
rotores testados (Fig. 4.19). Em contraponto, o rotor semiaberto, que havia configurado maior
vazao no inicio do teste, apresentou menor altura manométrica comparativamente aos rotores
de discos ao final dos testes. Nestes, maior altura foi observada com o aumento do nimero
de discos devido ao aumento das forcas viscosas.

E interessante observar que, apesar da queda da vaz&do no rotor semiaberto apés 95
minutos de teste, ndo houve reducao da altura manométrica.

A reducéo da rotacdo do rotor semiaberto possibilitou sua comparagdo com os rotores
de discos. Apesar da literatura sugerir que tal reducéo sejade t ©sua uw©vda velocidade de
projeto (MACKAY, 2004; MORRIS, 2013), neste trabalho a reducéo de 3600 para 1800 rpm
foi suficiente para comparar os rotores quanto ao volume de fluido abrasivo deslocado. Nessas
condicdes, o rotor de disco mostrou-se mais eficiente quanto ao desgaste, mantendo os
valores de vazao e de altura manométrica, diferentemente do rotor semiaberto que apresentou

reducdo consideravel da vazao ap6s uma hora de teste.
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Os desgastes nas carcacas e nos rotores de 3 discos e semiaberto foram quantificados
pelas perdas de massa (Tab. 4.4). Observou-se relagdo inversa entre 0s componentes
desgastados: o rotor semiaberto perdeu mais massa comparativamente ao de 3 discos
embora com menos danos a carcaca da bomba. Mais uma vez, ressalta-se a maior vida Util
do rotor de discos frente ao semiaberto, pelo percentual de manutencédo de sua massa. Uma
hip6tese acerca do desgaste gerado na carcagca com o rotor de 3 discos pode ser referente a
maior rotacao do rotor, que impulsionou as particulas abrasivas contra as paredes da bomba.
O impacto na superficie removeu massa, desgastando a carcaca.

A segunda hipoétese se da pelo desgaste na succ¢ao do rotor. A Figura 4.20 mostra o
desgaste ocorrido na parte interna externa da entrada do rotor devido ao fluxo de fluido

abrasivo, bem como na regido de succ¢éo da carcaca.

Tabela 4. 4 - Valores de desgaste, em porcentagem, dos testes realizados com 0s rotores
semiaberto e de 3 discos, nas rotagbes de 1800 e 3600 rpm, respectivamente.

Perda de massa [%]

Rotor Carcaca Rotor
Semiaberto 0,22 8,52
De 3 discos 0,94 7,48

Entrada do rotor
sem desgaste

Desgaste na
parte interna e
externa da

e
/ entrada de fluido

a) b)

Figura 4. 21 - Entrada de fluido dos rotores de disco a) rotor novo e carcaca usada e b) rotor
e carcaca desgastados.
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4.4. Determinacdo da curva caracteristica (Q  x H) ap8s desgaste dos rotores

Ap0s os testes de bombeamento do fluido abrasivo, os rotores de disco e semiaberto,
ja desgastados, foram utilizados para determinagdo de suas respectivas curvas
caracteristicas. Para tanto, nas condi¢cbes preestabelecidas de rotacdo, foram obtidas as
alturas manométricas em funcdo da variacdo da vazdo, assim como 0s percentuais de
rendimento da bomba (Figs 4.20 e 4.21). Neste experimento, 4gua pura foi empregada como
fluido, e as curvas caracteristicas determinadas anteriormente aos testes de desgaste foram
plotadas para fins de comparacéo.

Apos os testes de bombeamento do fluido abrasivo, os rotores de disco e semiaberto,
ja desgastados, foram submetidos a novos testes para andlise de suas curvas caracteristicas.
Nestes experimentos, dgua pura foi empregada novamente como fluido de trabalho. As curvas
caracteristicas antes e apos o desgaste para rotagdes de 3600 e 1800 rpm s&o apresentadas
na Fig. 4.20.
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# Rotor de 3 discos (S = 10 mm) 3600 rpm ¢ Rotor de 3 discos desgastado (S = 5,5 mm) 3600 rpm
W Rotor de 2 discos (S = 10 mm) 3600 rpm ORotor de 2 discos desgastado (S = 10 mm) 3600 rpm
=Rotor Semiaberto 1800 rpm + Rotor Semiaberto desgastado 1800 rpm

Figura 4. 20 - Curvas caracteristicas dos rotores antes e depois dos testes de desgaste. Rotor
de 2 discos; Rotor de 3 discos (com espacamento entre discos de 5,5 mm); Rotor semiaberto.
Velocidades de rotacdo de 3600 e 1800 rpm, respectivamente, para os rotores de disco e
semiaberto.
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Figura 4. 22 - Percentual de rendimento dos rotores antes e depois dos testes de desgaste.
Rotor de 2 discos; Rotor de 3 discos (com espagamento entre discos de 5,5 mm); Rotor
semiaberto. Velocidades de rotacdo de 3600 e 1800 rpm, respectivamente, para os rotores
de disco e semiaberto. Rendimentos determinados para bombeamento de agua pura.

De maneira geral, observavam-se pequenas diferencas entre as curvas caracteristicas
antes e ap@s os testes de desgaste, independente do rotor (Fig. 4.20). Esse resultado sugere
que os rotores de discos podem ser utilizados no bombeamento de fluidos abrasivos pois seu
baixo indice de desgaste garante a manutencéo da geometria do rotor e, por conseguinte, seu
desempenho. Em se tratando do rotor semiaberto, o desgaste nado foi suficiente para
desencadear diferengas nas curvas uma vez que foi submetido a rotagéo de 1800 rpm. Soma-
se aisto, o fato do volume de fluido bombeado por esse rotor ter sido inferior aquele bombeado
pelo rotor de 3 discos (10% a menos). Assim, menor quantidade de abrasivo chocaram-se
com as pas.

Com relacdo ao rendimento operacional dos rotores, observavam-se melhores
percentuais a medida que a vazao aumentava. Esse comportamento foi similar para todos os
modelos de rotores, previamente desgastados ou nado (Fig. 4.21). Maximos percentuais
alcancados foram de 9,0; 14,4 e 6,5, para os rotores de 2 e 3 discos e para 0 semiaberto,
respectivamente, antes dos testes com o fluido abrasivo. Ap6s o desgaste, tais rendimentos
foram de 8,2; 13,2 e 6,3%. Os baixos valores de rendimento implicam na necessidade de
otimizacdo operacional dos modelos de rotores projetados, ainda que o desempenho de
bombas centrifugas com rotores originais nem sempre atinja patamares 6timos. A exemplo,

cita-se a bomba de &gua utilizada na bancada experimental, cujo rendimento méaximo é de
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43% (SCHNEIDER MOTOBOMBAS, 2013). O rendimento maximo se reduz para 26,6%
guando é utilizado o rotor semiaberto.

Enfatiza-se que, apesar da queda no rendimento observada nos rotores de discos apés
os testes de desgaste, estes apresentaram rendimentos superiores ao rotor semiaberto. Logo,
0 uso de rotores de disco em substituicdo aos semiabertos em mineradoras pode ser uma

pratica operacional e financeiramente viavel.

45. Afericdo da qualidade da bancada experimental

Ao final de todos os testes de desgaste, foi realizado um ensaio utilizando um rotor
fechado (original da bomba) para comparar as situagfes inicial e final da bancada
experimental. Sabe-se que ocorreram desgastes na rede hidraulica uma vez que, a cadatroca
da carcaca da bomba, eram constatadas deterioragcbes na tubulacdo. Nesse sentido,
determinou-se a curva caracteristica do rotor fechado na bancada desgastada (Fig. 4.22)
comparando-a a curva obtida antes dos testes (Fig. 4.1). Ressalta-se que ambos 0s ensaios

foram realizados com agua pura.
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Figura 4. 23 - Comparativo entre as curvas caracteristicas do rotor fechado (original da

bomba) antes e depois do desgaste da bancada experimental.

N

A diferenca observada entre as curvas caracteristicas pode ser atribuida a diferenca
intrinseca dos rotores utilizados no primeiro e no ultimo teste, bem como o desgaste que
ocorreu em toda bancada (carcaca da bomba e tubulagdes). Os rotores originais da bomba
BC-92 sao fabricados por fundi¢cdo. Sendo assim, dificilmente serd obtido o mesmo resultado
para dois rotores diferentes, pois o0 processo de fabricagdo ndo é 100% padronizado. Infere-
se, portanto, que a bancada néo sofreu degradacéo significativa devido ao bombeamento do

fluido abrasivo.
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E importante salientar que a escassez de informacgdes acerca do uso de rotores de
discos no bombeamento de fluidos debilitou a discusséo dos resultados. Esse panorama
ressalta o ineditismo desta pesquisa e as lacunas que ainda precisam ser investigadas para
embasar os resultados. Este trabalho trouxe de volta a tona as patentes de rotores de discos,
h&d muito negligenciadas, como alternativas para o bombeamento de polpa abrasiva em
indUstrias de mineracao.



CAPITULO V

5. CONCLUSOES

Este trabalho iniciou-se apds uma visita técnica realizada em 2012 a uma empresa de
mineragdo, na qual foi apresentado o problema de desgaste nos rotores e carcagas de
bombas centrifugas devido ao fluxo da polpa de minério. Os rotores e as carcagas submetidos
a este bombeamento apresentavam vida util de 45 e 90 dias, respectivamente, gerando alto
custo com manutencao. Tal fato era igualmente constatado em outras empresas do setor de
minerag&o.

Em virtude do exposto viu-se a necessidade e/ou oportunidade para estudo de rotores
e carcacas. Apos revisdo sobre o tema, foi observada a existéncia de inUmeros trabalhos
avaliando materiais resistentes ao desgaste e uma abordagem pouco expressiva
contemplando a dindmica dos fluidos. Em funcéo disso, a pesquisa foi direcionada para o
estudo da fluidodinamica.

No inicio da pesquisa foi descoberta a patente de Tesla (1913), na qual o conjunto
rotativo transfere a energia do eixo para o fluido através de forcas viscosas e inerciais. Esta
foi citada cronologicamente nas patentes de Durant (1977), Gurth (1982), Possell (1983),
Gurth (1988; 1990), Blackstone (2011) e Gilliam (2012). Tal dispositivo € conhecido
atualmente por bombas de disco. A montagem é similar a uma bomba centrifuga, salvo a
utilizacdo de rotores sem pas.

Analisando as patentes e os artigos cientificos, constatou-se a necessidade de
investigacdo do tema. A montagem de uma bancada experimental e a conducédo de ensaios
preliminares confirmaram o potencial promissor do estudo. Este trabalho objetivou buscar

parametros para os rotores de discos.



90

A primeira bancada foi importante para determinar a geometria dos rotores de discos e
identificar as dificuldades inerentes ao bombeamento de fluido com particulados. Conclusa a
primeira parte do trabalho, foi projetada a bancada instrumentada e selecionados todos os
sensores e valvulas.

A instrumentacéo da bancada foi totalmente ligada ao sistema de aquisicdo, facilitando
a coleta dos dados e posterior analise dos mesmos. O sensor de vazao possuia um visor para
acompanhamento das leituras em tempo real. Para visualizac&o instantanea dos valores de
presséo, por sua vez, foi instalado um sensor analdgico.

A efetividade da bancada foi constatada comparando a curva caracteristica obtida
experimentalmente com a disponibilizada pelo catdlogo da bomba BC - 92T1, utilizando agua
pura como fluido de bombeamento. A partir desta, iniciaram-se 0s testes com o0s rotores de
discos.

Rotores de 4 discos foram utilizados para obter a primeira curva caracteristica e
também a primeira relagédo quanto ao espacamento entre os discos. Foram verificadas relacao
linear entre as variaveis H (altura manométrica) e Q (vazdo) bem como aumento de tais
parametros com a reducéo da distancia entre os discos.

No primeiro teste com fluido abrasivo e rotores de 4 discos, as particulas abrasivas
acumularam-se na succ¢éo da bomba. Visto isto, foi projeto e fabricado o rotor de 3 discos,
cuja distancia entre os discos foi ampliada de 2 mm (rotor de 4 discos) para 5,5 mm garantindo
o fluxo das particulas. O rotor de 3 discos foi igualmente fabricado com espacamentos de 1,5
e 3,5 mm, para comprovar a relacdo inversa da reducéo da distancia entre os discos com a
vazdo e altura manométrica.

A unido dos discos a base do rotor, por limitacdes mecanicas, foi realizada com cola
epoxi. Entretanto, esta fixacdo ndo resistiu aos testes com fluido abrasivo. Cogitou-se a
possibilidade de fabricacdo dos rotores em plastico utilizando impressao 3D. Porém, devido
ao custo, tempo de fabricagéo e de envio dos rotores, descartou-se essa possibilidade. Por
fim, os discos foram fabricados em ago 1020 com a base em aluminio, sendo a uniéo realizada
por tratamento térmico de interferéncia.

Dando continuidade aos testes com fluido abrasivo, foi observada a presenca de ruidos
no sinal adquirido pelo sensor de vazéo. O ruido ocorre devido ao fluxo das particulas. Sendo
assim, foi necessario filtrar os dados para a obtenc&o dos valores reais da vazao.

Superadas todas as dificuldades, a montagem da bancada possibilitou o comparativo
dos diversos rotores desenvolvidos no LTCM (Laboratério de Transferéncia de Calor e Massa)
com os rotores semiabertos utilizados nos experimentos. Além disso, futuramente, a bancada

podera ser utilizada em aulas de laboratério para alunos da graduacéao e pos-graduacao.
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Este trabalho comprovou, experimentalmente, que a utilizagdo de rotores de discos
reduz o desgaste. Os resultados sdo promissores visto que o desempenho dos rotores de
discos foi satisfatério mesmo em condi¢cBes extremamente adversas, proporcionadas pelo
carbeto de silicio (material mais abrasivo que as polpas de minério).

Os rotores de discos podem ser projetados para substituirem os rotores convencionais
usados nas industrias de mineracao, pois os resultados mostraram que o rotor de 3 discos
tem desempenho similar ou mesmo superior ao semiaberto. Comparativamente, 0s rotores
de 3 discos possuem curva caracteristica superior e menor indice de desgaste.

Sendo assim, os rotores de discos podem ser utilizados na minera¢cdo com as seguintes
vantagens: baixo custo de substituicdo dos rotores, vazdo equivalente, altura manomeétrica
superior e desgaste inferior. Ainda, para melhorar a eficiéncia dos rotores de discos, pode-se:
aumentar a quantidade de discos, reduzir a distancia entre os discos e aumentar a rotagao.

Neste trabalho, verificou-se que as leis de semelhanca podem ser utilizadas até
reducédo de ¥ da rotacdo da bomba. Para reducdes superiores, o erro é considerado alto.

O custo de substituicdo dos rotores convencionais pelos rotores de discos é
considerado baixo, pois os custos de fabricagdo sao similares. A poténcia dos motores é a
mesma, fazendo-se necessaria somente a alteracdo da relacdo de transmisséo, facilmente
modificada substituindo as polias.

Concluiu-se que os rotores de discos reduzem os custos de manutencgéo e tém vida (til
pelo menos 2x superior a dos rotores semiabertos.

Esta pesquisa abre lacunas para que novos trabalhos sejam desenvolvidos no LTCM:

X Testes de desgaste utilizando polpa mineral (trabalho de mestrado em
andamento).

X Testes de rotores fabricados por impresséo 3D (plastico).

X Projeto de rotores com mais de 4 discos, modificando também a geometria da
carcaca.

X Testes de desgaste em campo.

x Estudo da influéncia da adicdo de insertos nos discos.

x Otimizacédo de rotores de discos (DOE: espessura e quantidade de discos).

X Analise de sobrevivéncia do perfil 6timo.
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APENDICE 1 - Comparativo dos rotores semiaberto original e paralelo:

Outro resultado interessante obtido neste trabalho é a diferenca entre dois rotores
semiaberto estudados. O primeiro € o rotor original e o segundo é paralelo. A figura A.1 mostra
os dois rotores, aparentemente iguais, entretanto observa-se na figura A.2 que as curvas
caracteristicas se diferem, principalmente apés a vazdo de 3,5 m3h. ApOs esta vazédo a
reducdo da altura manométrica do rotor original tem um comportamento linear com a vazao,
enguanto o rotor paralelo a altura manométrica reduz drasticamente.

Para aplicacOes diversas as curvas caracteristicas mais planas (denominadas 3) OD W~
sdo desejadas, pois mesmo com uma variagdo grande da vazdo obtém-se uma pequena

variagado da altura manométrica.

Rotor Original Rotor Paralelo

Figura A. 1 - Imagem dos rotores original e paralelo.
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Figura A. 2 - Comparativo entre rotor original e paralelo.



APENDICE 2 - Projetos em SOLIDWORKS dos rotores de 3 discos (1,5; 3,5e 5,5
mm):
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