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Введение

Целью данного курса является изучение принципа расчета гидравлических и аэродинамических сетей систем теплогазоснабжения и вентиляции и совместной работы нагнетателей в сети.

Тема № 1
 Основы аэродинамического расчета котлоагрегатов.
Основные расчетные формулы

Аэродинамический расчет котлоагрегата выполняется для определения суммарного сопротивления газо-воздушного тракта и выбора производительности тягодутьевой установки при номинальной нагрузке. В целях упрощения расчета газрвого тракта все сопротивления подсчитываются для сухого воздуха (рн = 1,293 кг/м3), для которого построены расчетные номограммы; запыленность потока и абсолютное давление вносятся в конце аэродинамического   расчета.		
Сопротивления отдельных газоходов рассчитываются по средним для данного газохода параметрам (скорости, температуры и т. п.), за исключением отдельных местных сопротивлений в начале или в конце данного газохода. Ниже приводятся указания по определению основных параметров, необходимых для проведения аэродинамических расчетов.
Расчетная температура потока для конвективных газоходов θ = 0,5 (θ' +θ")С0, где θ'  и θ" - температуры газов на входе в газоход и на выходе из  него, °С.
Расчетная скорость потока ω подсчитывается по уравнению.  Площадь живого сечения газохода определяется по приведенным.
При расчете газохода с одинаковым характером омывания, но с несколькими различными поверхностями нагрева и площадями живых сечений усредненная расчетная площадь живого сечения вычисляется по формулам:
при  поперечном смывании:

           [image: ]			   (1.1)
[image: ]		         (1.2)
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Рис.1.1. Номограмма для определения коэффициента сопротивления коридорных пучков при поперечном омывании.
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Рис. 1.2. Графики для определения сопротивления шахматных пучков при поперечном омывании
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где F’, F’’,…, z2’, z2’’,…,l’,l’’,... — площади живых сечений, м2, и соответствующие им числа рядов или длины на отдельных участках газохода, м.  В этом случае расчетная скорость потока определяется по формуле с подстановкой в нее усредненного сечения. При наличии подсчитанных скоростей в отдельных участках газохода усредняются скорости:
[image: ]		     (1.3)

без усреднения площади живых сечений.
При расчете местных сопротивлений усредняются площади живого сечения по двум скоростям, формула(1.29):

F=  ,м2 ; 				(1.4)

Таблица 1.1. Значения коэффициента К для некоторых поверхностей нагрева:
[image: ]

либо по трем скоростям:

[image: ]			     (1.5)

где F1, F2, F3 — сечения в начале, середине и в конце поворота, м2
Рассчитанные сопротивления отдельных газоходов умножаются на поправочный коэффициент К, учитывающий влияние загрязнения омываемых поверхностей нагрева (табл. 1.1.)
Сопротивление поперечно омываемых пучков труб.
Сопротивление  поперечно  омываемых  пучков  труб  рассчитывается   по формуле:

[image: ]			     (1.6)

где ω — скорость потока для сжатого сечения газохода, м/сек; р — плотность среды при средней температуре потока, кг/м3.
Коэффициент сопротивления ζ зависит от характера расположения труб в пучке, количества рядов труб по глубине пучка, числа Re и определяется по формулам:
                                                                              [image: ]					     (1.7)
 [image: ]				  (1.8)

где z2 — количество рядов труб по глубине пучка;  ζо— коэффициент сопротивления на один ряд пучка, зависящий от отношений S1/d, ψ = (S1 — d)/S2—d) и  S2’ = (0.25S12 + S22 ); S1, S2 - шаги   труб по ширине и по глубине пучка, м.
Если поверхность нагрева имеет переменные шаги, чередующиеся в пределах пучка, то коэффициент сопротивления рассчитывается по среднему арифметическому значению их.
При косом омывании пучков труб и при угле атаки более 75° сопротивление пучка рассчитывают по тем же формулам, только скорость потока определяют для сечения газохода, расположенного в осевой плоскости труб. При угле атаки α<=75° сопротивление пучка труб увеличивается на 10%.
При поперечном омывании пучка с шахматным и коридорным расположением труб сопротивления подсчитываются отдельно для шахматных рядов по их количеству и отдельно для коридорных, а затем суммируются.
Графики неприменимы для котлоагрегатов с наддувом
(p > 0,101  Мн/м2).  
Коэффициент сопротивления ζ пучка с поперечными круглыми ребрами рассчитывается в зависимости от величины отношения шага ребер Sрб к наружному диаметру трубы d по формулам:
Для  коридорного расположения труб       
при Sрб = 0,21/0,3 
                                                                                 [image: ]	(1.9)

[image: ]			 (1.10)
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Рис. 1.3.

Как следует из приведенных выше формул, при прочих равных условиях, диаметр трубопровода одновременно определяет и величину потерь напора. Меньшие диаметры требуют меньших капитальных вложений на сооружение трубопроводов. Однако уменьшение диаметра трубопровода приводит к увеличению потерь напора и поэтому к увеличению мощности насосов, их стоимости и эксплуатационных расходов. С увеличением диаметра трубопровода повышаются капитальные затраты на сооружение трубопроводов.
Экономически наиболее выгодный диаметр трубопровода для конкретных условий определяется из условий соответствия наименьшей полной стоимости трубопровода. Для решения этой задачи существует ряд методов, которые позволяют найти диаметр трубопровода, соответствующий минимуму его полной стоимости. Обычно расчет производят, задаваясь оптимальной скоростью жидкости в трубопроводе или допустимым гидравлическим уклоном (удельными потерями напора), которые установлены на основании обобщения технико-экономических расчетов аналогичных трубопроводов. Зная расход жидкости и оптимальную скорость потока, определяют наивыгоднейший диаметр по формуле:

d = (4Q/πυоп)0.5  				  (1.11)

Приближенно   считают,   что   экономически   наивыгоднейший   диаметр трубопровода соответствует скорости истечения жидкости примерно 1 м/с.

с = 8λLρQ2/π2d5  				     (1.12)









































Тема № 2
                 Перемещение механических примесей

Эксперименты, проведенные М. П. Калинушкиным на вентиляторах, подающих смеси газа (воздуха) с механическими примесями (при небольших массовых концентрациях мелкой пыли, переносимой потоком во взвешенном состоянии, показали, что характеристики давлений вентиляторов остаются такими же, как и при работе на чистом воздухе.
Средняя плотность смеси равна:

				  (2.1)

Плотность газа, не содержащего механических примесей, равна:

	  				    (2.2)

Тогда отношение плотностей составит:

       				    
 				    (2.3)
Отношение мощностей вентиляторов, перемещающих смесь и чистый воздух, равно:
				      (2.4)

Следовательно, мощность вентилятора, перемещающего смесь, составит:

 				      (2.5)

Если перемещаемая смесь содержит твердые частицы значительного размера и массы, то происходит выпадение этих частиц из потока.
Исследования, проведенные М. П. Калинушкиным, позволили ему установить следующие эмпирические зависимости для определения потерь давления и мощности, необходимой для перемещения примесей в системе пневмотранспорта:

				(2.6)

				(2.7)

Коэффициенты пропорциональности КР и КN определены на основе экспериментальных данных. Для ориентировочных расчетов КР можно принимать равным 1,4, а КN —1,0.
Как следует из формулы (2.8), при перемещении механических примесей в результате увеличения потерь характеристика сети становится более крутой по сравнению с характеристикой сети, в которой перемещается чистый воздух, и рабочая точка должна сдвинуться по характеристике вентилятора влево.
Сравним работу одного и того же вентилятора в системах пневмотранспорта, отличающихся одна от другой лишь местом расположения уловителя твердых частиц (рис. 2.7).
При работе на чистом воздухе никакого различия в режиме работы вентилятора, включенного по схемам, изображенным на (рис. 2.7, а и б), не будет (точка А). 
[image: ] 







Рис. 2.1. Определение режима работы вентилятора в сети в зависимости от месторасположения пылеуловителя
1 — пылеприемная воронка, 2 — вентилятор;   3 — пылеуловитель
При перемещении механических примесей в системе, выполненной по схеме, показанной на (рис. 2.1, а), все примеси проходят через вентилятор. Характеристика мощности займет новое положение — (N—L)CM. Режим работы вентилятора переместится в точку Б с параметрами рБ>рА, LБ<LA и NБ>NA.
При перемещении механических примесей в системе, выполненной по схеме, изображенной на (рис. 2.7, б), все примеси будут задерживаться в уловителе твердых частиц, следовательно, вентилятор по-прежнему будет перемещать чистый воздух и положение характеристики мощности вентилятора (N — L)г не изменится. Но так как сопротивление сети увеличивалось и режим работы вентилятора переместился в точку Б, то параметры работы для этого режима будут pБ>pA, LБ<LА и N'Б<NA.
Если заранее нельзя установить продолжительность работы вентилятора на том или ином режиме, то подбор электродвигателя к вентилятору следует выполнять по максимальному расходу мощности.







Тема № 3
                                        Монтаж воздуховодов.

Воздуховоды к месту монтажа доставляют транспортабельными блоками в контейнерах из сортовой стали или сетки. Наибольшая длина прямых воздуховодов при перевозке по железной дороге 2,1 м, на автомобильном транспорте 2,8м. 
Временные технические условия на изготовление и приемку металлических воздуховодов допускают следующие предельные отклонения: длина звена ±2,5мм; ширина фланца ±1мм; эллиптичность ±5×10-3D; неперпендикулярность к оси торцов ±4мм на 2 м длины, неперпендикулярность к плоскости фланцев ±10мм на 2м длины. Отклонение углов отводов ±30 тройников ±1,50 смещение осей и неперпендикулярность к оси плоскости фланцев ±1,50. На прямоугольных воздуховодах со стороной больше 600мм должны быть диагональные перегибы или зиги для жесткости высотой 3...5 мм, длиной 1,2...1,4 м. 
[bookmark: OLE_LINK5]Вмятины и выпуклости в воздуховодах устраняют выкаткой на правильных оправках. Овальность фланцев допускается при D < 450мм ±3%, при D от 500 до 630мм 2%; увеличение периметра соответственно + 10мм и +20мм. Для прямоугольных фланцев допуск на сторону 1,5%. 
Воздуховоды из тонколистовой неоцинкованной стали покрывают снаружи грунтом 138ГФ или ГФ-017, внутри олифой. В воздуховодах из оцинкованной листовой стали олифой покрывают только фланцевые соединения. Места размещения крепежных приспособлений размечают для горизонтальных участков воздуховодов D < 400мм на расстоянии не более 4м и для D > 400мм не более 3м. Вертикальные воздуховоды крепят через 3...4м. Расстояние между воздуховодом, стеной и перекрытием принимают не менее 100 мм; до электроприводов — не менее 300мм. Диаметры отверстий в перекрытиях и стенах для прохода воздуховодов принимают равными 1,2D. Расстояние от фланцев до ограждающих конструкций помещения должно быть не менее 100мм с допуском 20мм. Воздуховоды вдоль выступающих или открыто стоящих колонн следует прокладывать вплотную к ним. Вертикальные и горизонтальные участки воздуховодов не должны пересекать проходов и закрывать доступ к машинам. Свободно стоящие вертикальные воздуховоды (над кровлей) высотой от 1,5 до 5м должны быть раскреплены тремя—четырьмя растяжками диаметром 6мм с надежными приспособлениями. На горизонтальных воздуховодах продольные швы должны быть направлены вверх, а на вертикальных не должны находиться в зоне их видимости, т. е. на лицевой стороне. Крепление должно быть надежным; нельзя опирать воздуховоды на оборудование, соединять растяжки и подвески с фланцами. Поперечные разъемные соединения должны быть расположены вне пределов стен, перегородок и перекрытий. Для прокладок во фланцевых соединениях применяют техническую резину толщиной 2,5.. .5мм или древесный листовой картон пропитанный марки А влажностью 12 %. 

Тема № 4
                                             Глушители шума

При проектировании и расчете глушителя ставится задача — снизить уровень шума до требуемых норм.
Для эффективного снижения  аэродинамического шума необходимо правильно выбрать звукопоглощающий материал, т. е. учесть его физические свойства, негорючесть, малую гигроскопичность, биостойкость, долговечность в эксплуатации, неагрессивность и безвредность для здоровья обслуживающего персонала и невысокую стоимость. Кроме того, следует учесть звукопоглощающие свойства в требуемом частотном диапазоне шума. Звуковая энергия поглощается в результате вязкого трения при перемещении воздуха в порах материала и частично преобразуется в теплоту. В реактивных  элементах звуковая энергия поглощается в результате «волновой пробки», при этом затрудняется прохождение звука из-за инертности массы воздуха в трубах или в отверстиях глушителя. На рис. 4.2 показана схема активного трубчатого глушителя, который широко применяют в промышленных аспирационных сетях. Канал 5 глушителя выполнен из перфорированного листа с круглыми отверстиями диаметром 5 мм и шагом t=10мм. Пространство между каналом и кожухом 2 заполняют звукопоглощающим материалом 4. Глушитель может состоять из одного или нескольких каналов, имея сотовую форму. Перфорированный лист выбирают с учетом следующего: для поглощения шума низких частот уменьшают шаг и размер отверстий, а при поглощении шума высоких частот при том же шаге перфорации увеличивают размер отверстий до 8 мм.
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Рис.4.1. Схема активного трубчатого глушителя:
а – прямого круглого; 1 – воздуховод; 2 – кожух; 3 – перегородка; 4 – звукопоглощающий материал; 5 – канал; б – прямого квадратного; в – отвода
Толщину слоя звукопоглощающего материала из стекловолокна, капроновой ваты или минеральной шерсти для поглощения низких частот принимают h = 8... 10 см, для высоких частот h = 2,5...3 см.
Для защиты от выдувания воздушным потоком звукопоглощающий материал покрывают пленками из полиэтилена или стеклоткани.
Допустимая скорость движения воздушного потока для глушителей, состоящих из перфорированного листа и мата из стекловолокна или минеральной шерсти на связующей основе из синтетической смолы, 
v = 10...20 м/с, а с прокладкой стеклоткани между перфорированным листом и матом V = 20...30   М/С.
Снижение уровня шума в активном глушителе на длине, равной одному калибру, при толщине слоя капроновой ваты h = 100 мм при плотности 60 кг/м3 и частоте f= 230 Гц ΔL, = 3,5 дБ/калибр.
На рис. 4.3 показан глушитель ОТИПП, разработанный проф. А. М. Дзядзио и его сотрудниками. Звукопоглощающий материал 1 из пенополиуретана облицовывает канал 2 с воздушным зазором 4, равным 25 мм. Канал 2 из перфорированной листовой стали толщиной 0,8...2 мм имеет отверстия диаметром 4...8 мм с коэффициентом живого сечения 5...20 %. Сопротивление глушителя 300...450 Па.
В мукомольных и комбикормовых заводах наибольшее распространение получили пластинчатые глушители шума конструкции треста «Спецэлеватормельмонтаж» и глушители шума круглого сечения конструкции ОАО «ЦНИИпромзернопроект» (рис. 4.4). Глушитель конструкции ЦНИИпромзернопроект собирают из отвода и промежуточной цилиндрической секций с одной или двумя пластинами. Все элементы глушителя состоят из корпуса и внутреннего каркаса. Внутренний каркас изготовляют из перфорированной оцинкованной стали (δ = 0,8 мм, диаметр отверстий 5 мм).
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Рис. 4.2. глушитель ОТИПП:
1 – звукозаписывающий материал; 2 – канал; 3 – промежутки между секциями; 4 – воздушный зазор.
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Рис. 4.3. трубчатый глушитель ОАО «ЦНИИп-ромзернопроект»:
а – с одной перегородкой; б – с двумя перегородками; 1 – лобовой обтекатель; 2 – перфорированный цилиндр из листовой стали с отверстиями диаметром 5мм; 3 – каркас, обтянутый стеклотканью; 4 – звукопоглащающий слой из стекловолокна СТВ; 5 – наружная стенка; 6 – фланец

Натягивают стеклотканью Э-01. пространство между корпусом и 16 и каркасом заполняют звукопоглощающим материалом (матами из сверхтонкого стекловолокна) и закрывают крышкой, которая являясь фланцем, соединяет элементы между собой.
Глушители проектируют диаметром от 700 до 1000 мм с двумя пластинами (в поперечном сечении) для воздуховодов. Диаметром свыше 500 мм и с одной пластиной для воздуховодов менее 500 мм. Чтобы вибрация не передавалась на воздуховоды необходимо применять вставки, изготовленные из прорезиненной ткани или брезента, при соединении с всасывающими и выхлопными патрубками вентилятора. Благодаря применению гибких вставок уменьшается механический шум при работе вентилятора, который без гибких вставок передается на воздуховод.
Для защиты работающих от вредного воздействия шума ГОСТ 12.1.003-83'  
«Шум. Общие технические требования» установлены допустимые нормы звукового давления (дБ) в октавных полосах1 (1 Октавой называют такую полосу частот стандартной ширины, у которой отношение верхних частот к нижним равно 2. В нормах приводятся средние геометрические значения между нижними и верхними граничными частотами для восьми октавных полос со средними частотами от 63 до 8000 Гц.) частот (табл.4.) и эквивалентный уровень звука для рабочих мест в   производственных помещениях и на   территории производственных приятии.

Таблица 4.1. Допустимые уровни звукового давления в октавных полосах частот и эквивалентный уровень звука:
	

	Рабочие места
	Уровни звукового давления (дБ) при среднегеометрических частотах, Гц
	Эквивалентный
уровень звука, дБА

	
	63
	125
	250
	500
	1000
	2000
	4000
	8000
	

	Производственных
помещений и на
территории предприятий
	99
	92
	86
	83
	80
	78
	76
	74
	85

	Примечание.
Выдержка из ГОСТ 12.1.003-83.*


Одним из наиболее эффективных способов борьбы с шумом и вибрацией, возникающими при работе центробежных насосов и обусловленных неоднородностью потока при обтекании конструктивных элементов, является их эксплуатация на режимах, близких к режиму максимального КПД. Минимальные значения уровней лопастного шума соответствуют подаче насоса Q = (0,8—l,0)Qопт. Отклонение эксплуатационной подачи насоса в ту или иную сторону от указанной области подач приводит к увеличению лопастного шума (и вибрации)  на  10—15 дБ.
Для снижения шума, распространяющегося от вентилятора в окружающее пространство, используется звукоизолирующий корпус. Для вентилятора, расположенного в камере, с целью снижения шума применяют звукопоглощающую, облицовку строительных ограждений. Для защиты от шума помещений, расположенных под камерой, пол камеры выполняют на упругом основании.
Выбор типа и конструкции глушителя для снижения шума, распространяющегося по воздуховодам, определяется частотным составом шума и требуемым снижением его уровня, размерами присоединительного воздуховода, допустимой скоростью воздушного потока и располагаемым местом для установки глушителя. При этом сам глушитель должен иметь незначительное сопротивление проходу воздуха. Применяются глушители следующих типов: камерные со звукопоглощающим материалом (ЗПМ) по внутренним поверхностям (несоосные и соосные); камерные соосные без ЗПМ; активного типа (трубчатые и пластинчатые); экранные. Простейший вид глушителя — канал, облицованный звукопоглощающим материалом.
В общем случае трубчатые глушители следует применять при размерах воздуховодов до 500х500 мм (d = 500 мм); при больших размерах целесообразнее применять пластинчатые или камерные глушители.
Пластинчатые глушители следует выполнять из звукопоглощающих пластин, устанавливаемых параллельно направлению потока на некотором расстоянии одна от другой в общем кожухе. Эффективность пластинчатых глушителей не зависит от числа и высоты пластин и от схемы компоновки.
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Длина глушителя не должна превышать 2 м. При расчетной длине более 3 м его следует делить на две части, при этом длина воздуховода между ними не должна быть менее 800 мм.
При выборе камерных глушителей, зная ΔLтр, необходимый объем камеры можно определить, воспользовавшись графиком, предложенным В. Д. Жариновым (рис. 4.5). Устанавливают камерные глушители так, чтобы длина воздуховода, соединяющего вентилятор с глушителем, была не менее 4,02 S/W, где S — площадь поперечного сечения воздуховода, м2; W — объем глушителя, м3.
Необходимую площадь свободного сечения глушителя определяют по формуле:

					(4.1)

где L — объемный расход воздуха через глушитель, м3/с; vД  - допустимая скорость воздуха в глушителе, м/с, зависящая от потерь давления, конструкции защитного покрытия звукопоглотителя, уровня звуковой мощности собственного шумообразования в глушителе:
допустимый уровень звука, дБ	30 40 50 55 80
vД, м/с	    4   6   8 10 15
Для обеспечения необходимой акустической эффективности устанавливают один или несколько глушителей (Эффективность глушителей активного типа не зависит от места установки).
Аэродинамическое сопротивление глушителя рассчитывается по формуле
Значения коэффициентов местного сопротивления и трения следует принимать в соответствии с «Рекомендациями по расчету и проектированию шумоглушения вентиляционных установок»  (М,: Стройиздат, 1982). 






































Тема № 5
          Основные законы движения воздушного потока.
 Закон сохранения массы, или уравнение неразрывности воздушного потока

   В вентиляционной технике широко применяют два закона: закон сохранения массы, открытый М.Ломоносовым и сформулированный для движущейся жидкости Л.Эйлером, и закон сохранения энергии, выражающийся уравнением Д.Бернулли.
    При неразрывном воздушном потоке (рис. 5.6) и отсутствии подсосов или утечек воздуха между сечениями 1-1 и 2-2 будет справедлив закон сохранения массы. На основании этого закона массовый расход воздуха т1 (кг/с) через первое сечение должен быть равен массовому расходу воздуха т2 через второе и любое следующее сечение, т. Е.:


				(5.1)


Выражая массовый расход через плотность и объемный расход, получим:


			  (5.2)

где ρ1, ρ2, ρ,—плотности воздуха, кг/м3; Q — объемный расход воздуха, м3/с.
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Выражая массовый расход воздуха через его плотность, площади поперечных сечений и средние скорости, получим:


			(5.3)

где V1, V2, V – средние скорости воздуха в рассматриваемых сечениях, м/с; S1, S2, S – площади поперечных сечений воздуховодов, м2.
Выражение (5.23) называют уравнением неразрывности воздушного потока.
Как видно из выражения (5.23), с увеличением площади поперечного сечения уменьшается скорость воздуха, и, наоборот, с уменьшением площади поперечного сечения скорость увеличивается. С увеличением же или уменьшением плотности воздуха в результате изменения давления будет уменьшаться или увеличиваться скорость воздуха в последующих сечениях воздуховода.
Из-за того что в вентиляционных установках рассматриваемые сечения расположены близко одно к другому, а давления и температуры в этих сечениях изменяются незначительно, плотности воздуха в соответствии с формулой (6.22) будут мало изменяться. Поэтому для практических расчетов вентиляционных установок уравнение неразрывности (5.23) применяют в следующем виде:


 			(5.4)

Уравнение неразрывности, выражается формулой (5.24), широко используют при расчетах и испытаниях вентиляционных установок. Так, например, диаметры воздуховодов (мм) рассчитывают по следующей формуле:


				(5.5)

где Q – объемный расход воздуха в одном из последовательных сечений (например, в машине), м3/ч; принимают постоянным для всех сечений данного участка сети; V – скорость воздуха, м/с; принимают оптимальной для данного сечения воздуховода.
Формулу (5.25) используют для определения ориентировочного значения диаметра воздуховода по известному объемному расходу воздуха Q и заданному значению скорости воздуха V. Затем принимают ближайший стандартный диаметр воздуховода, как правило, в сторону уменьшения значения диаметра и уточняют расчетом скорость воздуха по формуле (5.20).

 Закон сохранения энергии и уравнение Д.Бернули для воздушного потока

Неразрывный воздушный поток при движении в воздуховоде :
(см. рис. 6.6) будет обладать в сечении 1-1 следующими видами энергий:
pC1 – потенциальной внутренней энергией 1 м3 воздуха, Дж/м3 или Н·м/м3;

pД1 – кинетической энергией 1 м3 воздуха, равной: ; выражается динамическим давлением, Па;

W1 – тепловой энергией 1 м3 воздуха; выражается энтальпией 1 м3 воздуха, Дж/м3, или тепловым давлением, Па; ;

 – потенциальной энергией положения 1 м3 воздуха при высоте z1, Н·м/м3, или Па.
Остальными видами энергии воздушного потока, например звуковой и электрической, пренебрегают из-за их малой величины.
Во втором сечении (см. рис. 5.6) воздух будет обладать теми же видами энергии, только величина их изменится.
Обозначим через ∑Э1 сумму всех видов энергии 1 м3 воздуха в сечении 1-1, через ∑Э2 — сумму всех видов энергии 1 м3 воздуха в сечении 2-2 и выразим закон сохранения энергии воздушного потока следующим образом:


				   (5.6)

где ЭПТ1-2 – потери энергии 1 м3 воздуха от первого до второго сечения, равные потерям давления от первого до второго сечения, т. Е. HПТ1-2.
Подставляя в уравнение (5.26) значения всех видов энергии 1 м3 воздуха, получим:


	(5.7)

или после сокращений тепловых и потенциальных энергий положения вследствие их малости получим:


 			(5.8)

Отнимая от левой и правой части равенства (5.28) атмосферное давление ра, получим:


		   (5.9)

Заменяя в этом уравнении абсолютные давления избыточными, получим уравнение Д.Бернулли, которое выражает закон сохранения энергии потока в избыточных давлениях:


		   (5.10)

Заменяя статические и динамические давления общим по формуле (6.06), получим уравнение Д.Бернулли в общих избыточных давлениях:


				 (5.11)

Уравнение Д.Бернулли (5.11) применяют при испытаниях вентиляционных установок для определения потерь давления в воздуховодах, машинах, циклонах и фильтрах. Взяв два сечения в воздуховодах, измеряют общие избыточные давления.
Записав для этих сечений уравнение Д.Бернулли по формуле (5.11), находят потери давления между двумя сечениями:


 			     (5.12)

Кроме того, уравнение Д.Бернулли применяют при построении графика распределения давлений в воздуховодах. Выводы из анализа такого графика используют при проектировании, расчетах, испытании и эксплуатации вентиляционных установок.































Тема № 6
                           Конструкция осевых вентиляторов




 

Рис.6.1. Компоновка осевых вентиляторов
К - колесо; СА - спрямляющий аппарат; ВНА - направляющий аппарат


Втулки вентиляторов выполняются точёными из литой или кованой стали (реже из чугуна). В центре втулки протачивается отверстие по диаметру вала электродвигателя для посадки колеса. Втулка крепится к валу чаще всего с помощью шпонки, для чего во втулке предусматривается шпоночная канавка.
Лопасти к втулкам приваривают или крепят на стержнях. При стержневом креплении лопасти можно поворачивать (в специальных конструкциях даже при вращении колеса), благодаря чему регулировку можно вести просто и в широких пределах.
При реверсировании осевых вентиляторов с такими несимметричными поворотными лопастями нет необходимости для сохранения неизменной подачи менять направление вращения и переворачивать колесо — достаточно повернуть лопасти на 180°.
Правильным для несимметричных лопастей является вращение тупыми кромками или вогнутостью вперед.
Осевые нереверсивные вентиляторы, лопастные колеса которых правильно вращаются по часовой стрелке по отношению к наблюдателю, находящемуся на стороне всасывания, называют правыми, а в другую сторону - левыми.
При монтаже осевых вентиляторов следует обращать внимание на величину зазора между обечайкой и кромками лопаток колеса. Разность давление в потоках воздуха перед вентилятором и после него (рисунок 6.2,а) создает переток воздуха через зазор в обратном направлении. Это вызывает непроизводительные потери давления, ведет к уменьшению объема подаваемого вентилятором воздуха, а также к снижению его к. п. д. Поэтому нормируемая величина зазора не должна превышать 1,5% длины лопатки.




Рис.6.2. Зазор в осевом вентиляторе (а) и правильное
направление вращения колеса осевого вентилятора (б)
1- направление потока воздуха; 2- направление вращения

































Тема № 7


             Многоступенчатые осевые насосы и вентиляторы

Давление, создаваемое одним колесом осевой машины, ограничено скоростными и геометрическими факторами. В современных осевых машинах транспортных установок применяют очень высокие окружные скорости на концах лопастей - до 400 м/с. Но даже это во многих случаях не обеспечивает получения необходимого давления. Тогда применяют многоступенчатые машины. 
Осевая многоступенчатая машина имеет несколько осевых колес, насаженных на общий вал (рисунок 7.1). При этом между каждыми двумя рабочими колесами ставится направляющий аппарат. Его назначение - раскручивать поток, выходящий из рабочего колеса, и придавать ему направление, необходимое для эффективной передачи энергии в следующей ступени. В направляющем аппарате, кроме того, происходит преобразование части скоростного напора в потенциальную энергию.



Рис.7.1 Схема осевой машины с тремя
ступенями

Направляющий аппарат обычно выполняется из криволинейных профилей переменной толщины, обладающих малым лобовым сопротивлением. Количество ступеней давления в осевых машинах обычных типов достигает 20.








Тема № 8

                          Расчет осевых насосов и вентиляторов

Определение основных размеров осевых насосов и вентиляторов производится на основе уравнений Эйлера и неразрывности потока. При этом учитываются, особенности работы ступеней и конструктивные соотношения, принятые в практике. Для расчета должны быть заданы: Н - напор, выраженный в метрах столба среды, перемещаемой машиной; Q - подача, м3/с, и физические константы среды.
Осевые машины соединяются с электродвигателем непосредственно; в таких случаях частоту вращения машины принимают равной рабочей частоте вращения электродвигателя.
Соответственно окружные скорости концов лопастей оказываются значительными. Так, в случае насосов допускают окружные скорости до 60 м/с; большие значения не принимают из условий недопустимости кавитации. В осевых вентиляторах обычно ограничиваются скоростями до 100 м/с во избежание появления сильного шума. Относительный диаметр втулки принимают 
v = DBT/DН = 0,4÷0,8, причем большие значения выбираются для высоконапорных машин.
Коэффициент расхода φ принимают в пределах 0,4-0,8.
Диаметр рабочего колеса машины может быть определен из уравнения неразрывности:

,                  (8.1)
где k = са/uвт. 
Очевидно:



,                          (8.2)
При выбранных v и kφ последнее равенство однозначно определяет диаметр колеса осевой машины. Обычно kφ = 0,6÷1. Далее определяется диаметр втулки DВТ=vDH и находится длина лопасти:


,                                    (8.3)

Целесообразность применения высоких частот вращения непосредственно ясна из выражения (6.2), показывающего уменьшение DH при повышении п.

Как было указано, выше, элементы лопасти, находящиеся на разных расстояниях от центра колеса, работают с различной эффективностью. Поэтому допускается расчет лопастей по среднему диаметру  и применение цилиндрических лопастей только при v ≥0,7. 
При v <0,7 разбивают лопасть по длине на 7-10 участков и ведут расчет каждого из них отдельно по среднему диаметру его, получая различные значения лопастных углов на входе и выходе; лопасть получается закрученной (винтовой).
Так как осевая составляющая са скорости для принятого значения φ известна (ca = φ >uн), то при отсутствии закрутки на входе:

β1 = arctg cа/ ucр.                                      (8.4) 

Угол выхода потока из межлопастных каналов:


β1 = arctg.                                 (8.5) 

Величина с2и определяется из основного уравнения машины.



















Тема № 9

                                   Анализ работы сетевых насосов

Сетевые насосы служат для подачи горячей воды в теплофикационные сети коммунальных и промышленных систем теплоснабжения; устанавливаются на ТЭЦ и насосных станциях районов. Сетевые насосы – центробежные, горизонтальные, одно- и двухступенчатые.
В системах теплоснабжения в зависимости от применяемого (качественного или количественного) способа регулирования подачи теплоты сетевые насосы работают в широком диапазоне изменения подач и температур, подаваемой воды.
Обозначение сетевых насосов: СЭ-Q-H, где С —сетевой; Э — электронасос; Q — подача, м3/ч; Н—напор, м.
Рабочие параметры сетевых насосов, выпускаемых заводами СССР: Q=160÷5000 м3/ч; Н=50÷180 м; N=30÷2370 кВт; n=1500 и 3000 об/мин; η = 87%, температура подаваемой воды не выше 453 К.
Продольный разрез одноступенчатого насоса типа СЭ. Литой чугунный корпус с горизонтальным разъемом в осевой плоскости устанавливается на сварной корытообразной станине. Привалочные плоскости опорных лап располагаются близ осевой плоскости разъема корпуса для компенсации тепловых деформаций. Корпуса подшинников крепятся -шпильками к нижней половине корпуса, несущей всасывающий и напорный патрубки. Ротор насоса состоит из скомбинированного из двух половин колеса двустороннего входа и комплекта дистанционных и предохранительных втулок.. Подшипники шариковые или роликовые, смазываются жидким маслом; корпуса подшипников имеют полости водяного охлаждения. Концевые уплотнения вала—сальники с мягкой набивкой; внешняя втулка уплотнений выполнена ребристой для более эффективного охлаждения водой, подводимой в камеру уплотнения. В последнее время в сетевых насосах находят применение торцовые охлаждаемые уплотнения как более надежные и дающие экономию приводной энергии.
Конструкция двухступенчатого сетевого насоса СЭ-1250-140. Особенность конструкции заключается в применении в каждой ступени колес типа Д и переброске потока из первой ступени во вторую специальной внешней переводной трубой.
Подробное описание конструкций, параметры и характеристики энергетических насосов, применяемых на ТЭС.
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Рис.7.1.Сетевой насос СЭ-500-70




Часть 2
Тема: краткий исторический обзор развития гидравлических машин
Краткая история развития и роль русских и советских ученых в создании стационарных установок. Насосные установки простейших конструкций использовались с древних времен и в основном предназначались для орошения.
Рудничные поршневые насосы использовались еще 3000 лет назад в Греции. Механические средства для вентиляции подземных выработок стали применяться в ХVI веке.
1.  Устройства для перемещения воды и воздуха были известны задолго до нашей эры. В глубокой древности для подачи воды использовались колеса с черпаками, для подачи воздуха и для поддержания огня – мехи. Древние греки применяли теплый воздух для проветривания помещений, использовали ветер для проветривания зерновых злаков с целью очистки их от легких примесей, а воздуховодные устройства в виде опахал – для проветривания помещений. Эти простейшие устройства приводились в движение мускульной силой человека или животного.
Насосы примитивных конструкций применялись еще во времена Аристотеля (IV в. До н.э.). Водоподъемные машины, приводимые в действие силой людей и животных, использовались в Египте за несколько тысячелетий до н.э. Из сочинений итальянского зодчего Витрувия следует, что поршневые насосы поршневые насосы применялись в Римской империи еще в царствование цезаря Августа (I в. До н.э.). Насосы с бесконечной цепью действовали в Каире для подъема воды с глубины 91,5 м в V-VIв.в. до н.э. В Александрии в V-VI вв. до н.э. был построен поршневой пожарный насос, отлитый из бронзы.
Примерно в 1805 г. Ньюкомен (Англия) создал поршневой насос для подъема воды в руднике, применив для привода его паровой цилиндр с конденсацией пара, использующий для создания необходимой силы на штоке атмосферное давление.
В 1840-1850г.г. американец Вортингтон предложил конструкцию парового насоса, в котором поршни насоса и парового двигателя располагались на общем штоке; движением поршней управляла специальная парораспределительная система.
Со второй половины XIX в. Началось развитие центробежных насосов. Установить достоверно изобретателя центробежного насоса невозможно. Известны рисунки Леонардо да Винчи, относящиеся к XV., в которых великий ученый разъяснял возможность использования центробежной силы воды, вращающейся в криволинейном канале, для подачи ее на некоторую высоту. Возможно, что центробежный насос был изобретен итальянцем Жорданом, выполнившим в конце XVII в. Рисунок такого насоса. В начале XVIII в. Французский физик Папен изготовил центробежный насос примитивной конструкции.
Первой примененной в практике машиной для подачи жидкости действием центробежной силы был насос Ледемура (Франция, 1732 г.).В этой конструкции вода, находящаяся в наклонной трубе, вращающейся вокруг вертикальной оси, перемещалась с нижнего уровня на верхний действием центробежной силы самой уводы. Таким образом, достигалась подача воды на некоторую высоту.
Изобретение поршневого воздушного насоса, прототипа современных компрессоров с одной ступенью сжатия, связано с именем физика Герике (Германия), 1640г.). Совершенствованию компрессоров в XVIII-XIX вв. способствовало развитие горнорудной промышленности и металлургии. Во второй половине XVIII в. В Англии Вилькинсон запатентован двухцилиндровый поршневой компрессор и в то же время Уатт изготовил воздуходувную машину с паровым приводом.
Компрессоры со ступенями сжатия, но без промежуточных охладителей появились во Франции в 30-х годах прошлого столетия. Многоступенчатый компрессор с межступенными охладителями был предложен в 1849г. Ратеном (Германия).
Производство центробежных компрессоров было начато фирмами Рато (Франция) и Парсон (Англия) в начале XX в.
Классическая схема и конструкция одноколесного центробежного насоса, применяющегося в различных модификациях, была осуществлена Андревсом (США) в 1818г. и существенно улучшена им в 1846г. Исследования Андревса привели к созданию многоступенчатого центробежного насоса, однако весьма несовершенной конструкции, запатентованной в 1851 г.
Знаменитый ученый Рейнольдс (Англия), исследуя конструкцию многоступенчатого насоса, ввел в нее прямой и обратный направляющие лопаточные аппараты и в 1875 г. запатентовал насос, в общих чертах аналогичный современным многоступенчатым насосам.
Широкое использование насосов в России началось с горнорудной промышленности. В XVIII в. горный мастер К.Д.Фролов построил на Змеиногорском руднике Алтая несколько установок с поршневыми насосами для водоотлива из шахт и промывания россыпей. Привод насосов осуществлялся от водяных колес мельничного типа.
К.Д.Фролов был выдающимся изобретателем. Он дал оригинальные образцы конструкций насосов и гидродвигателей, широко применявшихся им и его учениками в горной промышленности Алтая и Урала.
Широкое распространение центробежных насосов стало возможным только на основе применения электрической энергии и, в частности, при использовании электродвигателя трехфазного переменного тока, разработанного инженером В.О.Доливо-Добровольским (Россия, 1888-1889г.г.). К этому времени относится изобретение русским инженером В.А.Пушечниковым специального малогабаритного насоса для подъема подземных вод с больших глубин.
Основоположником теории центробежных машин был Л. Эйлер- Петербургской академии наук. Управление Эйлера (1754г.) послужило фундаментом для дальнейших исследований турбомашин и широко используется до настоящего времени.
Внедрение насосов в промышленность России было непосредственно связано с горнорудным делом. Уже в XVIII в. К.Д. Фролов и другие мастера горного дела применяли установки с поршневыми насосами для целей водоотлива из шахт и промывания россыпей.
Великий русский ученый М.В. Ломоносов в своих трудах описывал различные конструкции водоподъемных механизмов  для откачки воды из глубоких шахт,  кроме того, он создал теорию естественной вентиляции рудников. В фундаментальном труде «Первые основания металлургии и рудных дел» М. В. Ломоносов предложил новые вентиляторные, водоотливные и подъемные установки.
В 1832 г. инженер А. А. Саблуков предложил конструкцию центробежного вентилятора для проветривания заводских помещений и шахт, получившего в дальнейшем развитие и распространение в странах Европы. В 1835 г. А. А. Саблуков изобрел первый центробежный насос, который стал прототипом для проектирования и исследования новых типов насосов.
Выдающиеся научные труды Н. Е. Жуковского, относящиеся к концу XIX — началу XX в., привели к созданию современной научной основы насосно и вентиляторостроения.
Особое значение имели работы Н. Е. Жуковского «Видоизменение метода Кирхгофа» и «Теория воздушных винтов». В первой из них дано теоретическое обоснование метода расчета подъемной силы крыла, распространяемого теперь на лопатки насосов и компрессоров. Этот метод не только служит для расчета подъемной силы лопаток машины, но и указывает пути разработки рациональных профилей лопаток современных машин. Вторая работа содержит теорию и метод расчета пропеллеров которые легли в основу теории осевых вентиляторов и насос.      
Н.Е.Жуковский были разработаны важнейшие направления развития современной гидроаэромеханики; учениками его научной школы в СССР разрабатываются теоретические и практические вопросы современного насосо-  и турбостроения.
Основы русской горной механики начали закладываться в Санкт-Петербургском горном кадетском корпусе, в частности, трудами профессоров П. А. Олышева и И. А. Тиме.
Теория и конструкция шахтных вентиляторных, водоотливных и пневматических установок развивались выдающимися учеными: академиками М. М. Федоровым, А. П. Германом и чл. - кор. АН СССР А. С. Ильичевым   

Вклад русских, советских и иностранных ученых в развития гидравлических машин.

В Росси в 1832г. инженер А.А.Саблуков предложил конструкцию центробежного вентилятора для проветривания шахт и заводских помещений и указал простой способ его расчета.
Широкому распространению центробежных машин в промышленности сопутствовало и развитие их теории. Основное уравнение центробежного насоса непосредственно следует из теоретической работы акад.Л.Эйлера, члена Российской академии наук, «Более полная теория машин, приводимых в действие силою воды», опубликованной им во второй половине XVIII в.
Теоретические работы О.Рейнольдса (Англия), Л.Прандтля (Германия) и выдающиеся научные труды Н.Е.Жуковского (Россия), относящиеся к концу XIX и началу XX вв., привели к созданию современной научной основы насосостроения. Особое значение имели работы Н.Е.Жуковского «Видоизменение метода Кирхгофа» и «Теория воздушных винтов». В первой их них дано теоретическое обоснование метода расчета подъемной силы крыла, распространяемого ныне на лопасти насосов, вентиляторов и компрессоров. Вторая работа содержит теорию и метод расчета пропеллеров. Эта работа легла в основу теории осевых вентиляторов, разработанной учениками Н.Е.Жуковского - К.А.Ушаковым, В.П.Ветчинкиным и др. Значение научной и организационной деятельности Н.Е.Жуковского очень велико. Им были определены и разработаны важнейшие направления развития современной гидроаэромеханики.
Исключительно большое значение для развития рассматриваемой
области машиностроения имела деятельность Центрального
аэрогидродинамического	института	(ЦАГИ),	организованного
Н.Е.Жуковским в 1918г. В этом институте в течение многих-лет проводились исследования воздушных и гидравлических машин.
В настоящее время научно-исследовательская работа по насосам, вентиляторам и компрессорам ведется многими организациями, такими как ВНИИгидромаш, ВНИИхиммаш, ЦАГИ им.Н.Е.Жуковского, ВНИИАЭН, ВНИИкомпрессормаш.
Большие работы ведутся на специальных кафедрах вузов -Ленинградского и Харьковского политехнических, МВТУ им.Н.Э.Баумана, Сумского филиала ХПИ и др.
Пользуются широкой известностью исследования и конструкторские разработки в области насосо - и компрессоростроения, выполненные на специальных кафедрах и в лабораториях политехнических институтов на континентах Европы, Америки и Японии. Среди деятелей этой области техники, известных своими фундаментальными исследованиями, могут быть названы: И.И.Куколевский, Г.Ф.Проскура, А.А.Ломакин, С.С.Руднев (насосостроение), В.И.Поляковский, М.И.Невельсон, К.А.Ушаков (вентиляторостроение),	В.Ф.Рис,	М.Н.Френкель,	К.П.Селезнев (компрессоростроение).
Из зарубежных ученых следует отметить О.Рейнольдса (Англия), проф.А.Стодола (Чехословакия), Л.Прандтля, А.И.Степанова (США).
Развитию теории насосо- и компрессоростроения и практическому применению ее в Европе и на континенте Америки в высокой степени способствовали классические труды К.Пфлейдерера «Лопаточные машины для жидкостей и газов», А.А.Ломакина «Центробежные и пропеллерные насосы», А.И.Степанова «Центробежные и осевые насосы» и «Центробежные и осевые компрессоры, воздуходувки и вентиляторы», опубликованные в основном в первой половине текущего столетия.
Из печатных изданий последнего времени особый интерес представляет труд инженера-консультанта американской корпорации «Вортингтон» Карасика и инженера Картера «Центробежные насосы», переведенный на несколько языков.
Количество насосов, компрессоров и вентиляторов различного назначения, выпускаемых промышленностью технически развитых стран, исчисляется миллионами штук в год; электрическая энергия, используемая для привода их, составляет существенную часть в энергетическом балансе стран. Поэтому теоретические и экспериментальные исследования, направленные на усовершенствование рабочих процессов и повышение КПД машин этого вида, имеют очень большое значение.
Для современной промышленности характерно соединение заводов в крупные специализированные комплексы - производственные объединения. В составе таких объединений, располагающих мощной финансовой базой, возможна организация специальных конструкторских бюро, крупномасштабных испытательных стендов, исследовательских лабораторий для разработки важнейших проблем отрасли. Это относится непосредственно и к области насосного и компрессорного машиностроения.
В нашей стране действуют крупнейшие производственные объединения: «Невский завод», «Ленинградский металлический завод», сумские «Насосэнергомаш» и Тяжелого компрессоростроения, «Южгидромаш», «Уралгидромаш» и др., выпускающие насосы и компрессоры для промышленности.
Крупнейшим объединением США является «Вортингтон» -старейшая насосостроительная фирма мира, имеющая филиалы в 14 странах мира, выпускающая около 300 типов насосов различных назначений и размеров. Насосы в США изготовляют и многие другие фирмы; наиболее значительные из них, выпускающие насосы для энергетики, «Пасифик Пампе» и «Ингерссол Рэнд».
В Федеративной Республике Германии действуют известные фирмы «КСБ», «Рютчи Пумпэн» и др., выпускающие насосы высокого класса,в основном на экспорт.
Особо должны быть отмечены фирмы «Зульцер» (Швейцария) и «Рато»   (Франция),   выпускающие  различные   насосы   и   компрессоры,   в
совершенстве конструкций которых отражается многолетний опыт фирм
(более 100 лет).	
В станах СЭВ известны комбинаты «Сигма» и «Шкода» (ЧССР) и «Пумпен унд Фердихтер» (ГДР).
В настоящее время работы по дальнейшему усовершенствованию конструкции гидравлических машин идут по дальнейшему усовершенствованию их конструкций, повышение КПД, уменьшение габаритов, увеличения надежности и бесшумности в работе, глубины регулирования с применением автоматики. Немаловажное значение имеет снижение себестоимости гидравлических машин.
Разработанные учеными и инженерами гидравлические машины широко применяются в ТГВ. Слово СНАБЖЕНИЕ - несет в себе и ответ.
Вентиляция (от латинского VENTILATID - проветривание) - это
регулируемый воздухообмен в помещении. Предназначена вентиляция для
поддержания чистоты, температуры, влажности и подвижности вохдуха.
Установки, обеспечивающие регулируемый воздухообмен в помещении
называются	вентиляционными.    Частным    случаем    вентиляционных
установок являются аспирационные.
Аспирация - (от латинского «aspiration»- вдыхание) - это отсос воздуха от оборудования с целью создания внутри рабочих пространств или защитных кожухов вакуума, необходимого для предотвращения выделения пыли в производственные помещения.
В ТГВ применяются гидравлические машины:
-НАСОСЫ- для обеспечения движения ( или циркуляции) воды в системах теплофикации и отопления, для перекачки конденсата из паровых систем в котлы, питания котельных установок, подачи воды в увлажнительные устройства систем кондиционирования воздуха.
-ВЕНТИЛЯТОРЫ - в качестве основных агрегатов для перемещения воздуха в приточных и вытяжных системах вентиляции жилых, общественных и промышленных зданий, в установках пневмотранспорта, для подачи дутья и удаления продуктов горения в котельных установках.
-КОМПРЕССОРЫ- для побудителя тяги в пылесосных и пневмотранспортных установках, для распыления воды или топлива сжатым воздухом.
Целью данного курса, т.е. задачами, стоящими перед Вами (специалистами) в области снабжения, отопления, вентиляции и кондиционирования воздуха является не конструирование гидравлических машин, а изучение принципа их действия и рациональный (правильный) выбор, монтаж и эксплуатация выпускаемых промышленностью гидравлических машин, сведения об их расчете приводятся в весьма сжатой форме, которые более широко будут применяться Вами в ККР.

Пересчеты характеристик при измерении частоты вращения и диаметре рабочего колеса, плотности жидкости.


Академиком Германом А.П. были установлены зависимости Q, Н, N=f’(n), получившие название законов пропорциональности турбомашин:
Q1           n1               Н1          n12                 N1            n13
-----= --------;           ----- = --------;             ------=----------.                     (1).
Q2           n2                Н2          n22                 N2            n23

Исключая скорость вращения
Н1           Q12                    N1            Q13
----- = -----------;            ------- = -----------.
Н2           Q22                    N2            Q23
Основные параметры турбомашины в зависимости от изменения диаметра рабочего колеса и D при n=const определяются из следующих соображений:



                                                        (2)
или окончательно



                                            (3)

Следует иметь ввиду, что эти соотношения действительны только для сходственных режимов геометрически подобных машин. Они могут быть использованы для пересчета напорных характеристик с одного типоразмера на другой или с одной частоты вращения на другую.


Пересчет по объемным весам.
При Д=const и n=const остается неизменной окружная скорость u=const и все другие скорости. Поэтому объемная производительность нагнетателя Q остается прежней, так как она представляет  собой произведение скорости на проходное сечение.
Давление пропорционально объемному весу, откуда




Р               u22             
---- = ----------------     =  ----(4);



Ро           0  u22           0
Отношение мощностей


N              Q P /            P           
-------- = ----------------= ------- = ------- (5);


N0             Q P0 /            P0        0
                                                                                    V D

При изменениях  , D , n  изменяется число Re= ------

                                                                           

Это изменение немного скажется на результатах работы нагнетателя. С увеличением Re уменьшится коэффициент трения  и с ним гидравлические потери, уменьшится паразитная мощность, а значит, увеличится к.п.д. Благодаря этому для крупных нагнетателей с большим значением Re давление и к.п.д. получаются несколько большими. Но в расчетах это не учитывается.
На работу центробежных вентиляторов оказывает влияние и наличие механических примесей (пыли). С увеличением концентрации примесей увеличивается потребляемая мощность.

Nсм= Nr ( 1 + К ) (6);

где       - концентрация смеси (весовая);
К – опытный коэффициент, зависящий от типа колеса для центробежных вентиляторов К = 1.
Давление при этом не изменится.

Коэффициент быстроходности насосов
или удельная частота вращения.
Расчет и выбор лопастных машин по их типовым характеристикам применим только в пределах конкретного типа насосов, определяемого соотношением между основными геометрическими параметрами. При переходе от одного конструктивного типа к другому изменяются форма типовой напорной характеристики, величина максимального КПД и соотношение между напором и расходом при номинальных режимах.
Совокупный анализ разнотипных машин возможен только при наличии численного индекса, комплексно характеризующего как конструкции. машины, так и ее эксплуатационные параметры. В качестве такого индекса в теории лопастных машин используется коэффициент быстроходности nу. Коэффициентом быстроходности турбомашины, называется скорость вращения рабочего колеса модели турбомашины данного типа, соответствующая максимальному КПД при постоянном (эталонном) значении подачи и напора. Для вентиляторов эталонная подача составляет Qs= 1 м3/с,  эталонный напор Нэт=30 кгс/м2, для насосов Qs=0,075м3/с,  Нs=1 м.
В соответствии с законами пропорциональности
Q           n      D1                     H       n2       D1
----- =  ---- (------)3             ;    ---- -=  ----   (------)2 ;


Qs          n   D2                     Hs      n2    D2
На основе решения двух уравнений

                    Hs3\4   Q
nу = n -------------------------                                              (7).

                    Qs H3\4
Подставив эталонные значения Qs  и  Hs, получим коэффициент быстроходности турбомашин:

                                                       Q
для вентиляторов     nув = 12,9 n --------                                              (8).
                                                        H3\4

                                                      Q
для насосов              nув = 3,65 n -------                                                 (9).
                                                       H3\4
Коэффициент быстроходности используется при конструировании и экспериментальном исследовании, как безразмерная характеристика, которая не зависит от скорости вращения, диаметра и плотности среды. Она также характеризует тип турбомашины, и под ней понимают скорость вращения модели турбомашины ( геометрически подобной действительной машине) с такими размерами, при которых она дает определенную подачу и определенный напор.
Коэффициент быстроходности nу. имеет строго определенную величину для каждого конструктивного типа лопастных машин, объединяет в себе основные эксплуатационные параметры и поэтому принят в качестве их численного индекса. При изменении конструкции насоса в определенном соотношении с геометрией его проточной части изменяется форма напорной характеристики и величина коэффициента быстроходности. До последнего времени nу .отражался в марке насоса.
Одним из основных геометрических соотношений, определяющих конструктивный тип лопастного насоса, является отношение внешнего диаметра D2 рабочего колеса к диаметру D1 входа в межлопастной канал. В зависимости от указанного отношения и величины коэффициента быстроходности центробежные насосы подразделяются на три типа: тихоходные, нормальные и быстроходные (табл.1)
Таблица.1.
	Параметры насоса
	Насосы

	
	Центробежные

	
	Тихоходные
	Нормальные
	Быстроход-
ные
	Диагональ-
ные
	Осевые

	D2/D1
	4-2,8
	2,8-2,1
	2,1-1,6
	1,6-1,35
	1,35-1,25

	nу.
	40-80
	80-150
	150-300
	300-600
	600-1200



С увеличением nу. величина max как правило увеличивается, поэтому быстроходные насосы более экономичны. Это объясняется тем, что межлопастные каналы быстроходных колес короче, следовательно, гидравлические потери меньше. Меньшим напором соответствуют меньшие перепады давления на уплотнителях рабочего колеса.

Снижение перепада давления ведет к снижению утечек. Для дисков с меньшим D2/D1  (hmp = K3n D25) потери на дисковое трение будут меньшими. Однако при ns> 140-200 мин КПД начинает снижаться. В настоящее время в угольной промышленности применяются насосы ЦНС с подачами от 40 до 500 м3/ч, напорами на колесо от 25 до 130 м при частоте вращения 1475-2950 мин-1. Для насосов n  = 1475 мин-1  ns= 60-70 мин-1, а при n  = 2950 мин-1  ns= 90 100 мин-1. Удельные частоты вращения современных шахтных центробежных вентиляторов составляют 57 – 84 мин-1, а осевых 140 – 150 мин-1.
С изменением коэффициента быстроходности изменяют форму и напорные характеристики. Центробежные насосы развивают максимальный КПД при относительно больших напорах и малых подачах. Увеличение nу более своего номинального значения, приводит к росту крутизны напорных характеристик, повышению мощности на валу при нулевой подаче и сужению области высоких значений КПД при изменении подачи. У диагональных насосов режим максимального КПД смещается в область больших подач при относительно малых напорах.
Осевые насосы низконапорные машины большой производительности. Мощность N центробежных насосов с увеличением подачи в пределах напорной характеристики повышается, у диагональных остается практически неизменной, а у осевых с ростом подачи мощность понижается. Поэтому пуск осевых насосов с закрытой задвижкой на нагнетании считается недопустимым, так как может привести к значительным перегрузкам двигателей, мощность которых рассчитывается по номинальным режимам с допустимой перегрузкой только в пределах рабочей зоны напорной характеристики. Перед пуском таких насосов сеть опорожняют. Для центробежных и диагональных насосов пуск на закрытую задвижку является предпочтительным.





Неустойчивая работа  нагнетателей (помпаж).
Не устойчивость работы нагнетателей в сети (помпаж). В некоторых случаях при работе центробежных или осевых нагнетателей в сети могут создаться неустойчивые (непостоянные) режимы. Причиной этого могут быть колебания числа оборотов двигателей, связанные с колебаниями напряжения в сети, изменения характеристики сети и т. п. На устойчивости работы вентиляторов и насосов может сказаться и параллельное включение двух или нескольких машин в общую сеть.
При неустойчивой работе нагнетателей наблюдаются резкие колебания производительности и большие нагрузки, на двигатели.
Колебания производительности сопровождаются нередко изменением направления движения жидкости, которая из нагнетательного трубопровода через нагнетатель поступает во всасывающий трубопровод. Подача при этом носит толчкообразный характер, присущий поршневым машинам, отчего явление, связанное с такой работой, принято называть помпажем.
Неустойчивая работа вентилятора или насоса чаще всего возникает при седлообразных характеристиках нагнетателей с перегибом и явно выраженным максимумом.
Пускай насос при постоянном числе оборотов подает жидкость в камеру, истечение из которой происходит через трубопровод, имеющий значительное сопротивление. Характеристика насоса (или вентилятора) и сети (бака или камеры) приводится на (рис.1.)
Если объем камеры незначителен, то насос или вентилятор будет работать
вполне устойчиво, подавая в сеть объем, определяемый пересечением
характеристик в точке А.

Если же объем камеры, расположенной между нагнетателем и сетью, будет большим, то нагнетатель станет работать неравномерно. Сначала, сразу после пуска нагнетателя, пока давление в камере или баке незначительно, в сеть будет поступать значительный объем, соответствующий производительности QE. Расход QA' В сети (при давлении, соответствующем точке Е) определится точкой А'. Давление в камере или баке начнет возрастать. Когда оно достигнет максимально возможного для данного нагнетателя значения (точка В),  производительность уменьшится   до       величины   QB,    которая,   однако,   превышает   количество вытекающей  жидкости  QA»,   т.е.   QB  >   QA\  Давление  при   этом   продолжает повышаться.
[image: ]
      (Рис.1.) Работа насоса в режиме помпажа.

Как только давление хотя бы незначительно превысит величину рв, подача жидкости прекратится. Режим работы нагнетателя сравнительно быстро перейдет во II квадрант (в точку С). Такой переход неизбежен, ибо при прекращении подачи жидкости (L0=0) нагнетатель может развить только давление ро меньшее, чем давление рв.
Жидкость при этом начнет протекать в обратном направлении через нагнетатель с отрицательным расходом Qc. Одновременно жидкость будет вытекать из камеры или бака с расходом QA". Давление при этом понизится, чему соответствует линия CD (расходы Qc - QD.) для нагнетателя и А" - А' (расходы ОА”—QA) для камеры.
Когда давление достигнет минимума в точке D, при котором жидкость продолжает течь через нагнетатель в обратном направлении, режим работы нагнетателя перейдет в точку Е, соответствующую его производительности при противодавлении рЕ. Истечение из камеры или бака будет происходить с расходом QA1. Учитывая, что QA' < QE давление в камере или баке вновь начнет повышаться, пока не достигнет максимума в точке В. Производительность нагнетателя при этом уменьшится от QE ДО QB-
После достижения максимума цикл работы повторится. Производительность нагнетателя будет колебаться в пределах, от +(QE -QB) 
(Qc -QD), тогда, как объем жидкости, проходящей по сети, будет колебаться в интервале от QA' до QA-.
Устойчивой работы, т.е. равновесия системы, в этом случае, достичь невозможно, так как область пересечения характеристик нагнетателя и сети лежит вне рабочих участков характеристики нагнетателя.
При малой емкости камеры (или бака) работа нагнетателя станет более устойчивой, так как время изменения давлений становится сравнимым со временем изменения режимов работы нагнетателя. Если первое меньше последнего, то работа будет протекать устойчиво.
Неустойчивая работа нагнетателей может наблюдаться и при их очень пологой характеристике, когда постоянное гидростатическое давление сети мало зависит от производительности нагнетателя.
При крутой характеристике нагнетателя, не имеющей перегибов, работа машины значительно более устойчива и практически не зависит от колебаний сопротивлений сети и от колебаний числа оборотов нагнетателя.
Следует отметить, что при параллельной работе двух нагнетателей на общую сеть наличие второго нагнетателя равноценно наличию в сети постоянного гидростатического сопротивления, не зависящего от производительности первого нагнетателя. В связи с этим устойчивый режим работы нагнетателей может нарушиться даже при незначительных колебаниях давления, вызванных изменением числа оборотов.
3

Автоматизация процесса регулирования нагнетателей.

Под регулированием понимают такое изменение подачи (и других параметров работы) нагнетателя, которое осуществляется с помощью специального регулирующего устройства (направляющего аппарата, гидро- и электромуфты, дроссель-клапана и т. д.)» позволяющего получать непрерывное изменение характеристик без останова машины.
Выборр того или иного способа регулирования зависит от ряда факторов: стоимости регулирующего органа, номенклатуры выпускаемого оборудования, потребляемой мощности и диапазона изменения подачи, продолжительности работы, стоимости 1 кВ.т.-ч электроэнергии. Если учитывать, что различные регулирующие устройства при одном и том же изменении подачи требуют разных расходов электроэнергии и связаны с оптимизацией сетей,'то узел «сеть+управляемый агрегат» должен рассматриваться как единое целое.
При подборе нагнетателей следует иметь в виду, что
их КПД несколько снижается из-за применения имеете
с ними регулирующих устройств
Устройства,   изменяющие частоту вращения рабочего колеса (характеристику нагнетателя). При этом характеристика сети не меняется. Известно много устройств, позволяющих изменять частоту вращения рабочего колеса: электродвигатели постоянного тока, фрикционные передачи, гидромуфты и индукторные муфты скольжения и др. В вентиляционно-отопительнои технике эти устройства еще не находят широкого применения, хотя они перспективны в тех случаях, когда требуется глубокое регулирование
Изменение частоты вращения рабочего колеса. Этот способ регулирования наиболее экономичен, так как при уменьшении подачи вследствие снижения частоты вращения колеса потребляемая мощность снижается пропорционально третьей степени отношения частот вращения:
Этим способом в отличие от предыдущих можно и увеличивать подачу. Экономичность всей установки, т. е. нагнетателя с приводом, зависит от способа изменения частоты вращения колеса. Для регулирования частоты вращения используют следующие способы и устройства.
Если регулировать напряжение» подводимое к трем фазам статора асинхронного двигателя, можно, отвлекаясь от влияния параметров регулирующего устройства на характеристики двигателя, изменять максимальный момент, не изменяя критического скольжения. Устройством для регулирования напряжения может быть, например, тиристорный регулятор; при этом в каждой фазе статора двигателя находятся два встречно-параллельных включенных тиристора. Управляя  углом включения тиристоров (фазовое управление), можно плавно менять действующее напряжение.

Регулирование частоты вращения нагнетателя с по
мощью гидромуфты происходит при неизменной
частоте вращения электродвигателя, т. е. оно может
быть применено при использовании обычных асинхронных электродвигателей.	__ _
Регулирование частоты вращения вала возможно с помощью индукторной муфты скольжения (ИМС). Эта муфта является электрическим аналогом гидромуфты, но связь между валами в ней осуществляет не жидкость, а магнитный поток, создаваемый обмоткой возбуждения.
Основные узлы ИМС — якорь, расположенный на валу нагнетателя, и индуктор с обмоткой возбуждения, посаженный на вал электродвигателя. Обмотка возбуждения питается от обычной осветительной сети через выпрямитель (рис. 2)
Увеличение или уменьшение силы тока, осуществляемое с помощью плавно регулируемого автотрансформатора, изменяет магнитное поле между индуктором и якорем, вследствие чего изменяется сила сцепления между ними и происходит большее или меньшее отставание индуктора от якоря. К достоинствам ИМС следует отнести возможность дистанционного управления. Как и гидромуфты, ИМС из-за высокой стоимости и низкого КПД при глубоком регулировании применяют только в крупных установках при неглубоком регулировании.



[image: ]Рис. 2: Схема индукторной муфты скольжения  (ИМС)
1 — вентилятор;   2 — якорь;   3 - индуктор; 4 - электродвигатель
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Рис. 3. Схема ременного вариатора частоты вращения рабочего колеса вентилятора
1 - вентилятор;    2 - ведомый   шкив;    3- ведущий   шкив;    
4 - электродвигатель; 5 —устройство для натяжения ремня


Для регулирования частоты вращения вала применяют   ременный   вариатор   частоты   вращения    рабочего    колеса.    Принцип действия этого  устройства   (рис.  4.)   основан  на изменений  передаточного отношения шкивов ременного привода. Ведомый шкив состоит из двух дисков, один из которых с помощью пружины можно передвигать вдоль вала, изменяя расстояние между ними (сближая или раздвигая). Благодаря этому клиновый ремень может занимать различные положения между дисками (приближаясь к валу или отодвигаясь от него). При этом радиус его обращения вокруг оси вала изменяется и следовательно, меняются передаточное отношение и частота вращения рабочего колеса. Перемещение подвижного диска вдоль вала производится без остановки агрегата или вручную, или с помощью специального привода. Применение вариатора целесообразно при передаче мощности до 10—15 кВт; при больших мощностях из-за сложности громоздкости конструкции применение вариатора нерационально.
Классификация центробежных вентиляторов по быстроходности
В литературе не существует единой общепринятой классификации центробежных вентиляторов. Однако вентиляторы могут быть классифицированы по отдельным признакам: быстроходности, создаваемому давлению, компоновочной схеме, типу привода, назначению и т. д.
Область параметров работы центробежных вентиляторов, на которой в виде отдельных точек даны режимы работы (коэффициенты φ  и ψ) приведенных в данном справочнике центробежных вентиляторов, соответствующие максимальному значению КПД, показана на рис. 25. На диаграмме нанесены линии постоянных значений быстроходности (Nу = const) и габаритности (Dy = const). Как видим, центробежные одноступенчатые вентиляторы обеспечивают большую область режимов: при ή max коэффициенты производительности и давления меняются соответственно в диапазонах φ = 0,01 ÷ 0,6,
ψ = 0,6 ÷3. При этом пределы изменения быстроходности Nу=11÷ 80, а габаритности Dy = 0,85 ÷6. Отметим, что область режимов может быть несколько расширена, если рассматривать не режимы, соответствующие ήmax, а рабочие участки характеристик вентиляторов.
По быстроходности вентиляторы могут быть разделены на вентиляторы малой (Nу = 11 ÷30), средней (Nу = 30 ÷6О) и большой (Nу = 60÷81) быстроходности.
Вентиляторы малой быстроходности. Имеют малые диаметры входа, небольшую ширину колеса, малую ширину и раскрытие спирального корпуса. Лопатки рабочего колеса могут быть загнуты по направлению его вращения и против этого направления. Чем ниже быстроходность вентилятора, тем меньше форма лопатки влияет на его аэродинамическую характеристику [20]. Максимальный КПД этих вентиляторов не превышает 0,8. Габаритность меняется в диапазоне Dy = 6 ÷1,7.
Вентиляторы средней быстроходности. Значительно отличаются своими геометрическими и аэродинамическими параметрами. Среднюю быстроходность имеют вентиляторы с колесом барабанного типа и большим диаметром входа, у которых коэффициенты давления близки к максимально возможным (ψ≈ 3). У этих вентиляторов достигнут максимальный КПД ήmax≈ 0,73. Такую же быстроходность имеют вентиляторы с загнутыми назад лопатками и небольшими коэффициентами давления (ψ≈ 1). Максимальный КПД этих вентиляторов может достигать 0,87. Габаритность вентиляторов средней быстроходности с большими и малыми коэффициентами ψ отличается почти в 2 раза.
Вентиляторы большой быстроходности. Имеют широкие рабочие колеса с небольшим числом лопаток, загнутых против направления вращения рабочего колеса. Коэффициенты давления ψ<0,9. Эти вентиляторы могут иметь близкие к максимально возможным значения КПД ή max ≈ 0,9.
Заметим, что наибольшее число разработанных в последние годы вентиляторов имеет высокие значения КПД, быстроходность в диапазоне 40—80 и невысокие коэффициенты давления (0,6 < ψ < 0,9). Эти вентилятора относятся к классу высокоэкономичных машин и широко применяются в вентиляционных и технологических установках. Приведенные в данном справочнике центробежные вентиляторы расположены для удобства их выбора в порядке возрастания быстроходности.

Допустимая высота всасывания.
Основной задачей при эксплуатации насосов является недопущение возможности возникновения кавитации в насосе. Достигается это правильным выбором геометрической высоты всасывания насоса Нг.вс, то есть той высоты, на которую поднят насос над уровнем жидкости.
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Рис.2.12.Расчетная схема для определения допустимой геометрической высоты всасывания насоса
В соответствии с расчетной схемой, приведенной на рис.2.12
предположим, что вода в резервуаре или водоеме находится притемпературе t и атмосферном давлении Pатм. Напишем условие начала кипения р2) применительно к рассматриваемой задаче, выражая давления в виде напоров	 


Где hвс - потери напора во всасывающей лини трубопроводов до насоса; hкр — критический кавитационный запас, то есть минимально допустимое превышение напора перед насосом над напором насыщенных водяных паров; р — плотность перемещаемой среды (воды) при расчетной температуре; dBC — входной диметр рабочего колеса, обычно примерно равен диаметру всасывающего патрубка насоса.
Критический кавитационный запас насоса hKp зависит от конструкции насоса и режима его работы. Он вычисляется, по формуле


где п — скорость вращения рабочего колеса, об/мин; Q — подача насоса, м3/с; С — коэффициент кавитационной быстроходности, является критерием подобия и зависит от конструкции насоса. Для обычных насосов имеет значение 600-800, для специальных конденсатных насосов — до 3 000.

Учитывая, что необходимо гарантировать невозможность возникновения кавитации, критический кавитационный запас hкр берут в расчетах с поправочным коэффициентом 1,15 - 1,2. Потери на всасывающей линии могут быть вычислены как для любого трубопровода по известной формуле   учетом этого и используя (23) и (24) получим окончательное выражение для расчета допустимой геометрической высоты всасывания:


Противокавитационный запас напора следует принимать равным около 25 %  НГ.ВС.КР, и поэтому в рассматриваемом случае


При расчете допустимой высоты всасывания насосов двустороннего всасывания (тип Д) в формулу следует подставлять под знаком корня половину полной подачи насоса.
Следует иметь в виду существенное влияние на допустимую высоту всасывания частоты вращения вала насоса.
Кавитационный запас энергии на уровне всасываемой жидкости gНкав зависит от давления насыщенного пара при температуре всасываемой жидкости. Поэтому следует, что Нг.вс..доп зависит от температуры жидкости. Из формулы видно, что при расположении уровня всасываемой жидкости выше оси насоса повышение температуры увеличивает допустимую геометрическую высоту всасывания. Если уровень всасываемой жидкости располагается ниже оси насоса и давление на поверхности атмосферное, то чем выше температура жидкости, тем меньше Нг.вс.доп Очевидно, при некоторой температуре, обусловливающей достаточно высокое значение рн.п. , величина Нг.вс.доп становится равной нулю и дальнейшее повышение температуры потребует установки насоса ниже уровня всасываемой жидкости.
Практически возможны два различных случая расположения насоса относительно приемного резервуара (рис.2.13).
Установка рис.2.13 а характерна для насосов, подающих жидкости с низкой температурой, а установка на рис.б — для насосов, подающих жидкости с высокой температурой, а также при всасывании насосами холодной воды из емкостей с достаточно высоким вакуумом.
Установки, выполненные по схеме рис.б. часто встречаются в теплоэнергетике в схемах регенеративного подогрева, и питания паровых котлов.
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Рис.2.13. Два случая установки насоса относительно уровня всасываемой жидкости.

Когда насос подает горячую воду, емкость, из
которой он всасывает, приходится располагать выше насоса (например, в случае бустерного насоса, всасывающего питательную воду из деаэратора). По соображениям удобства строительных работ и монтажа желательно по возможности уменьшать требуемую расчетом высоту установки приемной емкости. Этого можно достигнуть увеличением диаметра всасывающего трубопровода, уменьшением его длины, а также выбором рациональной конструкции тех элементов всасывающего тракта, которые дают снижение местных потерь напора.
В некоторых случаях допустимую высоту всасывания можно изменить уменьшением или увеличением давления в емкости, из которой происходит всасывание.
Для уменьшения возможности возникновения кавитации и увеличения допустимой высоты всасывания необходимо.
а) перекачивать воду с возможно меньшей температурой
(уменьшается Pн.п);
б) на всасывающей линии до насоса увеличивать диаметр
трубопровода, уменьшать его длину и количество местных сопротивлений (уменьшается hвс);
в) использовать при высоких температурах воды специальные конденсатные насосы (уменьшается hкр за cxtn увеличения коэффициента С).  
В случае расположения уровня всасываемой жидкости ниже оси  насоса Нг.вс.доп<Нг.вс.кр


Тема.10 Аэродинамические схемы осевых вентиляторов.


Аэродинамические схемы. Под аэродинамической схемой осевого вентилятора подразумевается совокупность признаков и параметров, однозначно характеризующих проточную часть машины: число ступеней, равное числу рабочих колес; тип схемы, зависящей от наличия аппаратов, и их расположение по отношению к рабочему колесу; относительный диаметр втулки; число лопаток колеса и аппаратов, их углы установки.
Аэродинамическая схема обозначается буквами. Например, для одноступенчатых вентиляторов схема, состоящая из одного колеса, обозначается
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Рис. 1 Схема осевого вентилятора 1 - корпус; 2 -рабочее колесо; 3 -обтекатель
 буквой К; схема, включающая кроме колеса спрямляющий аппарат — буквами К+СА; установка, оборудованная входным направляющим аппаратом, —
буквами ВНА+К+СА.
Двухступенчатые схемы имеют, например, такое обозначение: К+СА+К+СА, ВНА+К+НА+К+СА.
Каждая из схем имеет свои особенности. По схеме К обычно выполняют вентиляторы с очень малыми значениями коэффициента давления (\|/)<0,15), у которых относительная скорость закручивания с2и и связанное с ней динамическое давление незначительны. Воздух при этом подводится к рабочему колесу в осевом направлении (входной направляющий аппарат отсутствует). Конструкция проста, но КПД в области рабочих режимов снижается на 5—10% из-за отсутствия спрямляющего аппарата.

В СА динамическое давление, связанное со скоростью закручивания потока за рабочим колесом, преобразуется в статическое с некоторыми потерями, обусловленными течением в его диффузорном лопаточном венце. При этом без изменения характеристики мощности увеличиваются как полные давление и КПД, так и статические давление и КПД.
В тех случаях, когда по условиям компоновки вентилятора перед ним образуется неравномерный по сечению входа поток, входной направляющий аппарат будет уменьшать эту неравномерность и ее неблагоприятное влияние на работу вентилятора.
К многоступенчатым вентиляторам относятся также вентиляторы встречного вращения, у которых рабочие колеса вращаются в противоположных направлениях, а аппарат между ними отсутствует. Получив энергию в первом колесе, закрученный поток поступает во второе колесо, которое закручивает его в противоположном направлении, продолжая передавать ему энергию. Эти вентиляторы могут иметь входной и выходной аппараты.

Далее стр.109-110 ПЗ

































Тема: Регулирование режима работы нагнетателя объемного.


Регулирование работы нагнетателей объемного действия. Поскольку перемещаемый ими объем не зависит от характеристики сети для регулирования производительности объемных нагнетателей, лучше всего применять качественный метод - изменять числа оборотов. При этом производительность будет изменяться пропорционально числу оборотов.
Из способов количественного регулирования применяется только перепуск части жидкости из нагнетательной линии во всасывающую для уменьшения ее подачи во внешнюю сеть. Однако этот способ регулирования
Изменения характеристики сети при работе объемных машин. При изменении -характеристики сети режим объемных нагнетателей  меняется  иначе,  нежели ~~Тцентробежных. Так, при расчете сети с запасом действительная характеристика сети расположиться правее расчетной (рис. IV, 11, а) и расчетная рабочая точка А переместится в положение А'. Из рис. IV, 11, а ясно, что производительность при этом сохраниться, а давление, создаваемое машиной, уменьшиться на величину, ^равную    расчетной    ошибке    рр-рд.    Соответственно    уменьшится    мощность, потребляемая машиной, т.е. NA<NP.
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Рис. IV, 11 Изменение работы машины объемного действия а - при расчете сети с запасом, б - при расчете сети с недоучетом потерь; 1 - характеристика сети
расчетная, 2 - действительная
При расчете сети с недоучетом потерь действительная характеристика сети пойдет круче расчетной (рис. IV, 11, б). Расчетная точка А переместится в точку А'. При неизменной производительности окажется, что давление, создаваемое машиной, возрастет на величину, равную расчетной ошибке рр-рд, а потребляемая мощность также возрастет (NД>NР).
Таким образом, расчет сети с недоучетом потерь может привести к перегрузке электродвигателя или даже к его выходу из строя. Поэтому этот расчет недопустим.
При отключении части сети без заглушки характеристика сети пойдёт более полого. Явления, которые при этом будут наблюдаться, аналогичны изображенным на рис. IV. 11, а. Если расчетная сеть обеспечивала режим в рабочей точке А, то после отключения части сети сопротивление ее уменьшится.

режим работы машины перейдет в точку А'. Общая производительность не изменится, но при этом уменьшатся давление, развиваемое машиной, и потребляемая мощность.
При дросселировании сети ее характеристика сместится влево, т. е. пойдет более круто. В известных пределах будут наблюдаться явления, изображенные на рис.
IV. 11, б. При постоянной производительности увеличиться создаваемое машиной давление, и возрастет потребляемая мощность.
Если, однако, отключить слишком большую часть сети и заглушить ее, то может оказаться, что весьма крутая характеристика сети не пересечется с характеристикой машины. Это показывает, что объемный нагнетатель в режиме, i определяемом задросселированной сетью, работать не может ни по условиям механической прочности машины, ни по условиям мощности, которая превышает расчетную мощность двигателя, ш При подсосах и утечках в сети (т.е. ее недостаточной герметичности) характеристика сети сместится вправо и пойдет более полго. Этот случай, очевидно, иллюстрирует рис. IV. 1, а. Подсосы или утечки будут сопровождаться (при неизменной производительности) уменьшением давления и снижением мощности машины.
Изменение плотности перемещаемой среды, в частности, например, изменение плотности воздуха или газа, засасываемого поршневой машиной, не вызовет изменения ее производительности. Характеристика сети, однако, измениться пропорционально изменению объемного веса газа или жидкости на всасывающей стороне объемной машины.
При уменьшении объемного веса эта характеристика пойдет более полого (сместится вправо), что будет сопровождаться уменьшением развиваемого машиной давления и снижением мощности. При увеличении объемного веса будут наблюдаться обратные явления. Если считать, что изменение мощности в зависимости от давления характеризуется линией, близкой к прямой, то ориентировочно увеличение или уменьшение мощности можно считать пропорциональными начальному объемному весу жидкости или газа.

Линии Nч.в – Q1. Из рисунка следует, что при пневмотранспорте производительность вентилятора уменьшается (Qc.m<Qч.в), давление, теряемое в сети, чаще всего увеличивается или остается практически неизменным (в зависимости от участка линии р - Q, на котором лежат рабочие точки), т. е. Рсм <Рч.в , мощность вентилятора изменится и линия Nсм — Q пойдет выше линии Nч.в - Q. Мощность вентилятора N1 окажется несколько большей, чем при работе нагнетателя на чистом воздухе Nч.в. Следует, однако отметить, что в некоторых случаях при пневмотранспорте смесей с высокими концентрациями продукта может оказаться, что мощность практически не изменится, т. е. Nс.м<Nч.в. Итак, при варианте I мощность электродвигателя к вентилятору должна быть определена из расчета транспортных условий, т. е. при перемещении продукта. Если же схема пневмотранспорта принята по варианту II то окажется, что в условиях перемещения смеси производительность уменьшится (Qc.m<Qч.в), как и при варианте I, давление изменится аналогично варианту I, мощность уменьшится (N2<Nч.в).
Очевидно,  что в этом  случае электродвигатель следует выбирать  исходя  из условий  перемещения   вентилятором  чистого  воздуха.   Расчет  в  этом  случае несколько усложняется, так как его надо выполнить дважды с пересчетом режима работы нагнетателя, перемещающего смесь, на режим работы с перемещение, чистого воздуха.
Приведенные выше примеры изменения характеристики сети в отопительно-вентиляцирнной практике наблюдается весь часто. В большинстве случаев это изменение режима может проводиться без технического риска, так как потребляемая вентилятором мощность уменьшается. В трех из этих случаев: при расчете сети с запасом, отключении части сети без ее заглушки и при пневмотранспорте по схеме I (см. рис. IV. 9.1) - мощности возрастают. Поэтому изменять характеристики сети можно только после выполнения необходимого проверочного расчета, чтобы убедиться в том, что мощность вентилятора не превысит установочную.
В тех случаях, когда сеть оборудована сетевым вентилятором или насосом, приведенные закономерности сохраняются, за исключением изменения мощности, которая для осевых машин остается практически постоянной. Поэтому изменения характеристики сети на электродвигателе не скажутся.

Тема: Регулирование режима работы поршневых компрессоров.

Современные компрессорные установки; как правило, оборудуются приборами и средствами автоматизации, благодаря которым сокращаются эксплуатационные расходы, более точно поддерживается заданный температурный режим, обеспечивается безопасность и безаварийность работы.
По своему назначению различают приборы автоматического регулирования и контроля и приборы автоматической защиты (безопасности).
Приборы автоматического регулирования обычно объединяют в себе элемент-датчик, воспринимающий -изменение регулируемого параметра (температуры, давления), исполнительный механизм, который непосредственно   вызывает   изменение   режима, иногда промежуточные реле, связывающие датчик с исполнительным механизмом, а также импульсные линии.
В зависимости от принципа действия автоматика регулирования и защиты может быть электрической, пневматической, гидравлической и др.
К приборам автоматического регулирования и контроля, предназначенным для поддержания заданных значений регулируемых параметров, а иногда автоматически регистрирующим изменения этих параметров, относятся терморегулирующие и
водорегулируюшие-вентили и реле температуры.	
Регулирование производительности компрессора производится с целью поддержания постоянного давления в воздухопроводной сети, что необходимо для нормальной работы потребителей сжатого воздуха.
Так при недостаточной производительности компрессора, давление в воздухопроводной сети будет падать, при обратном явлении давление будет возрастать, что приводит к излишнему быстрому числу ходов (оборотов) механизмов    -    а    это    износ механизмов,    а    при    несрабатывании предохранительного устройства может быть авария.
При длительной нехватке воздуха подключают дополнительный компрессор, а кратковременную нехватку - компенсирует воздухосборник.
На практике чаще всего возникает необходимость понизить избыточное давление.
Регулирование подачи воздуха в воздухопроводную сеть может быть осуществлено автоматически:
1. выключением компрессорного двигателя применяется для компрессоров малой мощности, для мощных компрессоровне подходит из-за толчков тока в сети;
выпуском в атмосферу из воздухосборника через клапан излишнего количества воздуха;
путем изменения скорости вращения вала - наиболее экономичный и удобный способ, но в большинстве случаев приводы на компрессорах не регулируются;
при постоянной скорости вращения вала путем:
а)открывания всасывающих клапанов при всасывающем и
нагнетательном ходе поршня
б) увеличение вредного пространства, применяется часто, хотя и
требует дополнительного усложнения компрессора
в)    дросселированием или закрытием всасывающей трубы
г)	перепуска воздуха из полости сжатия в полость всасывания.
Для регулировки производительности способом (а) применяются пружинные регуляторы, отстроенные при помощи пружины на определенное давление, и производящие с помощью отжимного устройства отжатие всасывающих клапанов при превышении данного давления.
При спуске компрессора в ход вхолостую для включения отжимного
устройства используется рукоятка, позволяющая вручную отжать
всасывающие клапаны.

Тема: Вихревые насосы.

Конструкция и принцип действия вихревых насосов
Выпускаемые вихревые насосы различаются по типу рабочих колес. Наибольшее распространение получили насосы
типа В (вихревые) с закрытыми колесами (рисунок 5.1). Помимо этого имеются насосы типа ВО с открытыми колесами, а также центробежно-вихревые насосы марки 2,5 ЦВ.
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Рисунок 5.1 Вихревой насос типа В
Закрытое колесо представляет собой круговой диск 16 с
короткими плоскими лопастями 13 (от 18 до 28 шт.), расположенными в радиальном направлении и закрепленными по периферии диска с обеих сторон перпендикулярно к его плоскости. Диск крепится к ступице 15, которая жестко посажена на валу 9 с помощью шпонки 18 и болта 19. Вал 9вращается в двух шарикоподшипниках 7 и 10, установленных на раме 5 и закрепленных крышками 6 и 11. Рабочее колесо крепится на консоли вала 9 таким образом, что круглый корпус 12 равномерно охватывает по периферии. С торцов колесо ограничено с одной стороны стенкой корпуса 2, а другой крышкой 1 закрепленной на корпусе с помощью бол
тов.
Для предотвращения утечек жидкости из корпуса предусмотрено сальниковое уплотнение 3, затянутое крышкой 4. В верхней части корпуса размещены напорный патрубок 14 и всасывающий 17, которые разделены между собой перемычкой, выполненной в виде утолщений корпуса.
Вихревые насосы обладают самовсасывающей способностью, что упрощает условия их автоматизации и дает возможность использовать в качестве вакуум-насосов для заливки центробежных насосов.
Работа вихревого насоса происходит следующим образом: частицы жидкости захватываются лопастями у входа в кольцевой канал, проходят по межлопастному зазору и затем
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Рисунок 5.2 Вихревые насосы с открытым рабочим колесом для перекачивания воды (а) и газа (б)
выбрасывается вновь в кольцевой канал. За один оборот рабочего колеса частица жидкости несколько раз захватывается лопастями и выбрасывается в кольцевой канал, т.е. движется по криволинейной траектории (см. рисунок 5.2). При этом частички жидкости получают приращение удельной энергии при каждом выбросе ее из межлопастного канала в кольцевой, что способствует повышению напора. Благодаря этому вихревой насос в состоянии развить напор в 2-4 раза больший, чем центробежный при одном и том же диаметре колеса и при одной и той же окружной скорости вращения. Это приводит к значительно меньшим габаритным размерам и весу вихревых насосов в сравнении с центробежными.
Вихревые насосы с открытыми рабочими колесами могут быть использованы как для перекачивания жидкости (рисунок 5.2д), так и для газа (рисунок 5.2,б)


отличительной способностью являются рабочие колеса 2, лопасти которых (от 12 до 24) изготовлены за одно целое со ступицей 3, посаженной на валу 4. Входящий 5 и нагнетательный 6 патрубки могут быть расположены диаметрально противоположно с двух сторон, а подвод и отвод жидкости (газа) осуществляется параллельно оси.
Основным недостатком этих насосов является сравнительно низкий КПД (25+55 %) и быстрый износ рабочего колеса при перекачивании воды с примесью твердых включений. Насосы рассмотренных типов выпускаются производительностью от 8 до 60 м /ч с напором от 25 до 250 м и высотой всасывания 4-6 м.
Для повышения КПД разработан и выпускается агрегат, в котором в одном корпусе размещаются на одном валу одно колесо центробежного насоса и одно колесо вихревого типа. В этом случае центробежная ступень стоит первой и создает подпор для вихревой. Причем последняя может иметь главное или подчиненное значение.
Повышение подпора на входе в вихревую ступень позволяет ликвидировать опасность работы насоса в кавитационном режиме из-за низкого давления во всасывающем канале, которое вызывает нарушение сплошности потока и приводит к выделению газа из жидкости в виде пузырьков пара. При попадании пузырьков в зону повышенного давления происходит конденсация (растворение) паров в жидкости, которая
сопровождается гидроударом. Это явление кавитации часто возникает в вихревых насосах, особенно при резких перепадах сопротивлений в трубопроводной сети. В агрегатах 2,5ЦВ кавитация отсутствует, поэтому они более надежны в эксплуатации.
Характеристики вихревых насосов
Параметрами, характеризующими работу вихревого насоса, являются функциональные зависимости напора Н, мощности Nэ и КПД η от подачи Q .
Напор насоса зависит от частоты вращения рабочего колеса и может быть посчитан по формуле:


где ш - коэффициент пропорциональности для рабочих колес закрытого типа (принимается равным 3,5 - 4,5); х - окружная скорость на уровне центра лопастей рабочего колеса.
Если известен диаметр D, на уровне которого размещены лопасти, то скорость можно подсчитать по формуле:




где п - частота вращения рабочего колеса, мин--1.
Потребляемая мощность насоса определяется по формуле:


Н- напор, создаваемый насосом, м; Q - подача насоса, м3/с; р - плотность перекачиваемой жидкости, кг/м3; л- КПД насоса; g -ускорение свободного падения, м/с2.
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	Рисунок 5.3 Характеристики вихревого насоса 2В-1,6
Пуск вихревого насоса и уход за ним.
При первом запуске насоса его заливают перекачиваемой жидкостью и запускают двигатель. При повторных запусках заливку можно не производить, так как всасывающий и нагнетательный патрубки находятся в верхней части корпуса, поэтому после выключения электродвигателя в насосе остается жидкость, которой достаточно для очередного запуска, поскольку насос создает большое разрежение во всасывающей "полости. Необходимо следить за вакуумметрическим давлением на входе в насос, чтобы не допустить появления кавитации, которая сопровождается падением напора, понижением КПД и возникновением шума.
Насос может работать при открытой задвижке на нагнетательном трубопроводе, что упрощает систему автоматизации его работы.
Уход за насосом во время его работы заключается:
в поддержании смазки подшипников консистентной смазкой в соответствии с техническими требованиями, температура подшипников не должна превышать температуру окружающей среды более чем на 40 - 50 °;
в наблюдении за своевременным подтягиванием сальников для того, чтобы вода из них просачивалась непрерывно редкими каплями; это необходимо не только для контроля гидравлического уплотнения, но и предохранения вала от износа и набивки от сгорания.

 Возможные неполадки в работе насоса и способы их устранения
Центробежные и вихревые насосы имеют одни и те же неполадки. Способы их устранения приведены в табл. 5.1.
Таблица 5.1 - Основные неисправности и способы
устранения неполадок вихревых насосов

	Неполадки
	Возможные причины неполадок
	Способы устранения неполадок

	Отказ работы после пуска
	неплотность всасывающей линии
наличие в корпусе насоса воздуха
закупорка трубок гидравлического сальника.
	Осмотреть трубопровод
Повторить заливку
Осмотреть и почистить трубки

	Уменьшение производительности в процессе работы
	уменьшение числа оборотов.
просачивание воздуха во всасывающую линию или корпус насоса через сальники.
увеличение сопротивлений в напорном трубопроводе.
механические повреждения:
а) износ уплотительных колец
б) повреждение рабочего колеса
	Проверить двигатель.
Проверить трубопровод, подтянуть или сменить набивку сальника.
Проверить все задвижки и места возможных засорений трубопровода.
Проверить показания вакуумметра.
Осмотреть всасывающий трубопровод.
Заменить поврежденные детали.

	Уменьшение напора в процессе работы
	уменьшение числа оборотов.
наличие воздуха в воде.
повреждение (разрыв) напорного трубопровода.
механические повреждения:
а) износ уплотительных колец
б) повреждение рабочего колеса
	Проверить двигатель.
Проверить всасывающий трубопровод, подтянуть или сменить набивку сальника.
Прикрыть задвижку на напорном трубопроводе и осмотреть его.
Сменить поврежденные детали.

	Вибрация и шум
	неправильная установка.
механические повреждения:
а) прогиб вала
б) заедание вращающихся частей
в) износ подшипников
	Проверить агрегат.
Сменить поврежденные детали.
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