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INTRODUCERE

Tehnologia vehicularii fluidelor are un rol aparte in istoria civilizatiei
umane, pe de o parte, prin vechimea ei si, pe de alta parte, prin actualitatea ei
in sistemele industriale moderne. Elevatoarele hidraulice folosind energia apei
in miscare au fost inventate si utilizate inca din antichitate. Tn tarile dezvoltate
vehicularea fluidelor este, practic, o componentd a tuturor tehnologiilor:
circuite de transport, de ungere, de racire, de filtrare, circuitele tehnologice ale
industriei chimice si alimentare, irigatii i desecari, actionarile hidraulice si
pneumatice, alimentarile cu apa si canalizarile centrelor urbane, climatizare,
protectia mediului, vehicularea fluidelor biologice, schimbatoare de caldura,
extractia petrolului etc.

O tara industrializatd consuma pentru pomparea fluidelor cca. 20% din
energia produsd. In tarile industrializate fabricatia pompelor reprezinta
aproximativ 1% din produsul national brut. Un combinat chimic, de exemplu,
are in dotare cateva mii de pompe.

La randul lor, ventilatoarele pot fi intalnite Tn aproape toate domeniile de
activitate si utilizarea lor cea mai frecventa in procese industriale, pentru
ventilatie si climatizare, la aparatura de birou si in domeniul casnic, justifica
interesul pentru produse de calitate. Ventilatoarele actuale, ca rezultat al
perfectionarilor succesive, au evoluat spre randamente tot mai ridicate, uneori
apropiate de 90%, rezultatul fiind urmarea directa a proiectarii tehnologiei si
studiilor perseverente de laborator care continua.

Prezentul se caracterizeaza prin varietatea mare de tipuri de pompe,
ventilatoare, suflante si compresoare, prin consumul mare de materiale si
energie pentru fabricarea si exploatarea lor.

Desi exista o mare diversitate a solutiilor constructive, alegerea unei
anumite variante pentru o instalatie avand caracteristici precizate este o
problema dificila din punctul de vedere al solutiei optimului economic.



In fata proiectantilor si constructorilor se ridicd o multitudine de cerinte
privind turbogeneratoarele, dintre care amintim: realizarea presiunii si debitului
la parametri impusi; limitarea zgomotului si vibratiilor, cerinte legate de
protectia mediului gi a personalului; realizarea fiabilitatii prognozate. Utilizarea
rationald a energiei in conditiile facturilor tot mai mari la consumatori, impune
functionarea cu randament maxim insa cerintele de zgomot scazut nu coincid
intotdeauna cu aceasta cerintd economica.

in lantul de realizare al unui produs performant cercetarile experimentale
au condus la progrese deosebite Tn domeniul hidrodinamicii si aerodinamicii,
reflectate Tn randamente Tinalte de conversie a energiei mecanice.
Cunoasterea bazelor fizice ale procesului de functionare permite o
perfectionare continua a metodelor de proiectare si a calitatii tehnologiilor.

incercarile de laborator sau industriale sunt etape obligatorii in
determinarea caracteristicilor ventilatoarelor fiind procedee sigure si necesare
pentru perfectionarea hidrodinamica, respectiv aerodinamica a modelului sau
a produsului la scara realda. Avand in vedere ca unele turbogeneratoare sunt
de mari dimensiuni si au cost ridicat, incercarea pe modele reduse similare
geometric si aerodinamic asigura parametrii necesari de functionare si permite
evitarea unor esecuri financiare.

Prezentarea principiilor de baza necesare cunoasterii constructiv-
functionale a pompelor si ventilatoarelor si cunoasterea marimilor
caracteristice acestora poate fi utila atat studentilor sectiei de Masgini si
Sisteme Hidraulice si Pneumatice, din cadrul Universitatii Tehnice ,Gh.
Asachi” lasi, cat si celor interesati de domeniu.
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TURBOMASINI HIDRAULICE - TURBOGENERATOARE

1.1. Generalitati

Activitatea inginereasca in domeniul masinilor hidraulice se refera la
probleme concrete legate de conditii concrete: rezolvarea unor probleme
tehnice intr-un timp dat, cu mijloacele reale care ne stau la dispozitie, solutia
rezultatd trebuind sa fie competitiva. Inginerul realizeazad astfel solutii
optimizate pe baza cunostintelor privind procesele fizice din masinile
respective, materialele de constructie, tehnologiile de executie si montaj,
cheltuielile de fabricatie, estetica industriala, informatiile despre cerintele pietei
etc.

in consecinta, acolo unde este posibil, se insista asupra unor formulari
de tip optimizare. Aceste analize de optimizare pornesc de la faptul ca
modelele fizice de calcul duc la mai multe solutii. Proiectantul identifica intai
aceste solutii posibile, apoi stabileste restrictiile care elimina o parte din solutii
si alege solutia optima pe baza unor criterii stabilite in functie de destinatia
maginii. Restrictiile pot fi constructive, tehnologice, de tipizare etc.

Criteriile principale de optimizare sunt:

* minimizarea consumului de material, (criteriu echivalent cu maximizarea
turatiei);
* maximizarea randamentelor (criteriu energetic);
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= minimizarea coeficientului de cavitatie (criteriu cavitational).

Cele ftrei criterii sunt contradictorii, deci pe baza lor se accepta
compromisuri in functie de destinatia turbogeneratorului.

Criterii suplimentare pot fi considerate: fiabilitatea, estetica etc.

Sinteza finala a unei analize de optimizare se exprima prin indicatori
tehnico-economici. Eficienta in domeniul turbogeneratoarelor apare in parte la
producatorul masginii, in parte la realizarea statiei de pompare sau a centralei
de ventilatie in componenta careia intra masina si in parte la firma care
exploateaza statia de pompare sau centrala de ventilatie.

1.2. Clasificarea si rolul masinilor hidraulice

Termenul de masini hidraulice se refera la acele sisteme tehnice,
alcatuite din organe de masini rigide, cu miscari relative determinate si care
transforma energia hidro-pneumatica in energie mecanica, energia mecanica
in energie hidro-pneumatica, sau o forma de energie mecanica in alta forma
de energie mecanica, prin intermediul energiei hidro-pneumatice. Aceste
masini sunt caracterizate prin faptul ca transformarea energiei se efectueaza
prin intermediul unui fluid, acesta fiind lichid sau gaz.

Masginile hidraulice si pneumatice, in functie de sensul transmiterii
energiei, se grupeaza in:

- generatoare,

- motoare,

- transformatoare.

Generatoarele (masini de lucru) ridica nivelul energetic al unui fluid Tn
schimbul unui lucru mecanic consumat. Motoarele (magsini de fortd) preiau
energie de la un fluid si realizeaza un lucru mecanic util. Transformatoarele
realizeaza o dubla transformare reunind in aceeasi constructie un motor si un
generator (transformator in circuit deschis) sau un generator si un motor
(transmisie hidraulica), diferenta intre ultimele doua constand in ordinea celor
doua transformari energetice.

Data fiind marea diversitate a acestor masini, este necesara o
clasificare multicriteriala in vederea gruparii acestora (figura 1.1).
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Figura 1.1 Clasificarea multicriteriald a masinilor hidraulice

1.3. Ecuatii energetice fundamentale ale masinilor hidropneumatice

Procesele energetice prin cele trei tipuri de agregate hidropneumatice

sunt prezentate schematic in figurile 1.2, 1.3 si 1.4.

Notadnd cu H; si H, sarcinile hidrodinamice ale fluidului la intrarea si
iegirea dintr-un agregat hidropneumatic, prin sarcina efectiva, sarcina utila,
sarcina exterioara, sau inaltime de lucru H, se intelege energia hidraulica
schimbata de fluid prin intermediul agregatului, calculata in sensul deplasarii

fluidului.
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Ea are expresia:

2
H=[dH =+(H,-H,) (1.1)
1
+H —H
— —
o H2 > o H2
H, G H, M
Figura 1.2 Figura 1.3
>
H2g T l H1m
nq ) ny
G M
H1g T_ ___________________________________ H2m
(—
Figura1.4

Tindnd seama de expresia sarcinii hidrodinamice a unui fluid aflat in
miscare:

H=z+ P 2V

pg 2-9

(1.2)

rezulta:

2
dH:dz+d( P J+d[‘2'vj (1.3)
pg g



Turbomasini hidraulice — Capitolul | 11

de unde, prin integrarea intre intrare (1) si iesire (2) se obtine, In cazul
generatoarelor si al motoarelor relatia:

2

2 2
H:i(22—21+lj.@+—a2 Va — % V1j (1.4)
gsp 2.9

Semnele (£) din aceste relatii tin seama de sensul fizic al proceselor de
schimb de energie ale fluidului cu exteriorul. Astfel, la generatoare, H, > H;
deci H = H, — H4, iar la motoare H; > H, deci H =— (H,— H{) = H; — H..

In cazul transformatoarelor hidropneumatice de tipul EM—EH—EM
(figura 1.4), generatorul G preia energia mecanica din exterior si o transforma
in energie hidraulica pe care apoi o cedeaza motorului M. Motorul hidraulic
transforma la randul sau aceasta energie in energie mecanica pe care o
furnizeaza in exterior.

Prin constructia acestor agregate hidropneumatice si prin reglarea
parametrilor de lucru, este posibila modificarea n limite largi a cuplului furnizat
de motorul M.

Din punct de vedere energetic, cele doua trepte sunt caracterizate astfel:
in generatorul G, sarcina efectiva va fi:

Hy = Hyy— Hyg (1.5)
iar la motorul M:
Hm =’_’1m_H2m (16)

Teoretic, ar trebui ca Hy = H,,. Practic insa, in sistem apar diferite pierderi de
energie si de aceea, puterea N, utilizata pentru antrenarea generatorului G va
fi mai mare decat puterea N,, cedata in exterior de catre motorul M.

In general, la trecerea fluidelor reale prin masinile hidraulice, apar
pierderi de energie hidraulica prin frecari, vartejuri, socuri hidraulice etc.
Notand cu h, totalitatea acestor pierderi, sarcina teoretica Hr va fi definita prin
relatia:

2
dH, =dz+1d(£]+d[“"’ ]erhr = dH +dh, (1.7)
g \p 2.9
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Integrarea relatiei (1.7), pentru motoare si generatoare, conduce la
urmatoarele forme:

e In cazul generatoarelor hidropnematice, trecerea energiei are loc de la
magina la fluid, deci pentru a obtine la iegire o sarcina utila H, este
necesar ca generatorul sa cedeze fluidului o sarcina mai mare, Hr,
capabila sa acopere si pierderile hidraulice h;:

Hr=H+ h, (1.8)
e In cazul motoarelor hidropneumatice, procesul de schimb energetic este

inversat ca sens deci, la o sarcina exterioara H, turbina va prelua o sarcina
Hr < H, pierderile hidraulice micsorand energia exterioara:

Hr=H-h, (1.9)
De regula, pierderile hidraulice h, se transforma in caldura care este
preluata de fluid. In cazul lichidelor efectul c&ldurii degajate datorita pierderilor

hidraulice este neglijabil, pe cand la gaze caldura poate modifica parametrii de
stare.

1.4. Particularizarea ecuatiilor energetice fundamentale

Din relatia sarcinii efective a agregatelor hidropneumatice (1.4), se
observa ca trebuie mai intai calculat termenul:
1idp
gsp

(1.10)

Pentru calculul acestei integrale trebuie cunoscutda mai intai natura
fluidului care trece prin agregatul hidropneumatic si anume daca este
compresibil sau incompresibil, iar in cazul fluidelor compresibile trebuie
cunoscuta relatia de stare fizica (izoterma, adiabata sau politropa) exprimata
prin legea p = p(p).

O parte dintre agregatele hidropneumatice care functioneaza cu fluide
compresibile (compresoare, turbine cu abur si gaze), la diferente mari de
presiune, acolo unde intervine efectul compresibilitatii fluidului, sunt tratate n
cadrul masinilor termice, deoarece in procesul de functionare au loc
importante transformari termodinamice.
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In categoria masinilor hidraulice si_pneumatice intrd, pe de o parte,
agregatele hidropneumatice la care se considera ca densitatea nu variaza cu

presiunea:
p(p) = constant (1.11)

si, pe de altd parte, agregatele hidropneumatice la care se considera ca
densitatea variaza relativ putin cu presiunea:

p(p) # constant (1.12)

Astfel, pentru p(p) = ct., avem:

— Generatoare hidropneumatice (pompe volumice, turbopompe centrifuge si
axiale, ventilatoare centrifuge si axiale, pompe speciale).

— Motoare hidraulice (turbine: Pelton, Banki, Francis, Deriaz, elicoidale, bulb,
Kaplan si motoare volumice folosite in actionari).

— Transformatoare hidraulice (hidrostatice: presa, acumulatorul, amplificatorul
hidrostatic; transformatoare hidraulice pentru pompare; transformatoare
hidroenergetice; transmisii hidraulice; convertizoare de cuplu si de turatie).

iar pentru po(p) = ct., avem:

— Generatoare pneumatice de tipul suflantelor.

Pentru obtinerea ecuatiilor energetice fundamentale ale masinilor
hidraulice la care densitatea p este constantd, integrala din relatia (1.10)
devine:

2 2
1o _ T [gp=Pe=Pr (1.13)

gip 9p3 pg

.....

pompare) va fi:

Py — Py + 0!2V§ —0{1V12 (1.14)

H=z,-z +
P9 29

iar la motoarele hidraulice, sarcina efectiva (caderea) va fi:

p’l_pZ +a1V12—(Z2V§ (115)

H=z-2z,+
Py pe]
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1.5. Clasificarea generatoarelor hidropneumatice

Generatoarele hidropneumatice sunt masini hidraulice sau pneumatice
care transforma energia mecanica disponibila la arborele motor, in energie
hidraulica respectiv pneumatica transmisa unui fluid de lucru (lichid sau gaz ).

in afara de clasificarea primara, in functie de felul transformarilor (figura
1.1) mai avem doua criterii importante de departajare si anume:

e Din punctul de vedere al fluidului antrenat.
e Din punctul de vedere al principiului functional.

In functie de fluidul antrenat si marimea energiei transferate,
generatoarele hidraulice si pneumatice poarta diverse denumiri:

a. pentru vehicularea lichidelor: generatoare sau pompe hidraulice
(denumire curenta — pompe);

b. pentru vehicularea gazelor: generatoare sau pompe pneumatice:
b.1. - ventilatoare — realizeaza o comprimare redusa a fluidelor vehiculate,
b.2. - suflante — realizeaza o comprimare medie a fluidelor,
b.3. - compresoare — realizeaza o comprimare importanta a fluidelor,
b.4. - pompe de vid — pentru extragerea gazului dintr-un spatiu cu presiune

inferioara celei atmosferice si refulare la presiune atmosferica.

Lichidele de Iucru pot fi: apa la diferite temperaturi, lichide agresive sau
neagresive, lichide vascoase, amestecuri de lichide cu particule solide in
suspensie (amestecuri polifazice) etc.

Gazele vehiculate pot fi: aerul, gaze nocive, amestecuri bifazice
(particule solide sau lichide aflate in suspensie intr-un curent de aer) etc.

in cel de-al doilea caz de clasificare putem evidentia:

A. generatoare rotodinamice sau turbogeneratoare, la care curgerea este
continua, transformarile avand loc in doua trepte succesive:

e in prima treaptd, prin antrenarea rotorului in migcare de rotatie din
exterior, datorita interactiunii dintre palete si fluid, are loc o crestere a
energiei cinetice a fluidului.

e in a doua treaptd, fluidul este trecut prin diferite canale de sectiune
variabila, care constituie statorul masinii, in care are loc transformarea
energiei cinetice in energie de presiune.
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Transformarea de energie are deci loc datorita interactiunii dintre paletajul
rotoric si fluid (prin modificarea momentului cantitati de migcare).
Generatoarele rotodinamice sunt caracterizate prin viteze mari ale
fluidului fata de organele active ale masginii, iar debitul variaza cu inaltimea
de pompare. La aceste generatoare spatiul de refulare nu este separat
etansg de cel de aspiratie.

Din aceasta categorie fac parte turbopompele, ventilatoarele si

turbosuflantele.

B.

generatoare volumice, la care curgerea este intermitenta (pulsatorie) iar
masina produce numai deplasarea fluidului, presiunea fiind rezultat al
existentei unor elemente de reglaj (supape) care determind marimea
energiei hidraulice introduse prin contrapresiune pe circuitul de refulare. La
acest tip de generator transformarea are loc intr-o singura treapta. Aceste
generatoare realizeaza deplasari periodice ale unor volume de lichid
dinspre aspiratie catre refulare prin intermediul unor spatii inchise intre
organele de lucru si alte organe ale masinii, cu cresterea corespunzatoare
a presiunii. Sunt caracterizate prin viteze de deplasare reduse ale fluidului
fata de organele active ale masinii (pistoane sau pistonase, palete,
membrane, roti dintate etc.), iar debitul variaza foarte putin cu inaltimea de
pompare (datorita compresibilitatii fluidului si a pierderilor volumice). La
aceste generatoare zona de refulare este etans separatd de cea de
aspiratie.

Din categoria generatoarelor volumice fac parte pompele cu piston, cele

cu roti dintate, cu palete glisante, cu surub, pompele de vid etc.

C.

generatoare speciale, dintre care cele mai intalnite sunt:

generatoarele cu fluid motor la care fluidul motor este purtatorul de
energie care se transmite fluidului de lucru. In aceasta categorie intra:
ejectoarele, berbecul hidraulic, pompa cu gaz comprimat, pompa cu
condensare de aburi etc.

generatoarele electromagnetice sunt masini ce realizeaza transportul
fluidelor electroconductoare prin intermediul fortelor electromagnetice
care iau nastere la interactiunea dintre un cadmp magnetic si curentul
electric ce trece prin fluidul electroconductor.
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e elevatoarele hidraulice sunt instalatii ce ridica apa la o finaltime
geometrica fixa, crescand doar energia de pozitie a lichidului (pot fi cu
cupe, cu surub, cu paleti etc.)

e exista si alte principii de functionare ca de exemplu cele utilizate de
pompele de vid moleculare, de pompele de vid cu difuzie etc.

Multe din aceste masini pot functiona si in regim de motor si in astfel de
situatii vorbim de masgini reversibile.

Clasificarea poate continua din punctul de vedere al sistemului de
antrenare, al geometriei organului de lucru, etc.

1.6. Domenii de utilizare ale diferitelor tipuri de generatoare
hidraulice si pneumatice

Fiecare generator se caracterizeaza printr-o multime de parametri
geometrici (dimensiuni si forme ale diferitelor elemente componente) si o
multime de parametri functionali (debit, viteze, forte, energie transmisa
fluidului, randamente, performante cavitationale).

Este evident ca intre aceste doua categorii de parametri exista o
corelatie. Stabilirea ei este in esentd activitatea inginerului: denumim
“problema directa” atunci cand se cunosc parametrii geometrici si se cauta
determinarea parametrilor functionali si “problema inversa” atunci cand se
cauta geometria potrivita pentru parametrii functionali doriti.

Aceste probleme au restrictii provenite din dimensiunile impuse ale unor
organe, din limitele de rezistenta ale materialelor de constructie, restrictii care
trebuie luate in considerare pe langa fenomenele hidraulice.

Aceste restrictii impreuna cu criterile de optimizare (de exemplu:
randament maxim; consum minim de material; performante cavitationale etc.)
fac ca fiecare tip de masina sa se potriveasca cel mai bine la anumite domenii
de parametri functionali.

Pentru exemplificare se dau in figura 1.5 cateva delimitari orientative
pentru generatoarele destinate lichidelor.
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Figura 1.5 Domenii de utilizare ale generatoarelor hidraulice

Semnificatia notatiilor de pe diagrama este urmatoarea:

1. Pompe centrifuge mono si multietajate

2. Pompe axiale

3. Pompe cu canale laterale si periferiale

4. Pompe volumice

Se observa din diagrama ca domeniul acoperit de turbopompe (pompe

centrifuge mono si multietajate, pompe axiale, pompe cu canale laterale si
periferiale) este foarte vast, lucru observat si in practica unde turbopompele
au cea mai larga utilizare. Turbopompele echipeaza aproape in exclusivitate
statiile de pompare in domeniul hidroamelioratiilor si al alimentarilor cu apa si
inca in multe alte domenii industriale, de unde pompa cu piston, cu
mecanisme si accesorii complicate a fost aproape eliminata.

1.7. Parametrii principali de functionare ai unui turbogenerator

Schema generald a wunei instalati in care este amplasat un
turbogenerator este prezentata in figura 1.6.

Turbogeneratorul P trebuie sa asigure transportul unui debit de lichid Q,
dintr-un rezervor de aspiratie R4, intr-un rezervor de refulare R, prin
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intermediul unei instalatii hidraulice ce consta din conducta de aspiratie (c.a) si
conducta de refulare (c.r).
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Figura 1.6

Semnificatia elementelor din figura 1.6 este urmatoarea:
a. Planuri de referinta:

— Nivel de referinta (NR), este planul orizontal, ales arbitrar, fatd de care se
calculeaza naltimile.

Planul de referintd al pompei (PRP), este planul orizontal care trece prin

centrul cercului descris de punctele exterioare ale muchiilor de intrare ale
paletelor.
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b. inaltimile de pozitie (geodezice), z, reprezintd diferenta intre cota planului
orizontal considerat si cota planului de referinta. Poate fi pozitiva sau negativa
dupad cum planul considerat este deasupra sau sub planul de referinta. Se
definesc urmatoarele inaltimi de pozitie.

- Tnél’gimea de pozitie la intrarea in instalatie (z;) este diferenta intre cota
planului suprafetei libere a lichidului din rezervorul de aspiratie si cota planului
de referinta (NR).

— Inaltimea de pozitie la iesirea din instalatie (z.) este diferenta ntre cota
planului suprafetei libere a lichidului din rezervorul de refulare si cota planului
de referinta (NR).

— Inaltimea de pozitie la intrarea in pompa (z.), este diferenta intre cota
planului orizontal ce trece prin centrul sectiunii A, si cota planului (NR);

— TInaltimea de pozitie la iesirea in pompa (z,), este diferenta intre cota
planului orizontal ce trece prin centrul sectiunii A, si cota planului (NR);

— Inaltimea de pozitie a PRP (z,), este diferenta intre cota planului PRP si
cota planului NR;

— Cota de corectie la aspiratie (z1), este diferenta dintre cota planului de
referinta al manometrului de pe aspiratie si cota PRP,

— Cota de corectie la aspiratie (z,), este diferenta dintre cota planului de
referinta al manometrului de pe refulare si cota PRP,

— Diferenta de pozitie dintre aspiratie si refulare (z,,), este diferenta intre
cotele z, si z.:

z, =2 -2, (1.16)

- inél’gimea de pozitie la aspiratie (Higeo), €ste diferenta intre cota planului
suprafetei libere a lichidului din rezervorul de aspiratie si cota PRP. (in figura
1.6 Higeo €Ste negativ):

H z -z (1.17)

1geo =4 P

- inél’gimea de pozitie la aspiratie (H.geo), €ste diferenta intre cota planului
suprafetei libere a lichidului din rezervorul de refulare si cota PRP:

H, =2z -z (1.18)

2geo =4 P
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— Inaltimea de pozitie totala (Hgeo), este diferenta intre cota planului
suprafetei libere a lichidului din rezervorul de refulare i cota planului
suprafetei libere a lichidului din rezervorul de aspiratie:

H =z -z=H

geo e i 2geo -H (119)

1geo

c. Sectiuni:

— Sectiunea de intrare in pompa A

— Sectiunea de iesire in pompa A,

— Sectiunea de intrare in instalatie (rezervorul de aspiratie) A;
— Sectiunea de iesire in instalatie (rezervorul de aspiratie) A

d. Viteze medii:

— Viteza medie de intrare in pompa: v, :A%
- Viteza medie de iesire din pompa: v, :A%
— Viteza medie in rezervorul de aspiratie: v, = %
— Viteza medie in rezervorul de refulare: v, = AE

e. Inaltimi cinetice, reprezintd energia cinetica a unitatii de greutate a

2
lichidului ("—j:
29
2

2
— Tnaltimea cinetica la aspiratie Vi , respectiv la refulare Y2 |
29 29

2
N D . . . [V, . . .
— Inaltimea cinetica la intrarea in instalatie (?J respectiv la iesirea din
g

2
instalatie [Ve J:
29
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f. Presiuni:

— Presiunea manometricé la aspiratie (p,,) cititd la manometrul montat la
flanga racordului de aspiratie:

— Presiunea de aspiratie (p1) raportata la planul PRP: p,=p,, + p-9-2;

— Presiunea manometrica la refulare (p,,) cititd la manometrul montat la
flansa racordului de refulare;

— Presiunea de aspiratie (p,) raportata la planul PRP: p, = p,, + p-g-2,;

— Presiunea la intrare (p, ), in scard manometrica, in sectiunea (A,);

— Presiunea la iesire (p, ), in scard manometrica, in sectiunea (A, );

— Presiunea atmosferica (pa), fn scara barometrica, la locul de montare al
pompei;
— Presiunea de vaporizare (pv), este presiunea, in scara barometrica, la

care are loc vaporizarea lichidului pompat, la temperatura corespunzatoare
sectiunii de intrare Tn pompa.

g. Inaltimea potentiala de presiune (Lj este inaltimea reprezentativa a

P9
energiei specifice de presiune (pentru unitatea de greutate a lichidului):

— Inaltimea potentiala manometricd la intrarea n instalatie [LJ
P9

masurata in centrul sectiunii (A);

— TInaltimea potentiala manometricd la iesirea din instalatie {LJ
P9

masuratd in centrul sectiunii (A, );

P

P-g

sectiunea de aspiratie a pompei si raportata la PRP: P _ Pu
p,g p-g

— Inaltimea potentiald manometricd la aspiratie { ) masurata in

+z,=H,,
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P

— Inaltimea potentiald manometricd la refulare (
p-g

] , masurata in

sectiunea de aspiratie a pompei si raportata la PRP: P2 =p2—’”+ z,=H,,
P9 p-g

Pa_

pP-g

reprezentativa a presiunii atmosferice, in scara barometrica, exercitata de

aerul atmosferic.

— Inaltimea potentiala manometricd atmosferica [ J este finaltimea

P
P9
reprezentativa a presiunii, in scara barometrica, exercitata in vaporii lichidului.

— TInaltimea potentiala manometricd a vaporilor [ J este inaltimea

h. Tnél’gimile totale barometrice (manometrice), reprezinta suma dintre
inaltimile reprezentative ale energiei specifice potentiale si cinetice:

— TInaltimea totala barometrica la intrarea in instalatie (Hy ). Tn sectiunea

(A), raportata la planul NR:

2
HNRi=M+V—’+z. (1.20)

pg 2.9
— Inaltimea totald barometrica la iesirea din instalatie (Hyge)» Tn sectiunea

(A,), raportata la planul NR:

2
Hy =Pe Py Yo | 5 (1.21)
pg 29

— Inaltimea totala barometrica la refulare (H,,,) in sectiunea (A,) raportata

la planul NR:

2 2
HNR2:p2+pa+V_2+Z :M+v_2+zp+zar (1.22)

p9g 2.9 " pg 29

— Inaltimea totala manometrica la refulare (H, ), in sectiunea (A,), raportata
la planul PRP:
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2 2 2
v v v
P V2 _ P 2_+2z,=H,, +=—2

pg 2g pg 2g 2-g

(1.23)

2

— TInaltimea totala barometrica la aspiratie (H,), in sectiunea (A,), raportata
la planul NR:

pi+p, Vi
Hypy = :o-g +ﬁ+2p (1.24)

— Inaltimea totala manometrica la aspiratie (H,) in sectiunea (A,), raportata
la planul PRP:

2 2 2
H, Po Vo _ Pow | Vo +22=H2M+v—2 (1.25)

pg 2-g pg 2-g 2.9

I. Tnél’gimea de pompare (H) , reprezinta cresterea energiei unitatii de
greutate a lichidului vehiculat de pompa:
H=H2 _H1 — Pay — P +V§ _V12
p-9g 2.9

+z,-2, (1.26)

j. Inaltimea de pompare statica (H,), este diferenta de indltime potentiald
totalad intre planul sectiunii de iesire din instalatie (Ae), si planul sectiunii de
intrare (A,), pentru un debit Q =0.

H, :(ze +&j—[z. +L]:ngo 1 PP (1.27)
p-g P9

k. Pierderile de sarcina (h, ), este inaltimea reprezentativa a energiei unitatii

de greutate a lichidului, pierduta intr-o instalatie hidraulica:
— Pierderea de sarcina pe conducta de aspiratie (h,):  h, =H —Hyg

— Pierderea de sarcina pe conducta de aspiratie (h, ):

— Pierderea de sarcina pe conducta de aspiratie (h, ):



24 ¢ Bogdan Ciobanu e

I. Tnaltimea de pompare a instalatiei ((H,)) este diferenta dintre inaltimile

totale barometrice (manometrice) corespunzatoare refularii i aspiratiei:

H,=H =H\z, —Hygy =H, —H, = Hygo + h, _(HNRi - hra) (1.28)

p.—p, V:i-V?
H ==—"—"+-—2-—-+H, +h (1.29)

p-9g 2.9
Daca rezervoarele de aspiratie si refulare sunt de dimensiuni mari
(v, =v, =0) se obtine:
H=P=Pipy +n (1.30)
p-9g

Dacéd ambele rezervoare sunt deschise (p,=p,) deci H,=H,, +h,, iar

pentru o pompa care vehiculeaza lichid in circuit inchis (H

geo

=O) vom avea

H, =h,

m. indltimea totald netd absolutd la aspiratie, disponibild, a instalatiei
(NPSH,), este Tnaltimea totald (potentiald si cinetica), barometrica, neta

(micsorata cu inaltimea potentiala a vaporilor lichidului pompat), la intrarea in
pompa si raportata la PRP:

2 —_—
NPsH, =P P Vi iy h Py PP (g 3y

p-9 29 P9 p-g

Simbolul NPSH deriva din anglo-saxona (Net Positive Suction Head).

n. inadltimea totald netd absolutd la aspiratie a pompei (NPSHP), este

inaltimea totala (potentiald si cineticd), barometrica, netd (micsoratd cu
inaltimea potentiala a vaporilor lichidului la intrarea in pompa) minima,

necesara functionarii pompei fara cavitatie, raportata la PRP:

NPSH, = (H1 +Mj —o-H (1.32)
p 'g min
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unde o reprezinta coeficientul de cavitatie a pompei.
Pentru functionare trebuie indeplinitéd conditia:

NPSH, > NPSH, (1.33)

0. Tnél’gimea de pompare nominala (Hn) este Tnaltimea de pompare folosita

la proiectarea pompei, corespunzatoare turatiei nominale n, debitului nominal
Qp, si lichidului precizat prin tema de proiectare.

in cazul unui generator aeraulic care, prin intermediul unei retele
aeraulice, aspira un gaz la presiunea p; si-l refuleaza intr-un sistem avand
presiunea pe, ventilatorul trebuie sa asigure intrarea si iesirea precum si
deplasarea unui debit Q de gaz si obtinerea presiunii p. in punctul final.
Sarcina hidraulica la intrarea n retea in punctul ,i” este:

2
Hy=z+- 2 4V (1.34)
o oprg 29
iar la iegirea din retea in punctul ,e” este:
2
H =z + P % Ve (1.35)
% pg 29

In mod obisnuit, n cazul gazelor, se poate neglija energia specifica de
pozitie (z; = z, = 0) deci:

H - P e (1.36)
P9 29
2

Si H =_Pe [ % Ve (1.37)
° pe'g 2g

La intrarea in ventilator: H; =H;— h,, iar la iesire: H, =H, + h, deci
sarcina efectiva a instalatiei va fi:

2

Yi b +h  (1.38)

H

:HZ_H1: pe - pi ‘I’ae.v
pe.g p/g

N o

inst

_al.
g
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Daca se neglijeaza efectul compresibilitatii (o, = pe = p) se obtine:

—_— . 2— . 2
H, =P =P % Vom0 Vi (1.39)
2

P9 g

unde h, reprezinta pierderea totala de sarcina.

1.8. Similitudinea turbogeneratoarelor hidraulice
1.8.1. Similitudine si modelare hidraulica

In vederea transformérii energiei mecanice in energie hidraulica este
necesara echiparea statilor de pompare sau a centralelor de ventilare cu
pompe si ventilatoare adecvate. Proiectarea acestora se face cu ajutorul
legilor de migcare ale fluidelor. Ecuatiile diferentiale ale migcarii fluidelor reale
prin masinile hidraulice nu pot fi insa solutionate practic, iar relatiile obtinute in
ipoteza fluidelor perfecte pot da abateri importante.

Complexitatea fenomenelor ce au loc intr-o masina hidraulica, varietatea
acestora din urma ca forma, dimensiuni, performante si, in special,
complexitatea tehnologica de fabricatie care implica si costuri ridicate, impun
necesitatea testarii performantelor pompei sau ventilatorului, in laborator, pe
modele la scara redusa, asemenea, ca geometrie a circuitului hidraulic, cu
componentele reale ale masinii studiate.

Astfel de cercetari, numite si modelari, sunt economice in cazul
masinilor mari, la care experimentarea la marimea reala ar fi exagerat de
scumpa. Concluziile desprinse din functionarea modelului pot fi apoi extinse la
original sau, mai important, la un grup de masini originale, daca acele masini
respecta conditia de a fi asemenea din punct de vedere geometric, cinematic
si dinamic (fac parte din aceeasi familie).

Parametrii principali cu care se opereaza in domeniul modelarii
hidraulice sunt:

» Scara geometricad (A) care reprezinta proportia marimilor geometrice
corespondente, unghiurile corespondente fiind egale.

» Scara cinematica (f) care reprezinta proportia vitezelor corespondente,
unghiurile cinematice corespondente fiind egale.
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» Scara dinamica (k) care reprezintd proportia fortelor corespondente la
model si la masina reala.

Doua masini hidraulice sunt asemenea geometric (similitudine
geometrica) daca dimensiunile liniare omologe sunt intr-un raport constant, iar
unghiurile omologe sunt egale.

Pentru a realiza similitudinea cinematica a scurgerii prin cele doua

masini hidraulice, este necesar sa existe un raport constant al vitezelor
omologe si 0 asemanare geometrica a traiectoriilor.

Considerandu-se principalii parametri cinematici corespunzatori masinii
originale Tn notatie fara indice, iar pe cei corespunzatori modelului notati cu
indicele M (figura 1.7), intre acestia se poate scrie criteriul cinematic de
similitudine sub forma:

p-C _Cw W U _re D _,n (1.40)

Cu Com Wy Uy nyoy Dy-ny ny

relatie in care: - f; reprezinta constanta de similitudine, iar A scara lungimilor;
- n si ny reprezinta turatiile masinii reale, respectiv ale masinii

model.
au=«a c w
w Cm
Cuv e M ﬁM = ﬂ
m
oM P . yo By
Cum Um Cy u
Figura 1.7

In cazul familiilor de circuite hidraulice asemenea (geometrii asemenea
a frontierelor solide si campuri de viteze asemenea), similitudinea dinamica

permite recalcularea performantelor masinii de la o componenta la alta a
familiei. Acest lucru depinde de natura fizica a fortelor care sunt semnificative
pentru procesele hidrodinamice ce au loc in masina hidraulica. Pentru fiecare
tip de forta rezulta o relatie de forma:



28 ¢ Bogdan Ciobanu e

k=f(4p,) (1.41)
in cazul fortelor inertiale avem:

o F_ ma _ plPa  pl?v? _ 2 P

5 = = =Ne (1.42)
v My @y Pubm@y  PultuViu Pu

raport care se mai numeste si criteriul de similitudine al lui Newton si se
noteaza Ne.

ins& simplul raport al fortelor inertiale nu este suficient pentru a
caracteriza echivalenta de stare a fluidelor din pompe. Sistemele dinamice
formate din lichidele pompate sunt in echilibru cand este satisfacut principiul
lui D’Alembert, adica atunci cand suma fortelor exterioare care actioneaza
asupra sistemului, inclusiv forta de inertie luatd cu semn schimbat, este nula:

G+T+P-1=0 (1.43)

unde G reprezints fortele de greutate, T reprezints fortele de frecare, P

reprezinta fortele de presiune, iar | reprezinta fortele de inertie.

Tabel 1.1
Numarul caracteristic Forte semnificative Notatii
A s .
Euler Eu= P Inertiale si de suprafata (presiune) v wtega, p—Mmasa specmca,
X V2 ’ ’ Ap — diferenta de presiune
v-D T ; PP,
Reynolds Re = Inertiale si de frecare b dJmen§|unea s.emnlflf:avtlva,
v ’ v — vascozitatea cinematica
v-t v — peri i
Strouhal Sh = —— = —— |[Inertiale si fenomene periodice t perlogda fenomenului;
D n-D ’ n — turatia de lucru
V2
Froude Fr= D Inertiale i gravitationale g — acceleratia gravitationala
g
v:.-D
Weber We = / Inertiale si de tensiune superficiald |« — tensiunea superficiala
alp
V2
Cauchy Ca= E/ Inertiale si elastice E — modulul de elasticitate
Y2,

Pentru a pastra libertatea alegerii scarii geometrice (in vederea
incadrarii gabaritice a modelelor in instalatiile din laboratoare) nu pot fi luate in
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considerare simultan decat doua forte semnificative. Din conditia k, =k,

(pentru cele doua forte considerate) rezulta criterile de asemanare si
numerele caracteristice cunoscute: Euler (Eu), Strouhal (Sh), Reynolds (Re),
Froude (Fr), Weber (We), Cauchy (Ca) conform tabelului 1.1.

Pentru obtinerea unei similitudini dinamice complete, conform ecuatiilor
Navier-Stokes care guverneaza miscarea fluidelor reale, rezulta ca atat

modelul céat si executia industriala trebuie sa aiba aceleasi numere Eu, Sh, Re
si Fr.

in functionarea masinilor hidraulice, fortele dominante, pe langa cele de
inertie, sunt cele datorate presiunii, deci numarul Eu trebuie respectat.

Pe de altd parte, la numere Re foarte mari (Re > 10°), pierderile
hidraulice sunt independente de numarul Re. Alegandu-se deci dimensiuni
geometrice mici si sarcini mari, se pot realiza pe model numere Re > 10° ceea
ce fnseamna automodelare dupa criteriul Re. Tn plus, datoritd dimensiunilor
mici ale masinilor hidraulice, se poate renunta la luarea in considerare a
fortelor de greutate, deci si la numarul Fr.

Reiese in concluzie ca, la similitudinea masinilor hidraulice, dominante
sunt criteriile Euler si Strouhal.

Din expresia criteriului Euler:

Eu=2P P9 _oH (1.44)
pve pv v
se obtine viteza: V= gE_H (1.45)
u

iar din ecuatia de continuitate se obtine debitul:

a9 AN o
Q—AV-AEW—FED JH =Q,D*VH (1.46)

unde Q, =f(Eu) reprezinta o marime ce poate fi considerata criteriu de

similitudine.
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Din expresia criteriului Strouhal:

AL (1.47)
D n-D
se obtine turatia la maginile hidraulice asemenea:
v _ g JH__ JH (1.48)

n= = =
D-Sh ShJEu D "D

unde n,, =f(Eu, Sh) reprezinta un criteriu de similitudine.

Marimile nq4 $i Qq1 poartd numele de marimi (turatii, debite) reduse sau
dublu unitare. Tn practicd se foloseste si marimea putere dublu unitard care
reprezinta debitul dublu unitar multiplicat cu o constanta:

N = pgQH = pg(Q,D°H )H = (pgQ,,) D*H* (1.49)
Din relatiile:
n="11g; Q=Q,D*VH; N=N,D*H” (1.50)

se constata ca, pentru H=1m si D =1 m, se obtine:

n=n, Q=Q; N=N,; (1.51)

de unde si denumirea de marimi reduse (aduse la sarcina si diametrul de 1 m)
sau dublu unitare.
Din relatiile de definire a marimilor dublu unitare:

n —ni' Q ——Q N ——N
11 m’ 1 Dz\/ﬁ’ " D2H%
se constata ca aceste criterii de similitudine sunt marimi cu dimensiuni, insa

pot fi transformate in marimi adimensionale astfel:
C D.c_Q11: Q __ Ny N

:h:n =1_-_ - - C., 6B = =
SR N NN B N Pl

Nerespectarea regulilor de modelare (asemanare geometrica incompleta

(1.52)

(1.53)

sau numere caracteristice neegale) impune introducerea unor corectii la
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transferarea concluziilor privind performantele, de la model la masina reala.
Aceste corectii trebuie convenite, intre partile interesate, naintea efectuarii
incercarilor.

Chiar in conditiile in care regulile de modelare sunt respectate intocmai
sunt necesare unele corectii, cum ar fi, de exemplu, corectiile datorate
defectelor de scara (rugozitatile peretilor nu sunt la scara dimensiunilor
geometrice).

1.8.2. Functii caracteristice

Marimile Qq4, n41 $i Ny4 fiind criterii de similitudine, valorile lor sau
combinatii Tntre aceste valori sunt identice pentru toate generatoarele
hidraulice asemenea. Deci valoarea unei functii ce contine acesti termeni
poate caracteriza similitudinea geometrica si unghiurile constructive ale
elementelor componente ale generatorului (rotor, aparat director, camera
spirala etc.). Pe de lata parte, prin relatiile (1.52), functia caracteristica e legata
si de marimile energetice.

Prin urmare o functie fi(Q1, N1, N41) poate fi pusa oricand in legatura cu
o functie f,(H, Q, n, N), deci functia caracteristica pentru parametrii energetici
va fi in acelasi timp si functie caracteristicd pentru geometria generatorului
hidraulic. O asemenea functie este utila in proiectare deoarece permite, chiar
de la inceputul calculului, alegerea celor mai potrivite geometrii pentru
organele de lucru ale generatorului.

Pe plan mondial, cele mai utilizate functii caracteristice sunt turatia
caracteristica no si turatia specifica ns.

Turatia caracteristica se defineste ca fiind turatia unei masini asemenea,
functionand la sarcina H si debitul Q egale cu unitatea:

D Q n Q 1/ ) -3
n, =n,, Q“:n\/ﬁ NI /WanAHA (1.54)

Turatia specificd se defineste ca fiind turatia unei masini asemenea,

functionand la sarcina H si puterea utila N egale cu unitatea:
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D / N n /N Y5
ns=n11 Nﬂ:nﬁ m:ﬁ ﬁanAHA (155)

Unitatile de masura, pentru marimile care intrd in componenta functiilor

caracteristice ng si ns, sunt:
H[m]; Q[m%s]; n[rot/min]; N [CP]

Pentru pompe care vehiculeaza apa:

n, =nN"*H7% = nH%\/p%C;H - \/1320.40%/4% -3.65-n, (1.56)

Deoarece Q4+, ny4 Si Ny1 sunt marimi cu dimensiuni atat ng cat si ng vor fi
criterii de similitudine cu dimensiuni. Pot fi stabilite Tnsa si forme
adimensionale pentru functiile caracteristice:

%
)%an[LJ = —n% (1.57)
g

\/ng Dz\/gw 0ad —

=G, (6,) ~n 2 o)

sad — “ny \/g_H (gH)%

Avand in vedere ca turatia nu este o marime a sistemului international

(1.58)

de unitati, se preconizeaza introducerea vitezelor unghiulare in locul turatiei,
ca de exemplu viteza unghiulara caracteristica adimensionala:

%
o = o0—2L_ (1.59)

(gH)"

Conform standardului SR 7215:1996, in tara noastra se generalizeaza
utilizarea numarului_caracteristic k drept criteriu adimensional de similitudine,

relatia de calcul a acestuia fiind:

%
k=27n—-_ _2mn

(gt~ 2o (1.60)

Marimile utilizate in expresia numarului caracteristic sunt exprimate in Sl
iar turatia n [1/sec].
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Pentru convertirea turatiei caracteristice in numar caracteristic putem
scrie:

%
:2_3750_3,71 ~ k=D (1.61)
g’ H”* 30 53

Functiile caracteristice no, ns si k sunt folosite, de regula, pentru
clasificarea generatoarelor hidraulice si pneumatice.

1.8.3. Aplicatii ale legilor similitudinii. Legi de proportionalitate

Pentru determinarea legilor de proportionalitate se considera doua
masini hidraulice, una originala si una model, pentru care se stabilesc relatiile
de similitudine ale vitezelor, debitelor, sarcinilor si puterilor utile.

Similitudinea vitezelor reiese din conditia de similitudine cinematica:

A N (1.62)

Similitudinea debitelor se stabileste considerand debitul dat de legea de
continuitate:

Q=7,Sc, (1.63)

Aplicand aceasta relatie pentru original si model, in ipoteza ca
randamentele volumice ale originalului 7, si modelului 7, sunt egale, se va
obtine:

Q Sc n

2 90 g2 s
QM SMCITJM nM nM

(1.64)

Pentru similitudinea sarcinilor se utilizeaza expresia sarcinii in cazul

intrarii cu unghiul o, =90, situatia cea mai des intalnita in practica:
1
H=n,0, Euzczu (1.65)

in conditile considerarii randamentelor hidraulice egale 7, =7,, si a

egalitatii factorilor de deviatie ¢, = ¢,,,, din relatia (1.65) se obtine:
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2
H _ UGy _,n N [_j (1.66)
HM u2MC2uM nM nM
Pentru similitudinea puterilor se tine seama de expresiile puterii utile
pentru original si model, relatia fiind de forma:

IEpASial
n

(1.67)

In ipoteza randamentelor generale egale pentru original si model 7 = N
si a tranzitarii aceluiagi fluid prin ambele magini y =y,,, din relatia (1.67) se

obtine:

2 3

N __QH 350 5 (iJ = 15 (iJ (1.68)

NM C)MHM nM nM nM
Relatiile de asemanare pot fi utilizate, pe de o parte, pentru recalcularea
caracteristicilor de functionare a masinilor hidraulice plecand de la
caracteristica cunoscuta a unei masini asemenea si, pe de alta parte, pentru

recalcularea caracteristicilor aceleiagi magini la alte turatii.
a. In cazul in care se compara in exploatare doud pompe de acelasi tip, dar
de dimensiuni diferite, rotindu-se cu aceeasi turatie, atunci raportul n/ny

este unitar (n/n,, =1) iar relatiile (1.62), (1.64), (1.66), (1.68) devin:

3 2 5
Y D gz( D, J . L( D, J . L( D, j (1.69)
UZM D2M QM D2M HM D2M NM D2M
b. Daca se compara doua regimuri de functionare ale aceleiagi pompe, la

turatiile n si ny, atunci raportul D,/D,y, este unitar (A =1) iar relatiile (1.62),
(1.64), (1.66), (1.68) devin:

U _n. Q_PT H_n. ﬁ_(if (1.70)
UZM nM , QM nM ’ HM nM , NM nM
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CAPITOLUL Il

TURBOGENERATOARE HIDRAULICE (TURBOPOMPE)

2.1. Generalitati

Denumirea de turbopompe se refera la faptul ca acestea imprima
lichidului, prin intermediul rotorului, o migcare de rotatie ce conduce la
cresterea energiei cinetice a lichidului. In continuare, aceasta energie cinetica
se transforma in energie de presiune la nivelul statorului care, in functie de
tipul turbopompei, este constituit din aparat director, camera spirala si/sau
difuzor.

In categoria turbopompelor intrd pompele centrifuge, la care miscarea
fluidului in rotor este preponderent radiala si pompele axiale, la care miscarea
apei in rotor este axiald. Intre aceste doud tipuri se situeazd pompele
diagonale la care migcarea fluidului se realizeaza dupa o directie radial-axiala.

in figura 2.1 este reprezentata schematic variatia parametrilor de lucru ai
unei turbopompe. S-au notat cu v — viteza; p — presiunea; Hr — naltimea
teoretica de pompare gi H — inaltimea de pompare efectiva.

Din reprezentare se observa ca saltul de energie hidraulica are loc
numai in rotor unde creste atat energia cinetica cat si energia de presiune. In
stator are loc doar transformarea unei parti din energia cinetica in energie de
presiune, iar inaltimea teoretica de pompare Hy raméane constanta ca valoare
totala.
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inél’gimea de pompare efectiva H este mai mica decat cea teoretica Hr
din cauza pierderilor hidraulice h, care apar la circulatia lichidului prin canalele
interpaletare ale rotorului si prin dispozitivele statorice.

v A — _
p — ~ — -—
Hr _ -
H .~ ~
LTI
Y
A
Pierderi Hr
H
Yy
Rotor B Stator
Figura 2.1

2.2. Clasificarea turbopompelor

Domeniile de utilizare ale acestor masini fiind foarte variate, clasificarea

lor se face dupa diferite criterii:
A. Dupa directia de deplasare a curentului de fluid in rotor avem:

Pompe radiale la care deplasarea lichidului prin rotor se face dupa o
directie radiala, normala la axa masinii.

Pompe diagonale la care deplasarea lichidului prin rotor se face dupa o
directie diagonala, inclinata fatd de axa masinii.

Pompe axiale la care deplasarea lichidului prin rotor se face dupa o
directie axiala, paralela cu axa masginii.

Pompele radiale si cele diagonale fac parte din categoria masinilor
hidrodinamice centrifugale, in timp ce pompele axiale fac parte din categoria
masinilor hidrodinamice turbionare elicoidale.
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Dupé numarul de rotoare avem:

Pompe monoetajate cu un singur rotor. Ele pot realiza inaltimi de
pompare mici (H < 20 m) sau medii (20 < H <60 m).

Pompe multietajate cu mai multe rotoare inseriate (uneori si in paralel).
Sunt folosite pentru obtinerea unor inaltimi de pompare ridicate (H > 60
m).

. Din punct de vedere al aspiratiei avem:

Pompe cu rotoare cu aspiratie simpla (sau cu simplu flux) la care
intrarea lichidului in rotor se face axial, intr-un singur sens.

Pompe cu rotoare cu aspiratie dubla (sau cu dublu flux) la care intrarea
lichidului Tn rotor se face axial, dar in sensuri contrare, pe ambele fete

ale rotorului. Rotoarele cu dublu flux pot fi cuplate in paralel sau pot fi
utilizate la pompele multietajate.

. Din punct de vedere constructiv avem:

Pompe cu rotor inchis avand paletele rotorice inchise intre doua discuri
de rezistenta.

Pompe cu rotor semiinchis avand paletele rotorice incastrate pe discul

posterior (discul anterior lipseste).
Pompe cu rotor deschis avand paletele rotorice libere, incastrate

numai in butucul rotorului. Toate pompele axiale sunt pompe cu rotor
de tip deschis.

Dupa tipul statorului avem:

Pompe cu_ stator tip camera spirala (la turbopompele centrifuge

monoetajate si la pompele diagonale cu iesire radiala).

Pompe cu aparat director paletat (la pompele axiale, la pompele
diagonale cu iesire axiala si la iesirea din rotoarele pompelor
multietajate).

Dupé orientarea paletei in raport cu sensul de rotatie avem:

Pompe cu rotoare cu palete inclinate Tnapoi

Pompe cu rotoare cu palete inclinate inainte

Pompe cu rotoare cu palete cu iesire radiala

. Dupa pozitia axei avem:

Pompe cu ax orizontal
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» Pompe cu ax vertical
= Pompe cu ax inclinat
H. Dupa felul fluidului vehiculat avem:
= Pompe pentru apa (calda sau rece).
» Pompe pentru lichide abrazive (ape reziduale, ape contaminate cu

particule solide).

= Pompe pentru lichide agresive (acizi si baze).

= Pompe pentru lichide vascoase (ulei, produse petroliere) si foarte
vascoase (namol, metale lichide, diferite paste, suspensii)

Din punct de vedere constructiv, toate turbopompele sunt compuse
dintr-un element rotoric si un ansamblu statoric cu aceleasi functiuni
energetice, dar fiecare categorie dispune de o organizare constructiva diferita.

2.3. Transformari energetice in sistemele de pompare
2.3.1. Parametrii principali

Se considera ansamblul compus din trei elemente: un motor, un
generator hidraulic si o retea hidraulica (figura 2.2).

o 17 @

r

\4

Motor de . Generator Retea [~~~ >
""" *| antrenare Mo | hidraulic | a hidraulicd |« ____
pQH
Figura 2.2

Sistemul considerat este deschis si neizolat: primeste energie din
exterior pentru alimentarea motorului, reteaua hidraulica realizeaza schimb de
substanta cu exteriorul gi elementele componente cedeaza caldura mediului
ambiant direct sau prin intermediul unor circuite de racire. Intern, bilantul
energetic este urmatorul:

(1) — Motorul de antrenare comunica energie generatorului hidraulic (Energie
absorbita — E,ps);
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(2) — Prin cele doua conexiuni dintre generator si retea (racorduri de aspiratie
si de refulare) circula un fluid caruia generatorul ii transfera energie
(Energie utila — E,).

Considerand o functionare a sistemului in regim stationar si raportand
energiile la timp, obtinem parametrii principali care caracterizeaza
transformarile energetice in sistemele de pompare:

1. Naps — puterea absorbité de generator de la motorul de actionare.

Daca ambele masini sunt rotative si transmiterea miscarii se face prin
intermediul unui cuplaj mecanic, conexiunea poate fi caracterizata prin
cuplul de antrenare sau momentul motor (M) si viteza unghiulara de rotatie
(w) cele trei marimi fiind legate prin relatia:

N, =Mao (2.1)

2. N, — puterea utila (netd) preluata de fluid intre racordurile de aspiratie (a)

si de refulare (r), la trecerea prin generator:
N,=N,.-N, (2.2)

3. N, — putere pierduta (disipatd), cedatd mediului ambiant ca urmare a
proceselor ireversibile din generatorul hidraulic.

4. Q. Q,— debitele volumice in cele doua racorduri.

5. H,, H, — energiile specifice ale fluidului in cele doua racorduri, in baza
carora se poate defini marimea:

2 2
H=H,—Haz(z,—za)+(&—&J+(v—'—v—aj (2.3)
e 7.) \29 29
marime numita si inéltime de pompare.
2 2
In aceeasi ordine de idei, termenul [;—'—Z—GJ se numeste inéaltime
g <9

PP

dinamica de pompare, iar termenul (z,—za)+(
Vi 7a

J se numeste

inaltime statica de pompare.
6. pa, pr — masele specifice i ya, y — greutétile specifice ale fluidului in cele
doua racorduri.
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In aceste conditii, legea conservarii masei (legea continuitatii) duce la

relatia conservarii debitului masic in racorduri:
Qu=r.Q,=pQ (2.4)
Cum masa specifica a lichidelor variaza foarte putin cu presiunea, pana
la presiuni nu prea mari lichidul poate fi considerat incompresibil
(p. = p, = p=ct). Astfel, relatiile (2.3) si (2.4) devin:

szr_za+p,—pa+V,2—V§ (2.5)
Y 29
Si:
Q,=Q =Q=ct (2.6)
In cazul in care pompa are mai multe racorduri se considera suma
debitelor.
Pe de alta parte, legea conservarii energiei conduce la stabilirea relatiei:
N, =N =N, (2.7)

Avem astfel stabilite principalele elemente pentru abordarea analizei de
bilant energetic din interiorul unui generator hidraulic.

2.3.2. Disipatii, randamente, bilant energetic

Definim, ca masura a eficientei transformarii energetice din generator,
randamentul generatorului hidraulic:

n=—t =1 P (2.8)

Puterea disipata N, apare ca o consecintd a vascozitatii fluidului, a
frecarii in lagare si cutii de etansare, precum si a altor procese ireversibile din
generatoarele hidraulice si se regaseste sub forma de caldura cedata mediului
ambiant.

in functie de natura sa, puterea pierduta se poate detalia astfel:

— N,m — pierderi mecanice (in lagare, in cuplaje, in cutii de etansare, datorita
frecarii suprafetelor solide aflate in misgcare relativa etc.);
N,, — pierderi volumice datorate recircularii, prin etansarile mobile, a unei
parti din debitul de fluid antrenat de pompa;
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— Np, — pierderi hidraulice reprezentand disipatiile din circuitul hidraulic
principal al generatorului cauzate de véascozitatea fluidului, de
frecarile care apar intre straturile de fluid si intre fluid si peretii solizi,
de variatiile de directie si de sectiune etc.

Urmarind schemele din figura 2.3 se poate analiza bilantul energetic al
unui generator.

N, abs

Pierderi
' P" combinate

I
3
j

7QiH;

bzl

S
z =
I
N
P4
3 z
s

yQH; Pierderi
interioare
TIh
»QH J
Figura 2.3
Notatiile din figura 2.3 au urmatoarea semnificatie:
— 1Jm — randament mecanic: n, = I\IIV (2.9)
abs
. " H Q
— 1, — randament volumic: 7, _NT_ 7QH, —8:1——" (2.10)

N' yQH, B Q Q
h
— 17 — randament hidraulic: 7, = N“, _7OH :i=1——p (2.11)
N' yQH, H, H,
— @ — debit teoretic (cazul limita pentru etansari perfecte) este debitul circulat
de organele de lucru ale pompei;
Q=Q+Q, (2.12)
unde: - Q este debitul refulat de pompa,
- Q, este debitul pierdut (recirculat prin etansari).
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— H; — ndltimea (sarcina) teoretica de pompare este sarcina brutd comunicata
fluidului;
H,=H+h, (2.13)

unde: - H este sarcina reala comunicata fluidului de lucru,
- h, reprezinta pierderile de sarcina.

Astfel, randamentul global al generatorului poate fi scris sub forma:

NLI
n=n = Tl (2.14)

abs

2.4. Teoria turbopompelor
2.4.1. Ecuatia fundamentala Euler pentru pompe centrifuge

Aceasta ecuatie se aplicd la studiul miscarii fluidului prin rotorul
turbopompelor centrifuge si axiale, care constituie generatoarele hidraulice
rotodinamice.

Principalul organ de lucru, in cazul generatoarelor rotodinamice, il
reprezintd rotorul care, folosind lucrul mecanic primit de la arborele
electromotorului de actionare, transmite curentului de fluid o anumita cantitate
de energie hidraulica. Rotorul pompelor este un dispozitiv centrifug prevazut
cu un cap cu palete formand canale interpaletare caracterizate prin doua
elemente geometrice: curbura in spatiu $i schimbarea sectiunii de trecere care
asigura transformarea energiei de tip hidraulic. Daca distanta dintre doua
palete succesive ar fi infinit de mica, pentru un observator ce s-ar misca
impreuna cu rotorul, toate particulele ar avea traiectorii ce ar coincide cu
forma paletei. La rotoarele reale insa, paletele fiind dispuse distantat,
particulele care parcurg zona mediana a canalului interpaletar, pot avea
traiectorii ce difera de forma paletei. De aceea, pentru determinarea ecuatiei
fundamentale Euler, se considera urmatoarele ipoteze simplificatoare:

- se considera rotorul ca avand un numar infinit de palete de grosime infinit
mica;

- se neglijeaza pierderile hidraulice la miscarea fluidului n interiorul
rotorului.
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Tnél’gimea de pompare obtinutd cu aceste ipoteze va fi diferita de cea
reala si se numeste inaltime de pompare teoretica pentru numar infinit de
palete H..

Consideram reperul fix triortogonal Oxyz si un canal interpaletar ce se
rotegte cu viteza unghiulara constantd o =ct. in jurul axei Ox (figura 2.4). O
particula de fluid situata in punctul 1, rotindu-se pe cercul de raza ry, are viteza

tangentiala u, =wxr, , (u,=w-r,). In acelasi timp, particula se deplaseaza cu
viteza w, din punctul 1, dupa axa canalului interpaletar, tangent la aceasta,
pana in punctul 2 de pe cercul de raza r, unde ajunge cu viteza relativa w, si

viteza tangentiald u, =wxr, , (U, =w-r,).

v

Figura 2.4

Un observator din afara canalului (plasat in O de exemplu) sesizeaza
rotatia simultan cu deplasarea in canalul interpaletar deci percepe traiectoria

absolutd a particulei ca fiind infasuratoarea vitezelor absolute c=u+w ale
particulei (figura 2.5 a si b). In fiecare punct al canalului se pot construi

triunghiuri ale vitezelor formate din viteza tangentiala u, viteza relativd w si

viteza absoluta c . in figura 2.5 c este reprezentat un astfel de triunghi pentru
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intrarea in rotor iar in figura 2.5 d pentru iesirea din rotor. Celelalte elemente
ale triunghiurilor de viteze sunt:

unghiul vitezei absolute sau unghiul functional «

unghiul vitezei relative sau unghiul constructiv g

componenta radiala sau meridionala a vitezei absolute c,,

componenta tangentiala a vitezei absolute c,

-3
“* Traiectorie
relativa

Traiectorie
absoluta

Figura 2.5

Pentru calculul lui H;, se pot aplica doua metode:
a. Teoremele impulsului $i a momentului cinetic;
b. Teoremele lui Bernoulli pentru miscarea relativa si absoluta a fluidului prin
rotor.

a. Se aplica teorema impulsului masei de fluid aflatd in canalul
interpaletar, delimitat de suprafata de control ABCD, ce corespunde
suprafetelor de intrare gi iegire din rotor (corespunzatoare cilindrilor de raza ry
si ), paletele AB si CD si celor doua inele, anterior si posterior, ale rotorului
(figurile 2.4 si 2.5 b):

pQ1(?2—a)=F2+E+§+ﬁ (2.15)
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Pentru cele z canale interpaletare, teorema impulsului va fi:

sz1(g—cT):zl?2+zl?1+z§+z§ (2.16)

iar momentele cinetice ale fortelor, in raport cu axul O al rotorului, vor fi:

ZpQ1(c—zxg—axﬁ):zl?2x6+zl?1xﬁ+z§xa+z§xa (2.17)

in care:

Dar:

I?1, E sunt fortele de presiune pe suprafetele de intrare si iesire din
suprafata de control (respectiv intrare gi iesire din rotor);

G este greutatea fluidului cuprins in suprafata de control (respectiv intr-un
canal interpaletar);

R este forta de reactiune a peretilor canalului interpaletar asupra
curentului;
a, r, sunt razele vectoare ale greutatii si fortei de reactiune, pentru un
canal interpaletar;
Q, este debitul tranzitat printr-un canal interpaletar;
Q = zQ, este debitul rotorului.

- Zﬁxg:M

., este momentul cu care rotorul actioneaza asupra

curentului;

- momentele fortelor de presiune F, F, sunt nule deoarece
rezultantele fortelor de presiune, pentru sectiunile de intrare si iegire
din fiecare canal interpaletar, trec prin axul O de rotatie;

- datoritd simetriei rotorului, momentul greutatii G este nul pentru
ansamblul rotoric.

In aceste conditii, relatia (2.17) capé&ta forma:

si cum:

M, =zRxr, = pQ(c, x7, ¢, xT,) (2.18)

C, X1, =Gyl sin(a, +90°) = ¢,r, Cos a, 219)

¢, x 1, =csin(a, +90°) = ¢, cos g,
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rezulta:
M,, = pQ(r,c, cosa, —r,c,cosa,) (2.20)

Puterea transmisa fluidului de catre rotor va fi, pe de o parte, N, =M,

i, pe de alta parte, N, = pgH, Q deci putem scrie:
PQgH,, = pPQu(r,c, cosa, —r,c,cosa,) (2.21)

Se obtine astfel ecuatia lui Euler pentru generatoare hidrodinamice,
forma in unghiuri:

H,, =—(u,c, cosa, —u,c,cos a,) (2.22)

too
relatie ce poate fi scrisa si sub forma:

1
H, = E(UZCZU -uc,) (2.23)

Pentru calculul lui H:, cu ajutorul teoremelor lui Bernoulli pentru
miscarea absoluta si relativa a fluidului prin rotor se scrie:
— teorema lui Bernoulli pentru miscarea absoluta a fluidului intre intrare si
iesire:

z, +li-+-—-_z2+lﬁ-+-—u-Hm (2.24)
P9 29 P9 29
— teorema lui Bernoulli pentru miscarea relativa a fluidului intre intrare si
iesire:

2 2 2 2
wi —u w; —u
z1+—p1 L =zz+—'o2 +—22

(2.25)
yele] 29 yele] 29

Combinand relatiile (2.24) si (2.25) se obtine ecuatia lui Euler pentru

generatoare hidrodinamice, forma in viteze:
2 2 2 2 2 2
C,—C; Uy, —U W;—-W
_22 1472 1y 2

29 29 29

H

(2.26)

too
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Relatiile (2.23) si (2.26) sunt echivalente daca tinem cont ca:

w? =¢? +u? -2u,c, cosa, 027
2 2 2 ( ) )
W, =C, + U, —2U,C, COS a,

2.4.2. Ecuatia fundamentala Euler pentru pompe axiale

Expresia ecuatiei Euler specificd generatoarelor hidraulice axiale se
obtine plecand de la particularitatile constructive ale acestor turbomasini.
Considerand o sectiune cilindrica oarecare, la raza r, prin rotorul unei pompe
axiale si desfasurand-o pe un plan tangent, rezulta o retea de z profile
corespunzatoare paletelor rotorului, numita retea plana liniara de profile (figura
2.6) avand o migcare de translatie cu viteza u=w-r .

» w

Figura 2.6

Miscarea fluidului in zona rotorului pompelor axiale are un caracter
foarte complex, ecuatiile de migcare fiind practic imposibil de determinat fara o
serie de ipoteze simplificatoare cum ar fi:

e ¢, =0 - viteza In lungul razei este nula, fluidul deplasandu-se numai in

directie axiala cu viteza ¢, = 0 (acceleratiile centrifuge nu produc energie

de pompare ca in cazul pompelor centrifuge);
e ¢, =c,=ct -viteza meridiana este constanta pe tot spatiul dintre butucul

pompei si carcasa acesteia;
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e h =0 - pierderile de sarcind sunt nule la deplasarea fluidului prin zona

rotorica, deci suprafetele de curgere ale fluidului vor fi materializate de
niste cilindri coaxiali desi, In realitate, vascozitatea fluidului influenteaza
curgerea, iar in spatiul dintre paletele rotorului apare o miscare turbionara
ce face ca sarcina teoretica sa fie mai mica decéat cea a rotorului ideal;

. %zw—oc - din punct de vedere al efectului, se poate considera ca

profilele sunt situate intr-un curent de fluid avand viteza medie w, care
reprezinta o viteza de calcul al unui curent uniform si se determina ca
medie aritmetica a vectorilor w, si w, . Directia acestei viteze este data de
unghiul pe care il face cu viteza tangentiala u.

Tinadnd cont ca&, in cazul pompelor axiale, fluidul intra si paraseste rotorul

la aceeasi raza , vitezele tangentiale la intrare si iesire vor fi egale si deci
expresia ecuatiei Euler, forma in viteze, va fi:

2 2 2 2
H 202_01 +W1 —Ws

too zg zg

(2.28)

Din triunghiurile de viteze corespunzatoare intrarii si iesirii din pompa
axiala (figura 2.6) rezulta:

2 2 2 2 2 2 2 .2
Co =G _ GG —Cy—C _ G — G :AC21u(C2u+C‘Iu)

a u a u u (2.29)
29 29 29 29
W12 —W§ _ (W‘lu _qu)'(Ww + qu) _ AWy, '(Ww + qu) _ ACyy, '(Ww + qu) (2.30)
29 2g 2g 2g '
. AC Ac u
Deci: H =—2u =W oy="\A 2.31
ecl == "2g |:(C2u Wy, ) + (C1u Wy, )] 29 u g Cory ( )

Considerand si circulatile I'y si I'; la intrarea si iegirea din rotorul
pompei:

I, =2zrc,, siT,=2xr,c,, (2.32)
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si circulatia I', Tn jurul fiecareia din cele z palete ale rotorului:

2 =T,-T, (2.33)
se obtine: H, =Yl @ ¢ (2.34)
g 2zr 27zg °*

expresie care reprezintd ecuatia Euler pentru generatoare hidrodinamice
axiale.

2.4.3. Interpretarea ecuatiei fundamentale Euler

In legatura cu ecuatia lui Euler se pot face o serie de observatii privind

geometria si functionarea rotorului ideal:

a. Sarcina teoretica H:., reprezinta, pentru un generator hidrodinamic

turbionar, un caz ideal. Ea corespunde unei deplasari a fluidului in rotor
fara frecare gi fara vartejuri, viteza relativa w fiind uniform distribuita pe
intreaga sectiune a canalelor si avand aceeasi valoare pentru toate
particulele ce se gasesc la aceeasi raza r.

Din structura ecuatiei Euler, forma in viteze, se observa ca marimea
sarcinii H;, nu depinde de natura fluidului ci numai de vitezele din zonele
de intrare gi iesire din rotor. Aceasta ecuatie este valabila atat pentru
generatoare hidrodinamice care vehiculeaza lichide (turbopompe) céat si
pentru cele care vehiculeaza gaze (ventilatoare, suflante, compresoare).
Unghiurile p; si f determina sensul si directia vitezelor relative w, fiind
determinate de geometria rotorului. Ele sunt independente de conditiile de
lucru si se numesc unghiuri constructive ale rotorului. Unghiurile o4 si o, se
numesc unghiuri functionale si depind de marimea vitezei tangentiale u,
precum si de cantitatea de fluid care circula prin rotor (debitul volumetric
Q). Debitul de fluid ce trece prin rotor, corespunzator sarcinii H;., poate fi
calculat cu ajutorul componentelor meridionale, ¢, ale vitezelor absolute.
Din ecuatia de continuitate, la intrarea in paletajul rotoric (punctul 1), putem
scrie relatia:

Q,, =c,, 7Db, (2.35)
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iar la iesire (in punctul 2):
Q,, =c¢,,7D,b, (2.36)

Deci componentele meridionale ale vitezei absolute c, permit calculul
debitului, aga cum componentele tangentiale ¢, servesc pentru calculul
sarcinii
Din relatiile (2.35) si (2.36) se pot obtine latimile b, si b, ale paletelor
rotorice la intrarea si respectiv iesirea din rotor:

Q Q,

b1:¢ si b, =

(2.37)
zD.c,,, zD,c,,,

Vitezele tangentiale uq si u; la intrarea si respectiv iesirea din rotor, sunt
date de relatiile:

oD, 7D

oD, 7D,n
2 60

u, = ar,
2 60

si u, =,

(2.38)

R : P o . Co zn
in care turatia n este exprimata in [rot/min] iar viteza unghiulara wzﬁ

este exprimata Tn [rad/sec].

Ecuatiile lui Euler pentru turbopompe arata ca valoarea maxima a lui H;.
se obtine Tn cazul intrarii normale (cu soc minim la intrarea in rotor) cand
unghiul ¢4, corespunzator triunghiului de viteze de la intrare, este drept

(e =907).

Analizdnd forma in unghiuri a ecuatiei Euler se constata ca sarcina
teoretica ideala H;., va fi cu atat mai mare cu cét termenul u,c,cose, va fi
mai mic. Valoarea maximéa va corespunde unui unghi , =90° (cosea, =0),
adica unei viteze absolute la intrare ¢4, perpendiculara pe viteza tangentiala
ui. Cum, inainte de a intra in rotor, viteza fluidului are directie radiala,
rezultd ca un unghi «,=90" este favorabil nu numai obtinerii sarcinii
maxime Hi., max, Ci Si din punct de vedere dinamic, elimindnd socul le

intrarea in rotor care ar aparea la o modificare a directiei viteze absolute la
intrare ¢, fata de directia radiala.
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Sarcina teoretica infinita maxima va avea deci expresia:

too,

1 1
= EUZCZ cosa, = Euzczu (2.39)

max

In cazul iegirii ins&, se observa ca socul este inevitabil. Un unghi «a, =90°
ar insemna cosa, =0 si deci H,, =0. Drept urmare, la toate rotoarele

apare o deviere a curentului de fluid care atrage dupa sine o pierdere de
energie.

Din teorema sinusurilor aplicata triunghiului de viteze de la iesire, rezulta
relatia:

C, _ W, _ u, U,

= = = 2.40
sing, sina, sin(z-p4,-a,) sin(p,+a,) (2.40)
sau: c, =u2_sm—'32 (2.41)
sin(a, + 4,)
care, Tnlocuita in relatia (2.39), conduce la expresia:
; 2
H,, =tuz S80S, U 242)
g “sin(a,+f,) g
unde ¢, este coeficientul de rasucire al vitezei absolute la iegire:
0, - C?Saz sing, _ tan g, (2.43)
sin(a, +3,) tana, +tang,
Egaland relatiile (2.39) si (2.42) se obtine:
2
) — u202u — ¢2U2 (244)

e g g

de unde rezultd expresia coeficientului de rasucire al vitezei absolute la
iegire @y:

C
0, =2 (2.45)
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Se observa ca acest coeficient depinde de marimea unghiurilor o, si £
avand valori cuprinse n intervalul ¢, = (0...2) astfel:

= Pentru pompe: ¢ =(0,60...0,75)

= Pentru ventilatoare: =1

* Pentru suflante si compresoare: ¢, = (0...2)

2.5. Influenta unghiurilor constructive de iesire (B.) asupra sarcinii

Considerand triunghiurile de viteza la intrare (indici 1) si la iesire (indici
2) din rotorul masginii hidraulice (figura 2.5) si conditia de soc minim la intrare
(0{1 = 90“) rezulta ca unghiul constructiv g trebuie sa corespunda relatiei:

tang, =t (2.46)
u

;
Pentru unghiul de iegire al palei exista trei posibilitati (figura 2.7):

a. p,<90" - palete inclinate inapoi, in raport cu sensul de rotatie;

b. B,=90" - palete cu iesire radiala;

c. f,>90" - palete inclinate Tnainte, in raport cu sensul de rotatie.

Figura 2.7

Comparand trei rotoare avand unghiurile constructive g, diferite dar
functionand cu acelasi debit si cu aceleasi viteze tangentiale u4, u, se constata
urmatoarele:
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Se stie ca pentru toate cele trei rotoare, inaltimea de pompare teoretica
ideala este:

. = UG COSa, _ UGy,
L= =

= kc,, (2.47)
’ g g

u - . :
unde k =2 este o marime constanta pentru cele trei rotoare.
g

Din triunghiurile de viteze de la iegire rezulta:

Cp, = Uy —W,, =U, —W, COS f3, (2.48)
fnsa: Wom _tan g, = Som (2.49)
2u 2u
deci: C,y = U, — —2m (2.50)
! tan 3,
sau: H. —k|u, ——Cem (2.51)
' e > tanp, '

relatie care exprima sarcina teoretica idealda in conditiile intrarii in rotor fara

soc a, =90°".

Aceasta relatie ar trebui sa conduca la concluzia ca unghiurile £, mari
sunt cele mai avantajoase.

In realitate, vitezele ¢, mari la iesire, nu sunt favorabile decat pané la o
anumita limita legata de doua aspecte:

« unul dintre ele este ca la viteze absolute de iesire ridicate, statorul - care
urmeaza sa prelucreze aceste viteze transformandu-le in presiuni - va fi
voluminos, lung, iar migcarea fluidului in aceste conditii este insotita de
pierderi ridicate prin frecare hidraulica, fapt care atrage dupa sine o
diminuare a randamentului hidraulic al agregatului. Practic valoarea optima
a unghiului £ se obtine dintr-un calcul economic de cregtere a sarcinii cu
unghiul de iesire si de scadere a randamentului cu acelasi unghi. De
regula, turbopompele se construiesc cu unghiuri g, <90°.
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. al doilea aspect rezultd din analiza repartitiei formelor de energie statica si
dinamica in cadrul sarcinii hidrodinamice a turbopompei:

H, =H, +H, (2.52)

unde Hy ., este sarcina dinamica:

2 2
H, =% "% (2.53)
o 2g
iar Hs,, este sarcina statica sau de presiune:
2 2 2 2
H =% "% W =W (2.54)
© 2 29
sau, pentru cazul o, =90° si ¢,,, =¢,, , avem:
H =S g S (2u, - c,,) (2.55)
d, 29 s, 29 2 2u

Definind gradul de reactie al unei masini hidrodinamice ca fiind raportul
dintre sarcina statica si cea teoretica:

E (2.56)

se obtine pentru gradul de reactie, in cazul intrarii fara soc «, =90°, expresia:

—=L 2.57
o (2.57)

P, =1-

Se disting trei situatii:
« pentru a,=90" rezultd c,, =0 si B,=p,,,. In aceste conditi p, =1,
H, =0, H, =0 si H; =0 adica masina nu debiteaza energie hidraulica
sub nici o forma. Pentru g, < f,;, rezulta c,, <0 deci H; <0 iar pompa

se transforma din generator hidraulic in consumator de energie hidraulica
(motor hidraulic).
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« pentru B,=90" rezultd c,, =u, Si p, =%, adica: H =%HTW =H, deci

sarcina teoretica a pompei este reala si se imparte in doua parti egale sub
forma statica si dinamic&. In acest caz, rotorul livreaza aparatului director
jumatate din energia totala sub forma de energie de presiune. Pentru

B, >90°, sarcina statica H, se micgoreaza.
« exista un unghi maxim g, =p4,.. la care H, =0 adica la care rotorul

introduce in fluid intreaga sarcina teoretica sub forma de sarcina dinamica

2u?
— _ 2
=H, ==%
g
de reactie devine negativ p, <0 deoarece c,, >2u, adica presiunea

H (p, =0). Peste aceasta valoare a unghiului A, gradul

d,, max

statica la iesire ar fi mai mica decét cea de la intrare; cum aceasta situatie

contravine legilor de curgere a fluidelor, rezulta ca pentru £ maxm Coloana

de fluid care circula prin masina se intrerupe, deci masina dezamorseaza.
In practica se recomanda urmatoarele valori ale unghiurilor constructive:

& pentru pompe: S, =14 +50° (valoare optima g, =30°)
& pentru compresoare: f, =35+60°
< pentru ventilatoare: S, <90°

2.6. Comportarea pompelor centrifuge la modificarea debitului si
influenta asupra parametrilor de functionare
Sarcina teoretica a masinii hidraulice radiale variaza si cu modificarea

debitului. Astfel, in aceleasi conditii de soc minim la intrare (a1 = 90°), sarcina
va fi:

H; = 1Uzczu = luz (uz — Cypy COL ,32) (2.58)
g )

0

: Q .
si cum c,, = ——— rezulta:
7zD,b,
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1 Q;
H. =—| u?-u,cot E 2.59
T g[ ; — U, cot ﬁDzbJ ( )

sau, notadndu-se termenii ce raman constanti la variatia debitului cu:

u, S (2.60)

unde D, este diametrul de iegire din rotor, iar b, este latimea paletei la iegirea
din rotor, rezulta expresia:

H, =a-bQ, (2.61)

Asadar, la turatie constanta, sarcina produsa de masina radiala depinde
liniar de variatia debitului (figura 2.8).

. [}

B, >90°

B, =90°

—= B, <90°

Figura 2.8

Influenta unghiului constructiv £, este urmatoarea:
+ pentru B, <90° rezulta bQ; >0 deci sporirea debitului duce la diminuarea

sarcinii teoretice a masinii,

+ pentru B, =90" rezultd bQ, =0 deci H, =ct. adica sarcina teoretica a

masinii este independenta de variatia debitului,
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+ pentru B,>90" rezulta bQ, <0 deci sporirea debitului conduce la

cresterea sarcinii produsa de masina.
Influenta unghiului constructiv 3, asupra variatiei sarcinii se face simtita
si asupra variatiei puterii unei masini hidraulice radiale actionata la turatie
constanta. Analitic, se stie ca puterea are expresia: N, =yQ; H; sau,

utilizdnd si expresia ce exprima variatia sarcinii cu debitul, rezulta:

N, =7aQ, -ybQ? =AQ, -BQ2 (2.62)

asadar o lege de variatie patratica functie de debit.

NTxﬂ
B, > 90° P, 90
90°
N, =AQ. |- AL . B, <
’ ’ E Q.

_ zD,b,u, B

- 2cotp,

B ZQTx R
Figura 2.9

Si aici apar trei cazuri posibile (figura 2.9):
« daca g,>90" atunci B<0 si puterea va cregte in mod continuu fiind de

forma:

N, =AQ, +|B|Q} (2.63)



58 + Bogdan Ciobanu e

+ daca p,=90" atunci B=0 si puterea variaza liniar cu debitul: N, =AQ,
o daca g, <90 atunci B>0 si puterea va avea un maxim corespunzator

debitului: Q, :zDz_‘Zz;’z
N cot 5,

2.7. Pierderi hidraulice la pompele centrifuge. Caracteristica de
sarcina reala

Pentru o exploatare rationala a unei pompe centrifuge, este necesar sa
se cunoasca legatura functionala dintre parametrii principali de functionare,
mai ales daca se ia in consideratie si faptul ca, de multe ori, pompele trebuie
sa functioneze la parametrii diferiti de cei de proiectare.

in acest sens s-au stabilit relatii functionale intre doi sau mai multi
parametri functionali. Sunt cunoscute in practica relatii de tipul:

H=f(Qn); N=1£H(Qn);, n="£fQn) (2.64)
Aceste relatii functionale, in cazul turatiei variabile, se prezinta grafic sub

forma unor suprafete plane. In cazul in care turatia n este constanta, relatiile
functionale sunt reprezentate grafic prin intermediul unor curbe plane.

2.7.1. Pierderi hidraulice la pompele centrifuge

Caracteristica reald de sarcina se obtine plecand de la caracteristica
teoretica ideala H:. cu luarea in considerare a conditiilor reale de curgere (cu
pierderi hidraulice) printr-o pompa cu geometrie reala (numar finit de palete cu
grosime finita). Dependenta caracteristicii teoretice ideale H.. de debitul Q,
pentru cele trei cazuri posibile (5, <90°, 5, =90, S, >90°), este prezentata in
figura 2.10.

Sarcina teoretica fiind determinata cu relatia:

1

H, =¢,H,, = Tp

H, =, (a-bQ) (2.65)

unde @, este un coeficient de corectie subunitar ce depinde de elementele
constructive (geometrie, numar de palete, etc.) ale rotorului, a=u§/g si
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b=(u,/gA,)-cotB,, rezultd ca graficul caracteristicii teoretice H, =f(Q),

corespunzator unghiului g, <90°, va fi o dreapta ED (figura 2.11).

H.. Hee i
b
C
B>90° 1 Hi..
E
H,
£=90° . 1 AR
ry 0 1
5 pr<90° N !
g 8 1
: 0 ’ P
0 - 0_‘_ Au, _ Dby, —
cigf,  cigp,
Figura 2.10 Figura 2.11

Punctul de intersectie al dreptei H.. cu axa absciselor corespunde
sarcinii H.. = 0 pentru care se obtine conditia:

_ Au, zD,b,u,

° cotB, cotp,

(2.66)

Pentru aceasta valoare a debitului se anuleaza si sarcina teoretica
H, =0, ceea ce arata ca cele doua drepte sunt concurente intr-un punct D pe

axa absciselor.

Aceasta concluzie este corecta din punct de vedere matematic insa,
practic, exista si cazuri caAnd acest punct se poate gasi si sub axa absciselor
deoarece, la unele tipuri de pompe si la debite mari, apare o rasucire a
componentei radiale c¢,, In sensul cresterii unghiului o, care are drept efect
sporirea componentei de soc y»us..

Pentru determinarea caracteristicii reale de sarcina a masinii,

reprezentata grafic de functia H = f(Q) , este necesar ca din sarcina teoretica

H; sa se scada pierderile hidraulice ce au loc in timpul procesului hidrodinamic
de lucru din rotor si stator. Aceste pierderi, numite si pierderi hidraulice
interioare ale masinii, se pot grupa in doua categorii:

— h.— pierderi hidraulice distribuite si locale;

— hs— pierderi hidraulice cauzate de socul hidraulic.
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Se obtine astfel, pentru ndltimea de pompare efectiva, o relatie de
calcul de forma:

H=H,—h —h, (2.67)

Pierderile hidraulice distribuite reprezinta acea parte din disipatii care
este cauzata de frecarile dintre straturile de fluid, dintre stratul de fluid si
perete (miscarea din stratul limita) si de turbulentele din fluid. Aceste pierderi
sunt distribuite in intreaga masa a fluidului.

Pierderile hidraulice locale sunt cauzate de perturbatii ale curgerii
provocate de schimbari bruste de directie, sectiune etc. Ele provin din

desprinderi ale stratului limitd urmate de ciocniri intre particulele de fluid.

Aceste pierderi se insumeaza la cele distribuite rezultdnd pierderile h,
care pot fi exprimate printr-o relatie de forma: h, =H, -H =(1-17,)H,, relatie
care este valabila pentru debitul de calcul Q.. Pentru o altd marime Q, a
debitului de lucru, cum pierderile se modifica proportional cu patratul vitezelor,
rezulta:

h, =(1—77h)H,(8xj (2.68)

adica pierderile se modifica cu patratul variatiei specifice a debitului.

h, 4 hoa

n=const n=const

0 :Q 0\/:Q

O =0,

Figura 2.12 Figura 2.13

Tindnd cont de configuratia pompei, pierderile prin frecare hidraulica
propriuzisa, care tin seama de frecarile liniare si rezistentele locale pe care
trebuie sa le invinga fluidul la trecerea prin canalele rotorului si statorului pot fi
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scrise gi sub forma detaliata: h, =2(/1L ! >+¢ 1 5

- D 2gA 2gA
variatia acestora cu debitul este reprezentatd de o parabola crescatoare cu
debitul Qy, cu centrul in origine (figura 2.12). Aceste pierderi sunt influentate
de dimensiunile masinii hidraulice, de formele geometrice ale elementelor
maginii, de regimul de curgere si de rugozitatea suprafetelor de contact lichid-
solid, etc.

Pierderile hidraulice cauzate de socul hidraulic sunt datorate devierii
liniilor de curent fata de directia paletei de la intrarea in rotor sau la intrarea in
dispozitivul statoric. In aceste conditii unghiul firului de curent este diferit de
cel al paletei si in acest caz va avea loc o pierdere de energie prin soc care se
calculeaza cu ajutorul modelului Borda-Carnot:

J-Qf = kQ? iar grafic

w2
h. = S 2.69
s §02g ( )

Pierderile prin soc la intrarea curentului de fluid in rotor

Daca viteza relativa la intrare este tangenta la primul element al paletei,
intrarea se va face fara soc. Aceasta situatie nu se poate realiza insa decéat la
un debit bine determinat, numit debit nominal sau de calcul Q.. Daca pompa
functioneaza la un debit diferit de cel nominal, acest lucru va conduce la
modificarea marimii componentei meridionale a vitezei absolute (identica cu

viteza absoluta la &y = 90°). Cum viteza tangentiald u; raméne neschimbats,
directia vitezei relative w's va diferi de cea a primului element al paletei. Tnsa,
in interiorul rotorului, curentul de fluid este ghidat de paletele rotorice si
aceasta constrangere exercitata de conturul solid asupra fluxului va determina
pierderea prin soc la intrare de forma :

W2

Tt (2.70)

hs; =9 29

unde: ¢ — reprezinta coeficientul de pierderi prin soc ce se poate determina cu
relatia: ¢ =0,3 + 0,65—6 deci efectul pierderii e cu atat mai ridicat cu cat unghiul

p» este mai mare.
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Din triunghiurile de viteze, in conditile fara soc Q =Q, si cu soc

Q, #Q,, se obtine:

de unde:

me QX
W, = U, (1—8—} =u, [1—Q—j
im c

Pierderile prin soc la intrare hss, vor avea expresia:

U2 Q 2 Q 2
h, =g |1-—x| =k |1-x
4 ¢2g( o] ( oj

(2.71)

(2.72)

(2.73)

Pierderile prin soc la patrunderea curentului de fluid in elementele statorice

La iesirea din rotor si, deci, intrarea in dispozitivul statoric va apare,
deasemenea, o pierdere prin soc in conditiile in care debitul Q, # Q. lucru ce

modifica si componentele radiale capmy # Com.

L
FIN
o™
NN
| N\ ~
ey |, N4
I —
1 2 pfan 173 |
P EpRpEp <y AR DEPE x
I 4 \Y
O eat N
C .
/ \\ g |£
| [ J}:,M U iu
\ ! 11
8 A > i Gy
2 Caux F
le/_:u;
A,

Figura 2.14
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Triunghiul de viteze se va modifica. Dreptele DC, si DE corespund liniilor
Hi.x Hy. Viteza absoluta la iesirea din rotor cs, = B,y este inclinata sub unghiul
0o fata de viteza periferica u..

Aceasta este deviatd prin soc de paletele fixe statorice la unghiul
a, =a,. Deoarece componenta radiala raméne constanta, rezulta o

componenta soc cs; = zy care va determina o pierdere prin soc hg,
determinata prin relatia:

2

h, =k, %2 (2.74)

Considerandu-se ca interstitiul din rotor si stator este diferit de zero,
atunci pierderea prin soc va fi:

2
h, =k—2 032& (2.75)
29 D,
Din figura 2.14 rezulta:
B,E = yF *_Bzcz _ Gl _ H, u, = u, = o,U,
XF C2ux Htoox 1 + p (2 76)
Zy =cCg, = BZE Com ~ Comx _ u, (1 _&j
Copm 1+p Q

Pierderea prin soc la intrarea in dispozitivul statoric hs, va fi:

2 2
h, zk_2 U, b, 1_& (2.77)
2g\1+p D, Q
Pierderea totala prin soc va fi:
2 2
ho=h,+h,-ts|| Y Dt o )1- & (2.78)
2g|\1+p D, Q

in conditiile in care Q, = Q rezulta hs = 0, variatia pierderii hidraulice prin
soc avand alura curbei din figura 2.13 (parabola cu varful in punctul in care
debitul este egal cu valoarea debitului de calcul).
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2.7.2. Caracteristica de sarcina reala la turatie constanta si variabila

La turatie constanta (n = ct.), caracteristica de sarcina realad sau
caracteristica interioara a pompei se poate ridica prin calcul in modul urmator:
— se traseaza H., = (Q) care, in cazul unui rotor cu £ < 90°, este o dreapta

cazatoare. Ea corespunde unui rotor cu numar infinit de palete de grosime
infinit mica prin care trece un fluid ideal (ipotezele lui Euler).

=¢H,, . Aceasta corespunde

too

— se traseaza H; = f(Q) stiind ca H, =1LH
+p

unui rotor cu numar finit de palete de grosime finita la care apare si
influenta turbionului relativ. Este deasemeni o dreapta cazatoare.

— pentru obtinerea caracteristicii interioare H = f(Q) din sarcina teoretica H;
se scad pierderile totale de sarcina h, = hpy + hy,, = f(Q) unde hy sunt
pierderile hidraulice prin frecare i pe rezistente locale iar hy, sunt
pierderile prin soc.

W _D:Z:-c.c)nsf,f

R’ R

Figura 2.15
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Analizédndu-se caracteristica reala de sarcina la turatie constanta n = ct.
(figura 2.15) se pot distinge trei puncte importante:
e punctul M care corespunde debitului de calcul Q. cand pierderile prin soc
sunt nule. Este punctul de calcul sau de proiectare al pompei.
e punctul N unde caracteristica isi modifica panta atingénd sarcina maxima
H = Hpax
e punctul F unde debitul este nul (Q = 0)
Practic se considera ca randamentul maxim n,.x corespunde punctului
M de calcul. Foarte rar se poate intdmpla ca punctul de randament maxim sa
fie situat in zona unor debite mai mari decat cel nominal Q.
La turatie variabila (n # ct.) caracteristica interioara a pompei are variatia
din figura 2.16 unde n{ > n, > n;.

Ha

np
n;

ns

W(Q

Figura 2.16

2.8. Miscarea fluidelor in statorul pompelor centrifuge

Spre deosebire de rotor, in aparatele de conducere nu se realizeaza
transfer de energie de la elementele constructive ale pompei catre fluidul de
lucru. Pot apare insa pierderi energetice sub forma cedarii de energie de catre
fluid, organelor de conducere ale pompei (pierderi hidraulice prin frecari).
Apoi, prin acestea din urma, energia este cedata mediului ambiant sub forma
de caldura. Aceste pierderi au insa o pondere foarte mica. Se poate spune
deci ca, in organele de conducere ale pompei, energia fluidului se conserva
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putand aparea doar transformari din energie cinetica in energie de presiune
sau invers. De aceea, in analiza constructiei si functionarii aparatelor de
conducere, se urmaresc cele doua functiuni ale acestora:

¢ functia de conducere a curentului de fluid;

o functia de modificare a structurii energetice a fluidului vehiculat.

2.8.1. Statorul pompelor centrifuge.

La iesirea din rotorul pompei fluidul are viteza:
Cc, =+/C}, +C, (2.79)

a carei valoare este mare chiar gi in cazul rotoarelor cu grad de reactie ridicat.
De aceea, pompele sunt prevazute dupa rotor cu un organ special numit
stator, care are rolul de a majora controlat sectiunea de curgere a fluidului.
Aceasta are ca efect reducerea energiei cinetice a fluidului in folosul energiei
de presiune, contribuind totodata si la micsorarea pierderilor de sarcina.

Dupa pozitia statorului faté de rotorul pompei, acesta poate fi:

o stator anterotoric (SAR);
e stator postrotoric (SPR);
e stator interrotoric (SIR) sau directrice.

Solutia constructiva este functie de o serie de factori dintre care cei mai
importanti sunt: gradul de reactie p al rotorului, m&rimea pompei, parametii
functionali Q si H, tipul constructiv al rotorului etc.

La pompele mici si cu unghiuri constructive £, < 45°, statorul capata
forma unui simplu difuzor sau inel de conducere cu latimea b = ct., fiind
inglobat in zona de acces a camerei spirale.

La pompele multietajate, prezenta statorului numit directrice este
obligatorie deoarece acesta asigura si functia de conducere a fluidului catre
rotorul urmator realizénd conditia de intrare cu soc minim (a4 = 90°).

Pompele mari sunt prevazute dupa rotor cu statoare paletate, cu
posibilitatea de rotire a paletelor, pentru a realiza reglarea debitului si a
asigura functionarea pompei cu randamente sporite in afara regimului optim
de functionare.
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a — conducta de aspiratie; b — rotor; ¢ — carcasa anterioara; d — carcasa posterioara
e — arbore; f— presetupa; g — stator paletat tip roata de conducere; h — colector

Figura 2.17

Pompa reprezentata in figura 2.17 are stator independent amplasat intre

rotor si camera spirald. Notatiile curente pentru o astfel de pompa sunt:

diametrul de intrare in stator D, =D, + A unde A este jocul rotor - stator;
diametrul de iegire din stator D, = (1,4 +1,8)D3;

|latimea statorului la intrare b, = b, +(1+4) [mm];

latimea statorului la iesire b, = b, +(1+2) [mm][;

La miscarea fluidului dinspre canalul interpaletar rotoric catre dispozitivul

de conducere se constata largirea brusca a sectiunii de trecere (figura 2.18).
Din aceasta cauza, se creeaza spatii moarte S’ rezultdnd o pierdere de

presiune de forma celei date de teorema Bellanger — Borda — Carnot:

(Csm =C'sm)’
hpz% (2.80)
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Pentru variatii mici de sectiune, h, tinde catre zero, fiind mai mica decéat
in cazul unei largiri treptate catre aceeasi valoare a sectiunii.

bs

.C’3mT
N
Y 2

\ /€
N
b,
Figura 2.18

2.8.2. Inele de conducere

Inelele de conducere fac parte din categoria aparatelor de conducere
nepaletate si au rolul de a conduce fluidul intre rotor si stator, intre doua
paletaje statorice sau intre rotor si colector. in figura 2.19 este schitat un inel
radial (a) si unul radial-axial (b). Inelul de conducere se compune deci din doi
pereti situati Tn continuarea discurilor rotorului, pereti ce pot fi paraleli sau cu o
anumita inclinare in plan meridian.

% Stator

¥
}"4T b Inel de conducere /S"tator
T +
r
r 2T 7
- .
Rotor

Figura 2.19
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Forma peretilor influenteazd componenta meridionala c, a Vvitezei
absolute a carei valoare reiese din ecuatia de continuitate:

Q=2rr,b,c,, =2nrrbec,, (2.81)
Deci:
r2b2
c_=¢C 2.82
m 3m rb ( )

Componenta periferica sau tangentiala c¢,, Tn cazul neglijarii
coeficientului de frecare la perete, este data de urmatoarea relatie:

f

c =c, -2
oy

u

(2.83)

u

Cele doua componente ale vitezei permit calculul tuturor elementelor
cinematice din figura 2.20.

2 2,
c=,/c2 +c;

=%2tan o, (2.84)

Figura 2.20

Variatia vitezei intr-un inel de conducere si traiectoria unei particule
fluide sunt prezentate in figura 2.21.

Cm
e R ARANY
7 -7 &
N
/7 Cu
// 0,3
93u
Camfe- =3
p .
D3

Figura 2.21
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Scriind componenta tangentiala sub forma:

c, =gH—"‘°=5 (2.85)
ro r

observam ca aceasta scade odata cu cresterea razei, fiind independenta de
latimea inelului de conducere. Componenta meridionala ¢, avand o contributie
neglijabila la transformarea energiei cinetice in energie de presiune, rezulta ca
valoarea unui inel de conducere consta in lungimea lui radialda, forma sa
prezentdnd o mai mica importanta. Practic s-a constatat ca peretii paraleli au
un randament mai bun.

Pe de altda parte, o lungime radiala mare a inelului de conducere
genereaza pierderi hidraulice importante datorate frecarii dintre fluid si peretii
inelului. Traiectoria unei particule fluide, in interiorul inelului de conducere,
este cu atat mai lunga, deci pierderile prin frecare sunt cu atat mai mari, cu cat
unghiul a3 este mai mic. Valorile optime, determinate experimental, pentru

raportul r4/r, la diferite valori ale unghiului a3 sunt specificate in tabelul 2.1.

Tabel 2.1
o 0° 3,5° 7,9°
rir, 1,4 1,6 1,75

O posibilitate de a mari unghiul «; este aceea de a creste viteza
meridionala c,, deci de a spori debitul pompei. De aici particularitatea inelelor
de conducere ca, in acestea, pierderile prin frecare scad odata cu cresterea
debitului, spre deosebire de conducte in care pierderile prin frecare cresc cu
patratul debitului.

Pompele cu inel de conducere si unghiuri a5 mici ating valoarea maxima
a randamentului pentru valori ale debitului realizat superioare celui
corespunzator intrarii fara deviatie brusca a lichidelor in rotor.

in ce priveste pretul de cost si conditile de exploatare, inelul de
conducere este superior rotii de conducere paletate. in plus, inelul de
conducere este indicat si pentru unghiuri sz mici atunci cand se pompeaza
lichide impure.
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2.8.3. Conducerea curentului intre rotoarele pompelor centrifuge
etajate. Dispozitivul de intoarcere

La pompele centrifuge cu mai multe etaje, lichidul, care iese radial din
rotor, trebuie condus inapoi spre axa pentru a ajunge la gura de aspiratie a
etajului urmator. Pentru aceasta, pompele multietajate sunt prevazute cu
canale de intoarcere, curbate in forma de S in sectiunea mediana (figura
2.22).

Figura 2.22

Intercalarea zonelor nepaletete este impusa de conditii constructive:
pericolul intepenirii unor impuritati intre rotor si stator, descompunerea in
organe distincte uzinabile si montabile a statoarelor etc.

Dupa modul de transfer a fluidului intre dispozitivul de conducere si cel
de intoarcere, avem doua variante constructive:

» cu palete de conducere si de intoarcere legate direct.
In acest caz, paletele dispozitivului de intoarcere formeaza o continuare

a celor din dispozitivul de conducere. Canalele sunt curbate in spatiu in
punctele de legatura. Avantajul acestei executii consta in faptul ca traseul pe
care se realizeaza transformarea energiei cinetice in energie de presiune este
mai lung. Unghiul de largire nu trebuie sa depaseasca insa in nici un punct
limita admisa. Bolturile de legatura ale celulelor trec prin golurile practicate in
paletele de conducere. Prin celula se intelege portiunea din carcasa in care se
afla rotorul impreuna cu dispozitivele de conducere si de intoarcere. Executia
paletei legate direct este dificila iar in punctul de legatura apar pierderi
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datorate schimbarii de directie. Aceasta varianta constructiva este indicata
atunci cand se urmareste obtinerea unor diametre mici ale carcasei
» cu spatiu_inelar de legatura intre dispozitivul de conducere si cel de

intoarcere.
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Figura 2.23

Aceasta solutie constructiva evita atat pierderile din zona de trecere cat
si dificultatile de realizare ale acestei zone, prin intercalarea unui spatiu inelar
nepaletat intre dispozitivul de conducere si cel de intoarcere (figura 2.23).
Diametrul carcasei este insa mai mare decét la solutia precedenta. Pentru a
evita deviatia brusca la intrarea in canale, paletele de intoarcere sunt curbate
in directia vitezei de intrare. Lichidul iese radial din dispozitivul de intoarcere,
capetele de iesire ale paletelor fiind subtiate pentru a evita pierderile Borda —
Carnot. Tn scopul evitarii unghiurilor de I&rgire mari ale canalului, dispozitivul
de intoarcere este prevazut cu un numar mare de palete.

2.8.4. Colectoare

Aceste aparate conduc curentul de fluid de la iesirea din rotor sau din
stator, atunci cénd acesta exista, la un racord de refulare. Geometria
colectoarelor poate fi caracterizata prin sectiunea inelara de intrare si prin aria
si forma sectiunii curente. Forma acestei sectiuni depinde, pe langa conditiile
hidraulice, de rezistenta mecanica, de tehnologia de executie si de conceptia
constructiva a ansamblului pompei.
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Figura 2.24

Colectorul cu aria sectiunii variabila se numeste colector spiral, camera
spirala sau camera melc (figura 2.24.b), in figura 2.24.c fiind prezentate
cateva forme caracteristice ale sectiunii de trecere pentru un colector spiral.
Cel cu arie constanta poarta numele de colector inelar sau camera inelara
(figura 2.24.a). La colectorul (C) se ataseaza de regula si un difuzor (D), n
acesta continuand procesul inceput in stator privind transformarea energiei
cinetice in energie de presiune. Micsorandu-se sarcina dinamica H, si
crescand corespunzator sarcina statica Hg, se ajunge ca la flansa de refulare
a pompei viteza sa nu depaseasca valoarea ¢, = 4+7 m/s. In plus, colectorul
permite racordarea pompei cu instalatia, asigura evacuarea aerului din
paletajul rotoric in timpul operatiei de amorsare si realizeaza transmiterea
catre fundatie a fortelor dinamice dezvoltate de pompa.

Din considerente hidraulice, geometria corecta a colectorului este cea
spirala. Cercetarile teoretice si experimentale au aratat ca, in camera spirala,
curgerea are un caracter spatial nepermanent si foarte complex, studiul
impunand obligatoriu ipoteze simplificatoare.

Utilizand relatia momentului cantitatii de migcare:

pQ-d(rc,)+dM, =0 (2.86)

si scriind expresia momentului de frecare cu peretii:



74 + Bogdan Ciobanu e

2

dM, =C, p%’47rr2dx (2.87)

rezultd ecuatia diferentiala:

d(re, )+ z’écf (rc,)’ dx =0 (2.88)

in care C; = ct reprezinta coeficientul de frecare la perete, iar x este
coordonata curbilinie.
Separand variabila (rc,) si integrand:

" d(re X
( “2) _ %G [ dx (2.89)
ri!cu, (rCU) Q X;
unde cu indice i s-au notat marimile corespunzatoare intrarii in camera:
A2y (2.90)
re, (rc,), Q
rezulta in final:
rc, = fiCu (2.91)
¢ 27C,
1+ liC.i (X - X/)

Considerand fluidul in miscare fara pierderi de sarcina (C; = 0) astfel ca
peretii camerei sa coincida unor linii de curent, se obtine expresia numita
“legea ariilor’ sau ipoteza Pfleiderer:

rc,=rc, =ct (2.92)

u iui

si care arata ca, in camera spirala, cuplul Euler ramane constant.
Debitul colectat de camera spirala (figura 2.25) intr-o sectiune oarecare
va fi:

rad

O @
- - 2.93
Q, 360° Q 7 Q (2.93)

iar din ecuatia de continuitate rezulta:
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R R
Q, = [c,dA= [c,bdr (2.94)
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Figura 2.25

Din relatiile (2.92), (2.93) si (2.94) se obtine expresia unghiului de pozitie al
sectiunii curente:

360" S b(r)

Integrarea relatiei (2.95) se face stabilind intdi dependenta b(r) care, pentru
sectiunea circulara de exemplu, se scrie:

de unde rezulta:

b=2\p?—(r-a)’ (2.97)
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deci: _T20 k'[w/ (r-a) — (2.98)

Dupa integrare:

7200, (o 2)
= kﬂ(a a’>— p (2.99)
sau, facand notatiile:
c=T207 . pe, 2309H. (2.100)
Q zn

se obtine relatia cunoscutad sub numele de ecuatia Pfleiderer sau ecuatia de
dimensionare a camerei spirale circulare:

® ®
==+ |2r 2.101
P=c 'C ( )
Raza de constructie in functie de unghiul la centru, in acest caz, va fi:

R=r+2p (2.102)

Ipoteza Pfleiderer, rc, =k, nu tine seama de variatia vitezelor in fluidul
real datorita pierderilor hidraulice, lucru ce conduce la obtinerea unor sectiuni
de trecere prin camera spirala mai mici. De aceea, valorile calculate se vor
majora cu circa 5+6 %.

In cazul in care 2p < b, atunci sectiunea circulara se aproximeaza cu o
sectiune semielipticd cu semiaxa mica x si cu axa mare b;, astfel incat
sectiunea elipsei sa fie echivalenta cu a unui cerc de raza p (figura 2.26):

ot =Py (2.103)
4
2

de unde: X = 4: (2.104)
3

in aceste conditii raza de constructie va fi:

R=r +x (2.105)
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o —

Figura 2.26

2.8.5. Difuzoare

Si aceste organe fac parte tot din categoria elementelor statorice, ele
avand rolul de a conduce curentul de fluid de la iesirea din colector catre
flanga de refulare si de a continua transformarile energetice din colector.

Marimile caracteristice in cazul difuzoarelor sunt lungimea L si diametrul
sectiunii de refulare d.. Pentru calculul acestuia din urma se impune viteza c,
in conducta de refulare (pentru apa, de exemplu, aceasta ia valori in intervalul
47 m/s). Diametrul sectiunii de refulare al difuzorului se obtine din ecuatia de
continuitate:

D =d = |— (2.106)

Pentru a evita desprinderile curentului de fluid de pe pereti, difuzorul
trebuie sa aiba unghiul de divergenta <10°. In tabelul 2.2 sunt date unele
recomandari privind unghiul de difuzor limita astfel Thcat sa se evite
desprinderile:

Tabel 2.2
Re 5.10* 10° 1.5.10° 2.10°
0[] 10 8.42 7.6 6.7

Atunci cand din motive constructive, de reducere a gabaritului, este
necesara alegerea unui unghi de difuzor mare, o lungime a conductei L, =4d,

pe refulare, asigura conditii de reatasare a vanei fluide.



78 + Bogdan Ciobanu e

Lungimea difuzorului, conform figurii 2.25, va fi:

_dr_(Rseo_n)
L_—§

2tan—
2

(2.107)

iar, pentru sectiunea circulara a camerei spirale, se obtine:

L :¢‘_2/’(;m> (2.108)
2tan—
2

unde p,,, reprezintd raza sectiunii de trecere corespunzatoare iegirii din

camera spirala.

2.9. inél;imea de aspiratie la turbopompe si factori ce o influenteaza
2.9.1. indltimea geometricd de aspiratie (Hyg)

Ridicarea lichidului din rezervorul de aspiratie la pompa are loc datorita
depresiunii ce se formeaza in rotor in timpul functionarii.

Daca pompa aspira dintr-un rezervor deschis, pe suprafata caruia
actioneaza presiunea atmosferica, p., figura 2.27, inaltimea teoretica maxima
de aspiratie care corespunde vidului teoretic maxim, va fi:

1g,max

H, =Pa_10332 [mH,0] (2.109)
pg

Practic, aceasta valoare nu poate fi atinsa din cauza pierderilor de
sarcind pe conducta de aspiratie si a limitarii valorii presiunii absolute la
intrarea in pompa din considerente de evitare a fenomenului de cavitatie.

Pentru calculul inaltimii de aspiratie, Hyq, se aplica ecuatia lui Bernoulli
intre sectiunea i-i a nivelului liber din bazinul de aspiratie si sectiunea 1-1
corespunzatoare intrarii in paletajul rotoric al pompei, considerandu-se 0-0
plan de referinta:

P AV, P %0y (2.110)

P9 29 pg 29 °
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Insa cum: z, -z =H,; p,=p,; ——=0; iar pierderile totale de sarcina pe
29

conducta de aspiratie h,, sunt de forma:

Zh,]+2h,j Z[ ;LV—AQV—I'J 2.111)

29 29

rezulta: H,, _PuPr_ai (2.112)
rg 29

Din aceasta relatie se constata ca valoarea maxima teoretica a inaltimii
de aspiratie, neglijandu-se termenul cinetic la intrarea in pompa si pierderile
pe conducta de aspiratie si la intrarea in canalele rotorice, se obtine pentru
p, =0, adica in cazul existentei vidului absolut in punctul 1, corespunzator
intrarii Tn pompa. Dar limita admisibila a vidului, Tntr-un lichid in miscare, este
impusa de aparitia fenomenului de cavitatie deci p,=p,6, unde p, este
presiunea de vaporizare a lichidului la temperatura respectiva intrarii in
pompa.

Rezulta:

_ 2
(Hig ). _Pa =P, Gy (2.113)
Pim pg 29
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Alegerea gresita a Tnaltimii de aspiratie poate conduce la distrugerea
rapida a unei pompe datorita aparitiei fenomenului de cavitatie.

Cand intr-un punct oarecare de pe traseul unui curent lichid presiunea
atinge valoarea p,, in punctul respectiv se formeaza o punga umpluta cu
vapori si gaze. Aceasta cavitate, fiind antrenata de curent in zone unde
presiunea este mai mare decat p,, se va condensa brusc. Fenomenul poarta
numele de cavitatie si se defineste ca procesul de formare si surpare
(spargere) a cavitatilor dintr-un curent lichid.

2.9.2. inaltimea neta absolutd la aspiratie a instalatiei (NPSH,)

Simbolul NPSH deriva din termenul in limba engleza (Net Positive
Suction Head) si este adoptat la noi in tara de standardul SR 7251:1996.

In conformitate cu figura 2.27, la o instalatie de pompare, NPSH; a
instalatiei se definegte prin relatia:

NPSH, =H, + P _ P, (2.114)
P9 pY

in care H4, sarcina hidrodinamica la intrarea in pompa, are expresia:

2
H, =z + Py & (2.115)
P9 29
rezultand:
_ 2
NPSH, = Pa = Pr P, G (2.116)
Jole] P9 29

Considerand p,, =0 (sistemul manometric) se poate explicita relatia
(2.112) sub forma:

2
P & H, -, (2.117)
P9 29

din relatia (2.116) rezultand:

NPSH, =P P
P9

h (2.118)

g~ ''ra
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Inaltimea NPSH; data de relatia (2.118) reprezintd o inaltime energetica
de aspiratie neta disponibila, care nu depinde de constructia pompei ci de
instalatia de pompare. La o instalatie de pompare data se urmareste obtinerea
unei valori NPSH; cat mai mare. Marimile incluse in expresia lui NPSH,
influenteaza valoarea acesteia dupa cum urmeaza:

— Presiunea atmosferica, p., depinde de altitudinea locului unde este
montata pompa si se calculeaza cu relatia:

Py =P (1-2,4-10°Az)

unde p, =9,81-10332 N/m? este presiunea la nivelul marii, iar Az este

altitudinea.
— Presiunea de vaporizare, p,, depinde de temperatura lichidului. Prin

cresterea lui p, cu cresterea temperaturii, in vederea sporirii lui NPSH;
pentru ape fierbinti, se poate alege inaltimea geodezica de aspiratie Hyg cu
valori negative, fiind necesara montarea pompei sub nivelul liber din
bazinul de aspiratie (pompa necata).

— Pierderile totale de sarcina pe conducta de aspiratie, h,,, depind de modul
in care s-a proiectat traseul de aspiratie si variaza parabolic cu debitul

cerut de instalatie (hra =k'Qz). Pentru micgorarea acestor pierderi se

folosesc conducte cu diametru mai mare pe aspiratie, cu 20+30% fata de
cele de pe refulare, iar traseul corespunzator aspiratiei trebuie sa fie cat
mai scurt i cu cat mai putine schimbari de directie.

Raportul dintre inaltimea neta absolutd la aspiratie a instalatiei si
inaltimea de pompare H se numeste coeficient de cavitatie al instalatiei sau
coeficient de cavitatie exterior:

_NPSH, _p,—p, Hyg _h

o) e (2.119)
H pgH H H

Din relatiile (2.118) si (2.119) se observa ca atat NPSH; cat si o se
determina cu usurinta pentru o instalatie data, atat in faza de proiectare cat si
in exploatare.
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Daca rezervorul de aspiratie este inchis si in perna de aer actioneaza o
presiune p;, in sistemul barometric, NPSH; va avea expresia:

NPSH, =L tPa =Py (2.120)
g

2.9.3. inaltimea neti absoluti la aspiratie a pompei (NPSH,)

La miscarea lichidului intr-o pompa, se poate constata ca presiunea
minima nu se afla la intrarea in pompa, ci in rotor, putin in avalul muchiei de
intrare a paletelor si anume pe fata care constituie extradosul suprafetei
paletelor. intr-adevér, presiunea variaza pe paleté de la o valoare oarecare P,
pana la o valoare p, la iesire, insa cu presiuni mai mari pe fata 1’'n2’ decét pe
fata 1'm2’, figurile 2.28 si 2.29.
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in figura 2.29, prin pimpact S-a Notat presiunea in punctul de impact, care
este mai mare decét p, datorita transferului energiei cinetice. Se constata din
figurile 2.28 si 2.29 ca pe extradosul paletelor, putin in aval de muchia de

intrare, apare un punct M unde presiunea are valoarea minima p,, =p,- In

figura 2.31 este reprezentata linia piezometrica pe desfasurata firului fluid
11'M (figura 2.30).
Tnéltimea neta absoluta la aspiratie a pompei, se determina cu relatia:

2
NPSH, =Pi Yo _Pu (2.121)
" pg 29 pg

La functionarea pompelor pot aparea trei situatii:
¢ py,>p,; NPSH,>NPSH, , pompa functioneaza fara cavitatie;
¢ py,=p,; NPSH,=NPSH,, cavitatile apar intr-un singur punct;
¢ p,<p,; NPSH, <NPSH,, cavitatia se extinde pe o intreaga zona in

jurul punctului M.

Pentru calculul lui NPSH, se aplica ecuatia lui Bernoulli intre punctele 1
si M, pentru miscarea relativa:
2 2 2 2
% +W1_u1 Py Wy —Uy

+z, ="+ M4tz +h (2.122)
P9 29 P9 29 "

2
unde, adaugéand in ambele parti termenul ;—1 dupa o grupare convenabila, se
g
obtine:
2 2 2 2 2

— 2 —_ -
Pi=Py Vi _ Wy —Uy  Wi—U Yk vz, -z, (2.123)
og 29 29 29 29 ™

de unde:

Wy —Uy _Wi=Ui Vi p . p (2.124)
2g 29 2g

NPSH, =



84 + Bogdan Ciobanu e

S-a notat z,, -z, =4, -D, pentru a sublinia faptul ca punctul M se gaseste,

fata de axa rotorului, la o cota variabila. Situatia cea mai defavorabila este cea
la care punctul M se afla la inaltimea maxima deasupra nivelului liber.
Termenii care intra in relatia (2.124) depind exclusiv de modul in care a
fost proiectata si construita pompa.
Raportul dintre inaltimea neta absoluta la aspiratie si inaltimea de
pompare se numeste coeficient de cavitatie al pompei sau coeficient de
cavitatie interior:

2 2 2 2 2 i
_NPSH, wp—ufy wi-u vi h, +a,-D

o, = - + + (2.125)
H 2gH 2gH  2gH H
Determinarea coeficientului o, in faza de proiectare este dificila datorita
termenului:
Wi —Wi Wi Wi gy W (2.126)
2gH  2gH| w? Pra 2gH

Din aceasta cauza, in mod curent, se prefera determinarea coeficientului
op sau a lui NPSH, prin masuratori efectuate asupra prototipului pompei.

2.9.4. Determinarea inaltimii maxime de aspiratie

La construirea unei statii de pompare se pune problema determinarii
corecte a nivelului la care trebuie asezata axa pompei. Nivelul apei din bazinul
de aspiratie fiind de obicei sub nivelul solului, valorile mari ale lui Hy, pot
determina functionarea pompei in conditii de cavitatie.

Pentru calculul valorii maxime admise pentru Hy,, se foloseste relatia
(2.119):

o =Pt =P o I (2.127)

de unde se expliciteaza Hyg:

H =Pt=P_py 5 (2.128)
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Pentru ca sistemul sa functioneze fara cavitatie trebuie ca o, >0

inst p?

deci raportul Ginst. _ k_ trebuie sa fie supraunitar. Acest coeficient se numeste

Op

coeficient de siguranté la cavitatie. In aceste conditii relatia (2.128) devine:

PPy ko H (2.129)
g

1gadm

sicum o,H = NPSH,, relatia (2.129) devine:

PPk NPSH, (2.130)
pg

1gadm
in functie de valorile furnizate de catalogul de pompe (curba
NPSHp =f(Q)) din relatia (2.130) rezultd Hyq4 aam. De reguld, coeficientul de

siguranta la cavitatie k. ia valori in intervalul [1,5+2,0].

Numeroasele lucrari care au studiat fenomenul de cavitatie la pompe au
ajuns la concluzia ca o (coeficientul de cavitatie) este proportional cu turatia
specifica a masinii dupa o relatie de forma:

c=a-n’ (2.131)

in care n, _n N este turatia specifica a pompei (n — turatia in rot/min; H —
H\H

inaltimea de pompare in mCA si N — puterea in CP), iar pentru constanta de
proportionalitate a propunéndu-se diferite valori, cum sunt cele prezentate in
tabelul 2.3:

Tabel 2.3

Thoma A. Stepanoff | C. Pfleiderer |Escher-Wyss| 1. Anton G. Proskura
a=2.2910"]a=2.00-10"|a=24110"[a=2.1610"|a=2.29-10" | a = 2.20-10"

Alte cercetari au evidentiat gradul destul de mare de aproximare al
relatiei (2.131), coeficientul de cavitatie fiind puternic influentat si de continutul
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de aer sau alte gaze n apa, de temperatura apei si de alti factori. Rudnev da
pentru coeficientul de cavitatie o relatie de calcul de forma:

10(nQJ%
o= ¥

2.118
7] (2.118)

unde c este coeficientul lui Rudnev si are valorile:
- ¢ = 600+800 pentru ns = 50+80
- ¢ = 800+1000 pentru ns = 80+150
iar D. Pavel da o relatie de calcul pentru coeficientul de cavitatie de forma:

o =0,001-n,(1,1+0,001-n,)+0,02 (2.119)

in concluzie se observa ca inaltimea de aspiratie depinde in mare
masura de presiunea mediului exterior py care la randul ei depinde de
altitudinea Az a locului unde este montata pompa. O altd cauza a diminuarii
inaltimii de aspiratie o constituie presiunea de vaporizare p, care, la randul
sau, depinde de temperatura.

De asemenea, importante pentru determinarea inaltimii de aspiratie sunt
si pierderile de sarcina pe conducta de aspiratie h,, pentru diminuarea
acestora trebuind sa fie folosite conducte cu diametre mari, cu putine coturi si
curbe, etc. Cavitatia poate aparea si atunci cand o pompa functioneaza la o
presiune de refulare redusa, ceea ce inseamna trecerea prin rotor a unor
debite mari. Cum la debite mari vitezele de circulatie cresc, presiunile statice
corespunzatoare scad, iar la un moment dat se realizeaza conditiile de
cavitatie, fenomen ce poate fi evitat si prin verificarea atenta a inaltimii de
aspiratie.

La unele pompe, care lucreaza in conditii apropiate de cavitatie, pentru
protectia maginilor respective se folosesc materiale speciale rezistente la
cavitatie cum ar fi: fonte de natura perlitica, oteluri perlitice si mai ales oteluri
speciale bazate pe crom si mangan; de asemenea se mai folosesc straturi
protectoare de rasini anticorozive sau polimeri. In orice caz, protectia
elementara Tmpotriva cavitatiei cere o buna finisare a suprafetelor, rugozitati
mici, racordari lente etc.
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Pentru a impiedica aparitia cavitatiei, la pompele ingrijit prelucrate si
executate se iau o serie de masuri constructive cum ar fi: montarea unei roti
de conducere la intrarea in rotor (ceea ce produce o mica deviere a curentului,
diminuand vitezele absolute), sau prelungirea peretilor palelor rotorului in gura
de aspiratie.

2.10. Influenta schimbarii fluidului de lucru asupra parametrilor de
functionare

Pompele radiale se bucura de o proprietate pretioasd in exploatare
anume aceea ca, fara a aduce vreo modificare constructiva, aceeasi masina
poate fi folositd pentru o gama larga de lichide cu proprietati destul de diferite.
Determinarea modului de schimbare al parametrilor de functionare ai unei
pompe cu natura lichidului, se poate face cu ajutorul legilor similitudinii. Astfel,
daca » si » reprezinta greutadtile specifice ale celor doua lichide cu care
lucreaza o pompa, atunci parametrii corespunzatori vor fi conform tabelului

urmator:
Tabel 2.4
pentru Q =Q M, _ QK. pentru N e e
debite 2 1 . 1MQ presiuni P, 1 7, 77,71 P 7, H
T, : T, -
pentru H,=H, " —HK, pentru N, =N, —™ = NK,
sarcini M, puteri m,

Coeficientii Ko, Ku, Ky, reprezintd corectile care tin seama de
modificarile naturii fluidului iar termenii 7,, n,, 1, reprezintd randamentele
volumic, hidraulic si respectiv mecanic. Indicii 1 respectiv 2 se refera la
aceeasi magina functionand la aceeasi turatie, odata lichidul de lucru fiind cu
greutatea specifica y iar a doua oara cu greutatea specifica ». Cum
modificarile parametrilor functionali ai pompei sunt o consecintad a modificarii
regimurilor dinamice ale lichidelor ce trec prin agregat, rezulta ca cifra
caracteristica a acestor modificari este numarul lui Reynolds. Asadar se poate

scrie: K, =T, Re, |_ T . K, =f, Re, |_ T, Ky =1, Req |_ m
Re, Re, T, Re, M,

Vi
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Pentru numarul Reynolds se foloseste o forma modificata; astfel, daca in

. . vD . . . . e
expresia curentd Re = — se inlocuieste viteza v cu viteza periferica:
1%

D, 2znD,
2 60-2

U, = (2.120)

iar pentru D se adopta drept valoare de referintd diametrul D,, se obtine un
numar Reynolds de forma:

2
Re = 2% (2.121)
1%
. R Re. . . T . .
jar ot = e? =12 inde 1 si 1 sunt vascozitatile cinematice ale celor doua
Re, Re, ny,
lichide.

Determinarea marimii coeficientilor de corectie se poate face numai pe
cale experimentala.
Astfel, raportul randamentelor total si hidraulic se poate aprecia dupa

relatia lui Blasius:

N1 p

1_77[R_] (D_] (2.122)
1-n, Re, D,

unde pentru cei doi exponenti se folosesc marimile « = 0,1 si = 0,05. Tinand
cont ca D,1 = D, (este aceeasi masina) rezulta:

0,1
ny,
772_1—(1—771)(%‘/1] (2.123)

Unele metode mai recente folosesc pentru determinarea comportarii
pompelor la functionarea cu fluide diferite sistemul raportarii la parametrii
agregatului ce lucreaza cu apa.

Astfel, din relatile de asemanare cunoscute, se pot determina
urmatoarele expresii de calcul ai parametrilor de lucru:

Q=KynD3; H=K,n?D% N=K,ynD; (2.124)
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Aplicand Tn mod succesiv aceste relatii pentru functionarea unei pompe
cu apa (indice a) si cu un lichid oarecare (indice I) se obtin urmatoarele
rapoarte:

. K, , K , K ,
K= _Zo g JH_Zn e NP e 15425
Qa I(Qa Ha KH Na KN !

a a 773

Ultimul coeficient reprezinta raportul randamentelor totale ale
agregatelor.

In figura 2.32 este reprezentatd grafic o nomograma cu care se pot
determina acesti coeficienti.

= P | =TT
— = Il __—‘h . -‘-‘*-.:""""-
— § NS NN
| ]
WEI [ Q \kp/e).o = “\ o .0,
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|1 WA SN ’)\
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i 7 —k) Ky=—s
__% j',.§ .,71 K %
% A / / ns ‘) %,
// 2 / oV
24l D '
7 “(I "J’J,,,J,:!:
S 7 2 7, G . 7 : 3
/4 AL Z AL 17 K X 1
/ T 72 AA 7 AN A /
({///{/ | ez ] ?5‘/ P ,:(lf/ 8
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| 4 | R a7 i e > ALYy
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Figura 2.32 Nomogramé pentru determinarea coeficientilor K’Q, K K, K’,]

Proprietatea fizica de baza care influenteaza comportarea unei masini
hidraulice la schimbarea lichidului de lucru este vascozitatea cinematica.

In general, la sporirea vascozitatii cinematice, puterea pompei creste,
debitul scade, iar intervalul de lucru se micsoreaza. In figura 2.33 este aratat
modul in care se modifica curbele de sarcina si de putere ale unei pompe ce
lucreaza cu lichide cu diferite vascozitati cinematice. Se observa ca pe masura
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ce vascozitatea cinematica creste, punctele de randament maxim (curba E-F)
se situeaza la parametri de lucru din ce in ce mai mici.

N (apd) 1 centistokes

g
0

Figura 2.33

Modul in care se modifica parametrii de lucru cu cresterea vascozitatii
cinematice este dat si in tabelul 2.5.

Tabel 2.5
Vascozitatea | Spor de putere Scaderea
(grade Engler) | consumata, (%) | Sarcinii, (%) Debitului, (%)
4 0...5 0 0
5...10 5...25 5...20 5...20
10...120 25...50 20...40 20...40

Un aspect deosebit de important, ce trebuie urmarit cu atentie la
schimbarea fluidului de lucru, este cel al pericolului aparitiei cavitatiei. Pentru
aceasta, la trecerea unei pompe la functionarea pe un alt lichid decéat cel
pentru care aceasta a fost dimensionata initial, trebuie efectuat un nou calcul
atent al sarcinii pe aspiratie. La modificarea naturii lichidului o importanta
deosebita o are valoarea presiunii partiale a vaporilor de lichid p,. Astfel, chiar
daca la un moment dat greutatile specifice y sau vascozitatile v nu se modifica
prea mult, este posibil totusi ca presiunile p, sa fie foarte diferite, fapt care
poate pune pompa in conditii de cavitatie.
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In general se poate aprecia ca pentru lichidele avand temperatura de
fierbere superioara celei a apei nu poate aparea cavitatia, iar inaltimea de
aspiratie scade n raport invers cu greutatea specifica.

2.11. Factori ce influenteaza performantele de functionare in cazul
turbogeneratoarelor axiale

Masinile axiale fac parte din grupa masinilor hidrodinamice turbionare. In
principiu ele sunt compuse tot dintr-un rotor gi un stator, cu aceleasi functiuni
energetice ca si la masinile radiale, dar cu o organizare constructiva diferita.
Din punct de vedere hidrodinamic ele reprezinta o varianta a masinilor radiale,
ele lucrand insa la turatii reduse pentru a nu aparea fenomenul de cavitatie pe
paletele rotorului. Astfel, influentele diversilor factori asupra parametrilor
functionali ai masginilor hidraulice axiale sunt similare, in parte, celor de la
maginile hidraulice radiale, existand insa si o serie de particularitati.

2.11.1. Sarcina generatoarelor axiale si factorii ce o influenteaza

In cazul masinilor hidraulice axiale, paletele rotorului sunt plasate intr-un
curent de fluid care are la inceput viteza w, si la sfarsit viteza ws.

Din punct de vedere al efectului, se poate considera ca profilul este
situat intr-un curent avand viteza w, adica viteza relativa medie la care
corespunde componenta w., , conform figurii 2.6.

In aceste conditii sarcina teoretica a unei masini hidraulice axiale se
poate scrie sub forma:

H, :Czﬁiw_iw (2.126)
tc,29g cosi

Pentru profilele utilizate in costructia masinilor axiale, unghiul A este
foarte mic 1= 8"+ 11" ceea ce inseamna cos A = 1, iar coeficientul de portanta
C, ia valori in intervalul C, = 0,8 + 1,25.

Reiese din cele enuntate ca:

1. Sarcina este direct proportionala cu viteza de rotatie u, deci cu turatia
masinii;
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2. Sarcina creste proportional cu patratul vitezei relative w.,

3. Paletele formate din profile lungi (L - mare) si cu pasul mic (t - mic) sunt
avantajoase, concluzia fiind ca sarcina este cu atdt mai mare cu cat
raportul ¢/ L este mai mic. Valoarea raportului este insa limitata inferior de
faptul ca, odata cu scaderea lui, scad si coeficientii de portanta C, ai
profilelor din retea. Se recomanda ca t/L > 0.5.

4. Unghiul g, este un factor constructiv de care depinde sarcina Hr atat direct
cat si prin influenta avuta asupra coeficientilor de portanta C,. Majoritatea
constructiilor folosesc 20" < 3, < 50"

5. Sarcina se modifica invers proportional cu viteza axiala c,, deci cu debitul.
Asadar componentele axiale mici sunt preferabile, iar practic vitezele
axiale se aleg in domeniul: ¢, =(0,5+0,75)-u.

6. Coeficientul de portanta C, al profilului folosit pentru paletele rotorului este
un alt parametru important in determinarea marimii sarcinii.

De multe ori, pentru aprecierea comportarii profilelor ce formeaza palele
rotorului, se traseaza polarele profilelor reprezentate de dependenta
coeficientului de portantd cu coeficientul de rezistenta la inaintare C, = f(C,),
limitele inferioara si superioara ale polarei indicand aparitia desprinderilor
intense pe intrados respectiv pe extrados si deci iesirea din domeniul
functionarii normale.

Polarele profilelor pot fi influentate de regimul hidrodinamic si de
rugozitatea suprafetelor ce alcatuiesc paleta si deci si profilul. Practica arata
ca o crestere a numarului Reynolds este favorabila polarei unui profil in sensul
cresterii portantei dar aceasta doar pana la o anumita valoare a unghiului de
incidenta (incidenta limita), dupa care cresterea numarului Reynolds putand
conduce la o scadere a portantei din cauza desprinderilor puternice in zona
stratului limita. Cat priveste influenta rugozitatii suprafetelor, determinarile
experimentale arata, in toate cazurile, o influenta negativa asupra polarelor
odatad cu cresterea rugozitatii, scaderea fiind mult accentuata in cazul cand
ambele fete ale profilului sunt rugoase (si extradosul si intradosul).
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2.12. Alegerea pompelor centrifuge
2.12.1. Factorii care influenteaza alegerea pompelor

in general, beneficiarii au tendinta de a alege o pompéa care s& asigure

acoperirea parametrilor Q si H ai instalatiei cu parametrii corespunzatori Q si

H ai pompei sporiti insa considerabil. Acest lucru conduce la risipa de energie,
fiind necesara reglarea debitului prin inchiderea vanei de pe conducta de

refulare (caz frecvent de reglaj intalnit in practica), ceea ce produce, in final, si

o scadere a randamentului pompei.

Factorii care influenteaza alegerea unei pompe sunt:
debitul necesar Q;

inaltimea de pompare H a instalatiei;

lichidul pompat (apa, produse petroliere, produse chimice, suspensii etc.);

proprietatile fizico-chimice ale lichidului vehiculat (greutate specifica,

temperatura, vascozitate, agresivitate, presiune de vaporizare, etc.);
conditile de aspiratie (nivelul minim si maxim al sursei, temperatura si

presiunea barometrica la sursa, etc.);
conditiile locale (altitudinea terenului, natura sursei, distanta de la sursa la

pompa etc.);
natura energiei de antrenare a pompei (motor electric: asincron, sincron,
de curent continuu; tensiunea de alimentare, frecventa curentului; motor

termic: Diesel, cu explozie; limitele de turatie; motor eolian; motor hidraulic
etc.);

conditiile speciale impuse (limitarea gabaritului sau greutatii, limitarea
scaparilor de lichid etc.).

Parametrii principali luati in consideratie la alegerea tipului de pompa

sunt debitul Q si inaltimea de pompare H, a caror cunoastere permite calculul

turatiei specifice ns sau a turatiei caracteristice ng:

n _n N nozi Q. n, =3.65n, (pentru apa) (2.127)

NCRNCE
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In functie de valorile acestor marimi se pot stabili:
o tipul pompei;
e dimensiuni orientative;
e performante probabile.

In afara de factorii hidraulici Q, H, ns, in alegerea pompelor au prioritate
si factorii tehnico-economici, cu privire la organizarea productiei de unicat sau
de serie.

Pompele unicate sunt abordate in cazuri particulare, pentru puteri mari,
cum ar fi cele din sectorul energetic si din industria petroliera.

Pompele serie au o raspandire foarte mare, constand intr-un numar
mare de pompe de acelasi tip (familii sau tiposerii de pompe ce difera intre ele
prin scara geometricd). La pompele serie se utilizeaza standardizarea unei
game largi de piese si subansamble precum: arbori, lagare, cuplaje, presetupe
etc.

2.12.2. Domeniul de lucru recomandat al unei pompe

Atat pompele unicat cat si cele serie sunt caracterizate printr-un
domeniu de lucru stabilit in catalogul intreprinderilor producatoare.

Pentru determinarea domeniului de functionare al unei pompe se pleaca
de la curbele caracteristice ale pompei:

— curba caracteristica interioara H =f(Q);
— curba de randament r =f(Q);

— caracteristica instalatiei H, =f(Q).

Punctul F (figura 2.34), care este punctul de functionare al pompei in
instalatia deservita, pentru a fi optim, trebuie s& corespunda punctului de
randament maxim. Insd pompa poate functiona gi in alte puncte de pe
caracteristica interioara, in vecinatatea punctului F, fara ca randamentul ei sa
scada prea mult.

Exista deci un segment Aly pe caracteristica interioara, plasat in zona
randamentelor mari, care poate fi recomandat pentru exploatare. Pentru
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obtinerea acestui segment, se traseaza in planul diagramei 7 = f(Q) orizontala
corespunzatoare scaderii maxime admise a randamentului . Prin punctele de
intersectie cu curba de randament se duc paralele la axa ordonatelor, care
definesc, pe caracteristica interioara, segmentul Aly, adica tocmai domeniul de
lucru recomandat pentru pompa.

Hyp

nmax
O * 8 77max

Figura 2.34

Figura 2.35 Figura 2.36
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In cazul modificarii turatiei sau a strunjirii diametrului rotorului, se
definesc domenii dreptunghice curbilinii recomandate pentru pompe, cuprinse
in domenii de variatie a turatiei sau a diametrului cu maxim 15% fata de
valorile nominale pentru ca randamentul sa nu scada cu mai mult de 20% din
Nmax (figurile 2.35 si 2.36).

Relatiile de calcul ale caracteristicilor sunt:

Q _n. H_H N_H
Q n,’ H |n )’ | n
LT S 2oV (2.128)
&{&j - iz(&j . &{ﬂj
Q, D)’ H, \D;)’ 2 D

2.12.3. Alegerea pompelor din catalog

Intreprinderile constructoare de pompe pun la dispozitia beneficiarilor
cataloage si prospecte in care sunt prezentate domeniile de lucru
recomandate gi performantele produselor realizate.

Cataloagele contin, Tn general, doua tipuri de diagrame:

— primele araté acoperirea domeniilor de debite si Tnaltimi de pompare de
catre familiile tipizate de pompe;
— al doilea grup de diagrame se refera la o anumita marime de pompa.

Hj

Hl-----—--—

Figura 2.37
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Primele diagrame sunt formate dintr-un ansamblu de dreptunghiuri
curbilinii plasate intr-un sistem rectangular de axe, avand Q in abscisa si H in
ordonata, la turatie constanta n = ct.

Aceste diagrame servesc la alegerea orientativa a tipului de pompa.
Pentru aceasta se duc linile de ordine prin valorile Qq si Hi necesare in
exploatare. Dreptunghiul curbiliniu in care se inscrie punctul de intersectie
defineste tipodimensiunea seriei (figura 2.37).

50% 55% 60%
n=65%

0 0
\NPSH, R— oo
D, =180 n=1450
D, =200 5 / n=1200
|

Q
(QI'

Figura 2.38 Figura 2.39
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In catalogul intreprinderii “Aversa” — Bucuresti de exemplu, fiecare
pompa este indicata printr-un nume de rau (Lotru, Cerna, Crig, Sadu, Jiu, Olt,
Dunéarea) care este simbolul Tnaltimii de pompare si printr-un numar
reprezentand diametrul racordului de aspiratie exprimat in mm.

Cunoasterea domeniului de lucru recomandat de constructor pentru o
anumitd pompa trebuie sa fie urmatd de cunoasterea performantelor
energetice si cavitationale ale pompei respective. Pentru aceasta se apeleaza
la cel de-al doilea tip de diagrame cunoscute sub numele de universalele
pompei.

Caracteristicile universale pot fi sub formele:

1. H=f(Q), N,=f(Q), n=f(Q), NPSH,=f(Q) pentru D, parametru
variabil la n = ct. (figura 2.38).
2. H=f(Q), N,=f(Q), n=f(Q), NPSH,=f(Q) pentru n parametru

variabil la D, = ct. (figura 2.39).

2.13. Reglarea pompelor centrifuge

Prin reglarea unei pompe se intelege modificarea parametrilor de lucru
ai pompei astfel incat aceasta sa faca fata regimurilor variabile de inaltimi de
pompare si debite cerute de instalatia deservita.

Exista urmatoarele procedee principale de reglare:
prin variatia turatiei pompei;
obturarea traseului prin robinete;
modificarea paletajului;
strunjirea rotorului;
modificarea montajului la pompe cu mai multe etaje;
legarea serie-paralel a doua sau mai multe pompe n timpul functionarii;
reglarea prin conducte de intoarcere (“by-pass”).

@ 0 a0 T o

a. Prin variatia turatiei se modifica atat caracteristica de sarcina interioara cat
si curba de randament. Astfel, punctul de functionare se deplaseaza in

punctele Fq, F,, F3; corespunzatoare turatilor ns, n,, n; care, in general,
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corespund randamentelor maxime (figura 2.40). Acest procedeu de reglare
este economic insd necesita folosirea unor motoare de antrenare cu turatie
variabila, fapt ce limiteaza utilizarea acestui procedeu numai la pompele
antrenate cu motoare de curent continuu, motoare cu ardere interna, turbine,
motoare sincrone cu turatie variabila (cu tiristori) si motoare asincrone
comandate cu convertizor de frecventa.

H*?}

0, O Parafina

Figura 2.41 Figura 2.42

b. Reglarea prin robinete plasate pe conducta de refulare (cel mai frecvent)

sau pe conducta de aspiratie (mai putin utilizat ca urmare a aparitiei
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fenomenului de cavitatie datorat cresterii pierderilor de sarcina pe aspiratie).
Prin inchiderea robinetului se modifica curba caracteristica a retelei de
conducte, punctul de functionare deplasédndu-se din punctul F(Qq, Hi) in
punctul F»(Q., H,) — (figura 2.41). Procedeul este simplu si rapid dar
neeconomic conducand la pierderi de energie hidraulica.

c. Procedeul prin modificarea paletajului consta in obturarea canalelor

rotorului prin infundarea lor cu parafina (figura 2.42). Procedeul este economic
dar nu poate fi utilizat decat in conditii de reglare permanenta, obturarea
canalelor necesitand demontarea rotorului.

d. Procedeul prin strunjirea rotorului consta in modificarea diametrului D, al
rotorului prin strunjire, folosind motoare de antrenare a pompei de tip asincron
(n = ct.). Astfel, prin strunjirea rotorului, punctul de functionare se deplaseaza
in punctele F4, F,, F5 corespunzatoare diametrelor D,\" > D,® > D,® care, in

general, corespund randamentelor maxime (figura 2.43). Acest procedeu de
reglare este economic insa necesita demontarea rotorului.

Ha 1

Figura 2.43

e. Modificarea montajului la pompele cu mai multe etaje este un procedeu
care se poate obtine prin:

— demontarea unui numar de rotoare (necesita oprirea agregatului). Prin
acest procedeu se micgoreaza inaltimea de pompare.
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— cuplarea in serie si/sau paralel a etajelor in timpul functionarii pompei.
Solutia poate fi utilizatd numai in cazul pompelor multietajate dotate cu
circuite exterioare intre etaje.

f. Legarea in serie-paralel a doua sau mai multe pompe in timpul functionarii.

In figura 2.44 este reprezentatd o scheméa de cuplare serie-paralel a doua
pompe. n conditiile in care robinetele Ry, R3 si R4 sunt deschise iar R, este
inchis, pompele functioneaza in paralel (circuit indicat cu linie continua). Daca
R+ si Rs sunt inchise iar R, si R4 sunt deschise, pompele functioneaza in serie
(circuitul indicat prin linie intreruptd). Prin reglarea robinetelor, atat la
functionarea in paralel cat si in serie, se poate obtine un domeniu larg de
variatie a parametrilor Q si H.

Figura 2.44 Figura 2.45

g. Reglarea prin _conducte de intoarcere (by-pass). In acest caz pompa
functioneaza la parametrii nominali (Q si H), cu randament maxim, dar debitul
conductei de intoarcere (Q) realizeaza un consum de energie suplimentar,
direct proportional cu acest debit (figura 2.45). Procedeul se utilizeaza pana la
=0,2-Q.

valori maxime ale debitului de intoarcere Q

2max
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CAPITOLUL Il

TURBOGENERATOARE AERAULICE (VENTILATOARE)

3.1. Generalitati

Generatoarele pneumatice sunt masini destinate transportului aerului si
diverselor gaze, cu sau fara modificarea unora din parametrii acestora.
Daca se defineste drept grad, raport sau coeficient de comprimare & al

unui agregat pneumatic, raportul dintre presiunea de iesire p. si presiunea de
intrare p, ale fluidului de lucru ce trece prin masina:

g, =Pe (1.1)

P
Se poate realiza o clasificare primara a generatoarelor pneumatice in
functie de acest parametru. Astfel in functie de gradul de comprimare,
generatoarele pneumatice se impart in urmatoarele categorii:

a) Ventilatoare — la care gradul de compresie ¢ < 1,15 ceea ce inseamna ca
acest tip de generator pneumatic produce presiuni de pana la 1500 mm
coloana H,O (1,5 m sau cca. 1,5 10* N/m?).

b) Suflante — la care gradul de compresie este in intervalul 1,15 < & < 4.
Datorita gradului de compresie relativ redus, modificarea densitatii fluidului
in timpul procesului de lucru nu este insotita si de degajarea de caldura.
Din acest motiv suflantele mai sunt denumite si compresoare neracite.
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c) Compresoare — la care gradul de compresie 4 < & La acest tip de
generatoare pneumatice, datorita gradului ridicat de comprimare, in timpul
procesului de lucru se produc cantitati de caldura ce trebuie evacuate. De
aceea aceste agregate necesita sisteme de racire ale gazului comprimat.

In afara acestor 3 mari categorii, din clasa generatoarelor pneumatice
mai fac parte pompele de vid care sunt utilizate pentru extragerea gazului
dintr-un spatiu cu presiune inferioara celei atmosferice si refulare la presiune
atmosferica.

Dupa organizarea constructiva si principiul functional ventilatoarele, la
randul lor, se pot clasifica in:
a) Centrifuge — la care fluxul prin rotor este radial
b) Axiale — in care gazul este vehiculat pe traiectorii paralele cu axul masinii.
c) Diametrale — la care rotorul este strabatut de un flux transversal de fluid.
Desi aparent sunt simple constructiv, fiind realizate in cele mai multe
cazuri din tabla sudata, ventilatoarele pun probleme de aerodinamica
pretentioase. Preocuparile pentru proiectare gi exploatarea lor corecta se
justifica atat prin prezenta masiva a acestor magini in instalatiile industriale de
cele mai diverse tipuri, cat si prin gama de puteri deosebit de mare, de la 0,05
KW la peste 1MW

Clasificarea se poate detalia si in cazul suflantelor si compresoarelor:
1. Dupa principiul de functionare, compresoarele si suflantele pot fi :
- Dinamice - turbocompresoare
- compresoare cu palete
- Statice sau volumice
2. Dupa solutia constructiva:
- Compresoare dinamice pot fi: - centrifuge sau radiale
- axiale
- diagonale
- combinate
- Compresoarele volumice pot fi:
- cu migcare de translatie alternativa (cu piston)
- rotative (prevazute cu rotor sau cu piston rotativ)
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Constructiv, suflantele si
asemanatoare pompelor gi ventilatoarelor. Diferente apar numai acolo unde
sunt impuse de unele conditii specifice de lucru cum ar fi: sistemele de

compresoarele dinamice au o alcatuire

etansare montate pe arborele de antrenare, materialele din care sunt
executate rotoarele sau paletele, unghiurile constructive de iesire (5) ale
paletelor rotoarelor centrifuge, numarul de palete la rotoarele masinilor axiale
etc. Cat priveste suflantele si compresoarele volumice, ele respecta schema
functionalda de la masinile hidraulice volumice, uneori fiind prevazute cu
instalatii suplimentare cum ar fi cele utilizate pentru racirea fluidului vehiculat.

Generatoarele pneumatice au o larga utilizare in practica ele fiind de
nefnlocuit Tn numeroase domenii industriale, precum industria constructoare
de masini, industria chimica, industria siderurgica, alimentara, in tehnica
transporturilor rutiere, feroviare, navale, aeriene, in transportul pneumatic, n
tehnica temperaturilor joase (criogenie), in tehnica vidului, in tehnicile de
masurare si de control a calitatii, in automatizarile industriale, etc.

Pe plan mondial, constructia de generatoare pneumatice se
caracterizeaza printr-o mare diversitate constructiva si prin indici cantitativi si
calitativi deosebit de Tnalti. in tabelul 3.1, sunt prezentate intr-o scurta sinteza,
valorile uzuale ale principalilor parametri functionali ale celor mai des intélnite
tipuri de generatoare pneumatice.

Tabel 3.1
Tipul masinii| Utilizarea ﬁjﬁ%}ﬂirﬁ Raport de :’mp"mare -I[-rlcl):/ar::; 7
Cu piston Pompa de vid 0+100 1+ 50 60 + 1500
Cu piston Compresor 0+ 500 2.5+1100 100 -+ 3000
Rotativa Pompa de vid 0+ 100 1+50 250 + 6000
Rotativa Suflanta 0+ 500 1.1+3 300 + 15.000
Rotativa Compresor 0+ 500 3+12 300 = 15.000
Centrifuga Ventilator 0+ 6000 1+1.15 300 = 3000
Centrifuga Suflanta 0 + 5000 1.1+4 300 + 3000
Centrifuga Compresor 100 = 4000 3+20 15.000 +
45.000

Axiala Ventilator 50 + 10.000 1+1.04 750 + 10.000
Axiala Compresor 100 + 2+20 .

15000 500 + 20.000
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3.2. Proprietatile aerului

Aerul uscat, putand fi considerat un gaz ideal, are aceleasi proprietati
fizice ca si gazele ideale si anume:

3.2.1. Densitatea

Densitatea p este definita de raportul dintre masa m si volumul V al
aerului:

Am
= lim =— [ko/m’ 3.2
p=lm-S [kg/m’] (3.2)

3.2.2. Greutatea specifica

Greutatea specifica y este definita de raportul dintre greutatea G si
volumul V al aerului:

y = lim % [N/m’] (3.3)

Legatura intre aceste doua proprietati este data de relatia:
7= (3.4)

in care g este acceleratia gravitationala (g = 9,81 m/s?).
Greutatea specifica si densitatea pot fi influentate de diversi factori
precum:
- temperatura — dilatarea aerului, ca urmare a cresterii temperaturii,
determina o micgorare a greutatii specifice si a densitatii.
- materialele solide si lichide aflate in suspensie (particule de praf, vapori de
apa etc.) — maresc atat densitatea cat si greutatea specifica.
Variatia densitatii aerului cu temperatura poate fi urmarita in tabelul 3.2.

Densitatea aerului uscat la diferite temperaturi — Tabel 3.2

tre] |20 -10 | O 4 |10 |15 | 20| 30 | 40 | 50 | 60 | 80 | 100

p[kg/m3] 1.395(1.342 (1.293 [ 1.274 | 1.247 | 1.223 | 1.205 | 1.165 | 1.128 | 1.093 | 1.060 | 1.000 | 0.946
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3.2.3. Presiunea

Presiunea p exprima gradul de comprimare al aerului intr-un anumit
punct si este definitd de raportul dintre forta de presiune F, ce actioneaza
normal la suprafata A si suprafata A:

p= Iimi [N/m?] (3.5)
A0 A
O importanta deosebita o are notiunea de presiune atmosfericé p, care
este presiunea exercitatda intr-un anumit loc de catre invelisul gazos al
pamantului. Valoarea acestei presiuni variaza, in diferite locuri de pe pamant,
cu altitudinea si climatul:

P = Py (1-2,4-10°Az) (3.6)

unde po = 101358 N/m? este presiunea la nivelul mérii iar Az este altitudinea.
Variatia presiunii atmosferice cu altitudinea este exemplificatda si n
tabelul 3.3.

Variatia presiunii atmosferice cu altitudinea — Tabel 3.3

Altitudinea Presmn(.eav Altitudinea Presmmleav Altitudinea Presmngav
(] atmosferica [m] atmosferica [m] atmosferica
[mmHg] [mmHg] [mmHg]
0 760.00 1400 642.00 3600 486.86
100 751.03 1500 634.17 3800 474.42
200 742 .14 1600 626.13 4000 462.24
300 733.34 1700 618.76 4200 450.31
400 724.63 1800 611.17 4400 438.64
500 716.00 1900 603.65 4600 427 .21
600 707.45 2000 596.20 4800 416.02
700 698.99 2200 518.54 5000 405.07
800 690.60 2400 567.17 5500 378.71
900 682.30 2600 553.09 6000 353.76
1000 674.08 2800 539.29 6500 330.16
1100 665.94 3000 525.77 7000 307.85
1200 657.88 3200 512.53 7500 286.78
1300 649.90 3400 499.56 8000 266.89
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Presiunea relativa p. este presiunea masuratd in raport cu presiunea
atmosferica. Ea poate fi mai mare decat presiunea atmosferica si in acest caz

se numeste presiune manometrica sau suprapresiune si este pozitiva, sau mai
mica decat presiunea atmosferica si in acest caz se numeste presiune
vacuummetrica sau depresiune si are valoare negativa.

Presiunea absolutd p.,s sau presiunea barometrica este presiunea
masurata in raport cu vidul absolut si poate fi exprimata ca fiind suma dintre

presiunea atmosferica si cea relativa:

pabs :pat +prel (17)

Corespondenta unitatilor de méasura pentru presiune — Tabel 3.4

Unitateade |\ 2_p. | par atm |at=kgflem? | torr = mmHg |dyn/cm? = baril
presiune
N/m?® = Pa 1 10°  |9.869-10°| 1.019-10° | 7.501-10° 10
bar 10° 1 0.9869 1.019 750.1 10°
atm
Do | 101325 | 1.01325 1 1.03321 760 1013250
(Atm. fizica)
— Vi
at=kgflem” | g a4 104 | 0981 | 09678 1 735.55 9.81-10°
(Atm. tehnica)
torr = mmHg | 133.322 |1.333.10°(1.316-10°| 1.359-10° 1 1333.22
Z _
dyr;)/gm - 10! 10°  |9.869-107| 1.019-10° | 7.501.10" 1

in Sistemul International de unitati de m&sura (Sl) presiunea se masoara
in N/m? insd aceastd unitate de masurd se poate utiliza doar in cazul
presiunilor mici. Pentru masurarea presiunilor mari se utilizeaza unitati de
masurd derivate (N/cm? daN/cm? daN/mm?). In tabelul 3.4 este aritatd

corespondenta intre diversele unitati de masura ale presiunii utilizate in
practica conform STAS 9446-85.

3.2.4. Compresibilitatea

Compresibilitatea este proprietatea aerului de a-si modifica volumul sub
actiunea unei variatii de presiune sau de temperatura.
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Intre acesti trei parametri, volum specific v=1p, presiunea p si

temperatura absoluta T =t [°C] + 273.16, pentru gazele perfecte, exista relatia
lui Clapeyron:

pv=P_RT (1.8)
y2j
in care R este constanta gazelor perfecte. Valoarea acesteia pentru aer si
cateva gaze ce intra in componenta aerului este data in tabelul 3.5.

Constanta gazelor perfecte — Tabel 3.5

Bioxid de | Monoxid
carbon |de carbon

R [J/kg-K]| 287.04 259.8 296.8 4157.2 129.9 296.8 518.3

Gazul | Aeruscat| Oxigen Azot Hidrogen Metan

Constanta universala a gazelor in [J/mol-K] - R = 8.3143

Procesul de comprimare a aerului se poate desfasura in regim barotrop
(izocor, izobar, izoterm, adiabatic sau politropic) cand densitatea este numai in

functie de presiune p=f(p), sau baroclin, cand aceasta conditie nu este
indeplinita.

Pentru gazele reale, cum ar fi de exemplu aerul umed cu diverse
impuritati solide in suspensie, ecuatia lui Clapeyron poate da abateri care
ajung pana la 50%. Pentru aceste gaze se utilizeaza o ecuatie de forma:

PRt (3.9)
P
in care z este un coeficient de abatere de la legea gazelor perfecte numit si
coeficient de neidealitate. El variaza cu natura gazului, presiunea si
temperatura si este subunitar pentru aer in conditile de presiune si
temperatura pe care le presupune vehicularea aerului de catre ventilatoare.

3.2.5. Vascozitatea

Vascozitatea este proprietatea aerului datorita careia, in timpul miscarii
acestuia, apar forte de frecare interioare, intre straturile invecinate, care se
opun miscarii.
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De obicei, vascozitatea este exprimata prin coeficientul dinamic de
vascozitate 7 care apare in relatia lui Newton pentru efortul tangential .

T= _nd_u (3.10)
dz
in care du/dz reprezinta gradientul de viteza.
in practica, pentru exprimarea vascozitatii, se foloseste si coeficientul

cinematic de vascozitate v, legat de cel dinamic prin relatia:

(3.11)

]
Yol
Unitatile de masura pentru 7 si v, in Sistemul International, sunt [Ns/m?]

si respectiv [m?/s]. Valorile acestor coeficienti pentru aer la diverse temperaturi
sunt prezentate in tabelul 3.6.

Variatia vascozitatii aerului in functie de temperatura — Tabel 3.6

t[°C] -20|-10| O |10 | 20 | 40 | 60 | 80 | 100|200 | 300|400 |600

6
[l\]solrr?z] 16.2|116.9|17.1({17.6|18.1{19.1|20.0|20.9|21.8|26.0|29.7|33.0|39.1

10%v[m?/s] |11.6/12.6/13.2|14.1(15.0(16.9|18.9(20.9|23.0|34.9|48.2|63.2(96.5

3.3. Transformari energetice in sistemele pneumatice. Parametri

principali
A
IE,
|
r -
I Motor de | Generator > Retea >
antrenare | C,o pneumatic |2 pneumaticd |« ———
Qar
pa,r
Ea,r

Figura 3.1
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Pentru a defini parametrii principali ai unui sistem pneumatic se
considera ansamblul compus din trei elemente figura 3.1: un motor, un
generator pneumatic si o retea pneumatica. Sistemul considerat este deschis
si neizolat, primeste energie din exterior pentru alimentare motorului, reteaua
pneumatica realizeazd schimb de substantd cu exteriorul, iar elementele
componente cedeaza caldura mediului ambiant, direct prin intermediul unor
circuite de racire.

Considerand o functionare a sistemului in regim stationar se pot defini
urmatorii parametri energetici:

- Nas= C-o— puterea absorbita de generator de la motor (C — cuplul motor;
w — viteza unghiulara)

- N, — puterea utila preluata de fluid intre racordurile de aspiratie si refulare

- N, — puterea disipata, cedata mediului ambiant.

in cazul generatoarelor pneumatice, legea continuitatii este exprimata
prin legea conservarii masei:

m=p,Q,=pQ, (3.12)
unde: Q. sunt debitele volumice in racordurile de aspiratie si respectiv

refulare, iar p,, sunt masele specifice ale fluidului in cele doua racorduri.
in afara de ventilatoare la care se poate considera ca p, = p,, in rest

p, % p, sideci Q, #Q,.
Legea conservarii energiei se poate scrie sub forma:

N, =N, —N, (3.13)

de aici rezultand si randamentul generatorului pneumatic:

Raportand puterea utila la debitul fluidului se obtin puteri specifice
(puterea utila pentru unitatea de debit vehiculat).

In cazul generatoarelor pneumatice prezinta interes marimea numita
“spor de presiune” gi obtinuta prin raportarea puterii utile la debitul volumic:
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N
Ap = —4 3.15
Ve Q (3.19)

precum si puterea utila specifica obtinuta prin raportarea puterii utile la debitul
masic:

N 2 2

0, = .”=(e,—ea)+[&—&]+[v—’—v—aJ+g(z,—za) (3.16)
m Pr Pa 2 2

relatie in care: v,, este viteza fluidului; p,, este presiunea fluidului; z,, este

cota geometrica fata de un plan de referinta; iar e,, este energia specifica

masica interna a fluidului.

Suma: i =e, + (ﬁj (3.17)
P )ar

reprezinta entalpia fluidului Tn racordul de aspiratie, respectiv refulare.
Atat pentru energia specifica masica interna cat si pentru entalpie se pot
scrie relatii de forma:

de=C,dT; di=C,dT (3.18)

in care T reprezinta temperatura absolutd a fluidului, iar C,, sunt caldurile
specifice la presiune si respectiv volum constant.

in functie de fluidul vehiculat si gradul de comprimare al acestuia se
folosesc urmatoarele particularizari ale relatiilor:
> pentru Ventilatoare. — Gradul redus de comprimare duce la T,=T,,

respectiv e, =€, deci la excluderea valorificarii energiei interne. Neglijarea

compresibilitatii poate duce insa la erori mari si de aceea se aplica
selectiv. Poate fi neglijatd in schimb diferenta energiilor de pozitie. in
aceste conditii relatiile uzuale sunt

m,=m, sau Q =22Q, (3.19)
. v2 v2
si: AP=P, =P, + P Pa (3.20)

2 2
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> pentru Suflante, Compresoare si Pompe de vid. — In cazul acestora,
alaturi de energiile de pozitie pot fi neglijate si energiile cinetice din cauza
ponderii lor reduse fata de energiile de presiune. Se utilizeaza forma (3.19)

a legii continuitatii si:
o,=I1.—i, sau @, —q=i —Ii, (3.21)

unde q este caldura evacuata prin racire.

3.4. Clasificarea ventilatoarelor

Ventilatoarele sunt generatoare care transforma energia mecanica de
antrenare in energie pneumatica a unui fluid de lucru (aer sau gaz).
In aceste turbomasini gazodinamice, prin aportul de energie mecanica
exterioara preluata de la arbore se mareste energia cinetica si potentiala a
mediului de lucru la trecerea prin agregat.
Ventilatoarele fiind generatoare pneumatice caracterizate prin gradul
redus de comprimare a gazului vehiculat pot fi tratate cu aceleasi relatii ca si
pompele, transformarile termodinamice avand ponderi neglijabile.
Principalele parti ale ventilatorului sunt rotorul (care este ansamblul
mobil Tn rotatie, cu palete, care antreneaza particulele de fluid si care poate fi
calat direct pe arborele motorului de antrenare sau poate avea lagare proprii)
si carcasa (care este ansamblul fix in care se monteaza rotorul).
Cele mai raspandite sunt ventilatoarele centrifuge si cele axiale.
Mentionam si alte solutii constructive: ventilatoarele diagonale; ventilatoarele
centrifugale cu refulare axiala; ventilatoarele transversale; ventilatoarele cu
discuri centrifugale si transversale.
Conform STAS 7465-89 clasificarea se face dupa noua criterii:
> In functie de principiul de functionare: ventilatoare radiale (centrifugale, in
care particulele de gaz sunt transportate spre iesire pe traiectorii
perpendiculare pe directi a de aspiratie) si ventilatoare axiale (in care
particulele de gaz sunt transportate spre iesire pe traiectorii paralele cu
axul rotorului).

> In functie de sistemul de reglare: ventilatoare cu palete fixe; cu palete
reglabile; cu aparat director.
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> In functie de forma rotorului: la ventilatoarele centrifugale — rotoare cu
palete avand diferite pozitionari; la ventilatoarele axiale — rotoare cu palete
profilate sau neprofilate.

> In functie de modul de aspiratie a gazelor: monoaspirante sau
dubluaspirante (la ventilatoarele centrifugale); intubate (monoetajate sau
multietajate) sau cu vena libera.

> In functie de modul de cuplare la motorul de antrenare, la ambele tipuri
intalnim trei solutii: rotorul montat direct pe arborele motorului (direct calat,
simbolizat DC); rotorul cuplat cu arborele motorului prin cuplaj elastic si
paliere (paliere-cuplaj, simbolizat PC); rotorul cuplat cu arborele motorului
prin transmisie intermediara (reductor, curele trapezoidale sau alt tip de
transmisie, simbolizat PR).

> In functie de cresterea presiunii: ventilatoare de joasa presiune (presiunea
totala a ventilatorului Ap; < 100 mmH,0); ventilatoare de presiune medie
(100 < Ap; < 300 mmH,0); ventilatoare de presiune Tnalta (300 < Ap; <
1000 mmH,0); ventilatoare de presiune foarte inalta (1000mmH.0 < Apy),
exclusiv ventilatoarele multietajate.

> In functie de temperatura gazelor vehiculate: ventilatoare pentru gaze reci
(p@na la 80°C); pentru gaze calde (peste 80°C pana la 400°C); pentru
gaze fierbinti (peste 400°C).

> In functie de sensul de rotatie al rotorului: ventilatoare cu sens direct
(rotorul, privit dinspre aspiratie, se finvarteste in sensul acelor de
ceasornic); ventilatoare cu sens invers (rotorul, privit dinspre aspiratie, se
invarteste in sens invers acelor de ceasornic).

> In functie de utilizare: ventilatoare de uz general; ventilatoare de uz special
(pentru mediu exploziv; toxic; abraziv; coroziv; pentru transport pneumatic;
pentru masini electrice cu nivel redus de zgomot si vibratii etc.).

Ventilatoarele radiale (centrifugale) au structura din figura 3.2

Intrarea aerului (aspiratia) se face prin racordul de aspiratie (colectorul
1), care este profilat pentru a avea pierderi hidraulice minime la aspiratie din
atmosfera. La cuplarea pe tubulatura racordul profilat lipseste. Rotorul 2 este
in constructie sudata, din tabla, avand un disc cu palete si un con de
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acoperire, iar la partea centrala — un butuc montat pe arborele de antrenare 5.
refularea se realizeaza printr-o carcasa spirala 3, in constructie sudata din
tabla pentru ventilatoarele mari si mijlocii si din tabla ambutisata si imbinata
prin falt pentru ventilatoarele mici. Peretii laterali sunt paraleli, gura de refulare
fiind dreptunghiulara. Suportul 4 sustine carcasa si motorul (sau sistemul) de
antrenare.

Figura 3.3 Figura 3.4

O vedere generala a unui ventilator centrifugal este in figura 3.3, a si b.
Partile componente sunt vizibile in figura 3.4.

Realizarea tehnologica a rotoarelor este foarte diversificata; ca exemplu,
in figura 3.5, a este un rotor centrifugal profilat iar in figura 3.5, b un rotor toba.
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Figura 3.5

Pozitia carcasei se determina prin unghiul de rotatie dreapta sau stanga
fatd de axa rotorului si de axa verticala (figura 3.6, STAS 2376-84). Aceste
pozitii servesc la racordarea gurii de refulare dupa necesitatile instalatiei la
care este montat ventilatorul si functie de modul de dispunere al antrenarii

Figura 3.6

Ventilatoarele axiale pot aspira dintr-o instalatie sau din atmosfera, caz
in care sunt prevazute la intrare cu un colector profilat.

Sectiunea printr-un ventilator axial (figura 3.7), contine calota profilata 1,
rotorul 2, statorul 3, carcasa 4 si electromotorul de antrenare 5.

Rotorul poate fi turnat, cu palete reglabile sau fixe sau in constructie
sudata din tabla, cu un butuc la care se sudeaza paletele. Carcasa este
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sudatd din tabld roluitd, cu flanse la capete pentru prindere. in interiorul
carcasei se fixeaza electromotorul pe stator sau pe un suport sudat.

Figura 3.8 Figura 3.9

Prototipul VAN 900, cu destinatie navala, cu rotorul ®900 mm (figura
3.8) se monteaza pe tubulatura din interiorul aerajului calelor; accesul la rotor
si motor se realizeaza prin deschiderea carcasei. Prototipul VAP-630 este cu
palete modul detasabile care se pot monta in numar diferit si Tn diferite
configuratii (figura 3.9). Ambele prototipuri au fost proiectate, construite si
incercate la catedra de Mecanica Fluidelor, Magini si Actionari Hidraulice si
Pneumatice, Universitatea Tehnica ,GH. Asachi” lasi.
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Ventilatoarele diagonale. Fatda de directia curentului ce intra in
ventilator, la iesirea din rotorul diagonal curentul este deviat la un unghi
intermediar intre cel al rotorului centrifugal (deviere la 90°) si cel al rotorului
axial (curent pe directia initiala, deviere 0°).

Dupa iesirea din rotorul diagonal curentul poate fi dirijat pe directie
axiala (figura 3.10 a) sau printr-o carcasa de ventilator centrifugal (figura 3.10
b). Ventilatorul diagonal este asemanator pompei diagonale.

Figura 3.10

Daca sectiunea meridionala a rotorului se micgoreaza in directia curgerii
se obtine o accelerare puternica a curentului si o crestere a vitezei sale care
trebuie transformata intr-o presiune statica intr-un difuzor corect profilat.

Ventilatorul diagonal poate realiza presiuni mai mari decéat ventilatorul
axial cu aceleasi gabarite iar nivelul de zgomot este mai scazut.

Ventilatorul centrifugal cu refulare axiala. Aceastd solutie
constructiva a rezultat din conditia de amplasare intr-un spatiu restréns a unui
ventilator avand parametrii aerodinamici specifici ventilatorului centrifugal.
Carcasa ventilatorului are un aparat director care poate fi radial-axial sau
numai axial. Refularea aerului poate avea acelagi sens cu aspiratia (ventilator
echicurent, figura 3.11, I) sau sens invers (ventilator contracurent, figura 3.11,
).
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Rotoarele sunt cu palete curbate inapoi fata de sensul de rotatie.
Calitatile aerodinamice ale acestui tip de ventilator sunt aproximativ egale cu
ale ventilatoarelor centrifuge obisnuite, cu carcasa spirala.

Prin faptul ca electromotorul este amplasat in interiorul carcasei si ca
peretii carcasei se pot trata fonic, zgomotul in jurul agregatului este scazut.

Figura 3.11

Ca dezavantaj al acestei constructi  mentionam complexitatea
tehnologica mai mare decat la ventilatoarele centrifuge obisnuite.

Ventilatorul transversal (cunoscut si ca ventilator tangential, diametral
sau cu dubla trecere) are un rotor sub forma de toba, cu o retea de palete la
periferie, curbate dupa un arc de cerc si o carcasa cu difuzor. Curentul de aer
trece de doua ori prin reteaua de palete, o data la intrare, spre spatiul din
interior al rotorului si a doua oara la iegirea din spatiul interior. La o rotatie
completa, reteaua de palete a rotorului actioneaza de doua ori asupra aerului
caruia i transfera o energie dubla.

A fost inventat de francezul Paul Mortier in 1892 (DRP 146464) si folosit
pentru aerajul minelor (figura 3.12). Varianta cu palete perforate a fost
brevetata de Mortier si Schmarje in 1910 (DRP 242076). Ventilatorul
transversal a fost inlocuit de ventilatorul centrifugal care avea parametri mai
buni.

Studiile asupra ventilatorului transversal au fost reluate dupa 50 de ani
cu diverse modificari constructive (paletaj in interiorul rotorului, carcase
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modificate) obtindndu-se performante functionale foarte bune privind
coeficientii de debit si presiune precum si un gabarit redus.

Figura 3.12 Figura 3.13

Este utilizat ca exhaustor in instalatile de incalzire si ventilatie, n
instalatii de racire (motoare, calculatoare, dispozitive electrice, la aspiratia si
suflarea pe aripile avioanelor, la aparate casnice compacte, conditionare,
uscatoare).

Curgerea prin rotor este puternic influentata de existenta unui turbion
potential, excentric, cu linii de curent complet inchise, al carui mecanism de
crestere nu este clarificat (figura 3.13). Deplasarea centrului turbionului prin
mijloace constructive poate duce la schimbarea caracteristicilor functionale.

Aproape intreaga energie transferata de rotor este sub forma cinetica,
gradul de reactie fiind foarte mic, aproape zero sau negativ. Latimea aspiratiei
si refularii fiind aceleasi se obtine o uniformitate deosebitd a cémpului
aerodinamic in sectiunea de iegire.

Presiunile ventilatorului transversal sunt superioare celor ale
ventilatorului centrifugal la puteri de antrenare de aproximativ acelasi ordin de
marime.

La debite mijlocii si mari randamentele ventilatorului transversal sunt de
50+65% fata de 70+80% ale ventilatorului centrifugal, Tnsa la debite mici
randamentul ventilatorului transversal este mai bun (30+35%), comparativ cu
cel al ventilatorului centrifugal (15+20%).
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Ventilatoarele transversale sunt mai silentioase decat cele clasice,
nivelul de intensitate acustica fiind mai mic cu 3+6% bB.

Ventilatorul centrifugal cu discuri. Frecarea dintre fluid si discurile
rotorului ventilatoarelor si pompelor centrifuge este o pierdere din puterea de
antrenare si intervine in calculele de randament.

Ideea de transformare a pierderii intr-o actiune utila a fost materializata
de catre Tesla in 1913 care a obtinut un patent privind turbina actionata prin
frecare, utilizand efectul frecarii si la pompe.

Realizarea unei turbomasini fara palete, avand o curgere stationara
bazata pe actiunea fortelor dintre fluid si disc consta intr-un rotor cu un pachet
de discuri dispuse la distanta egala, perpendicular pe axa de rotatie; admisia
aerului (sau a lichidului Tn cazul pompelor) se face printr-un orificiu central
(figura 3.14).

Figura 3.14 Figura 3.15

Rotorul (figura 3.15) este alcatuit dint-o multime de discuri subtiri 2 (50
sau chiar mai multe), netede, paralele, normale la arbore, fixate solid la el cu
mentinerea unor interstitii mici egale intre ele. Fixarea se face cu suruburile 3
iar interstitiul se realizeaza prin adaosuri de distantare. Discurile sunt din
metal, mase plastice sau carton rezistent. Patrunderea aerului se face prin
colectorul de intrare 4 si prin orificiul din partea centrala a discurilor.

La rotirea arborelui, suprafata discurilor antreneaza in directie
tangentiala fluidul dintre discuri prin fortele de frecare; fortele centrifuge care
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apar fac posibila miscarea fluidului intre discuri dupa o traiectorie spirala.
Fluidul paraseste rotorul cu energie crescuta si trece in carcasa 5.

Turatia specificd a ventilatorului centrifugal cu discuri este de 60+90,
fiind in zona ventilatoarelor centrifuge. Pentru debite si sarcini egale, diametrul
rotorului cu discuri este cu 25% pana la 35% mai mare ca al rotorului centrifug
cu palete curbate napoi.

Datoritd absentei paletelor care la ventilatoarele obisnuite aplica forte
periodice asupra fluidului Tn miscare iar la regimuri diferite de cele de calcul
genereaza ruperea curentului si fenomene nestationare, se constata o
functionare cu zgomot relativ scazut al ventilatoarelor cu discuri (la acelagi
debit cu al ventilatorului centrifugal zgomotul este cu pana la 10 dB mai mic).

Ventilatoarele cu discuri sunt capabile sa furnizeze un debit suficient in
multe aplicatii unde cerintele de control a zgomotului sunt dominante
(climatizare, echipamente de birou, séli de concert, séli de operatii, cabine de
emisie radio si TV).

Ventilatorul transversal cu discuri are acelasi parcurs al curentului de
aer ca si al ventilatorului transversal cu palete, ihsa cauza miscarii este
antrenarea fluidului prin frecare si vascozitate.

Figura 3.16 Figura 3.17 Figura 3.18

Intrarea este perpendiculara la axa de rotatie si nu paralela cu ea (figura
3.16). Constructia este simpla, discurile se monteaza pe un arbore antrenat
direct de motor. Lungimea arborelui raportata la diametrul discurilor este de
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peste 10, discurile fiind Tn numar mai mare de 50, caz in care intrarea si
iesirea curentului din ventilator poate fi considerata bidimensionala in planul
de rotatie al discurilor (figura 3.17).

Cresterea de presiune este de pana la 40 Pa la o turatie de 1450+3500
rot/min. in figura 3.18 se observa carcasa cu gurile de intrare si iesire
orientabile.

3.5. Particularitati de constructie

Spre deosebire de pompe, in cazul ventilatoarelor apar diferente
importante in privinta principiilor de constructie si de optimizare. De multe ori,
pentru simplificarea tehnologiilor de fabricatie, se prefera realizarea
ventilatoarelor din tabla subtire cu numeroase simplificari de forme, uneori
chiar cu abateri importante de la formele aerodinamice ideale. in cazul
ventilatoarelor centrifuge, pentru reducerea gabaritelor, se utilizeaza frecvent
paletajele rotorice cu palete curbate inainte.

By>90° B,=90° B,<90°

Figura 3.19

Fata de sensul de rotatie paletele rotorice pot fi curbate tnainte (figura
3.19, a), dispuse radial (figura 3.19, b), sau curbate Tnapoi (figura 3.19, c)
corespunzator unghiului £ > 90°, £ = 90° respectiv £ < 90°.

Paleta curbatd inapoi asigura randamente bune si caracteristici de
presiune stabile la debite relativ mici.

Paleta curbata inainte asigura presiuni totale maxime, debite mari, Tnsa
randamentele sunt mici.

Paleta cu dispunere radiald e utilizata la constructia ventilatoarelor ce
trebuie sa functioneze in ambele sensuri de rotatie.
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Si in cazul ventilatoarelor centrifuge intdlnim diverse variante
constructive pentru rotori insa realizate mai simplu ca la pompe.

In cazul ventilatoarelor axiale, in locul profilelor aerodinamice, se
utilizeaza frecvent placi de tabla curbate.

Pe langa aceste doua tipuri de ventilatoare, care se aseamana cu
pompele, se mai utilizeaza i unele constructii neobignuite in cazul pompelor
si anume ventilatorul transversal sau cu trecere dubla si ventilatorul cu discuri.

3.6. Particularitati ale relatiilor de calcul
3.6.1. Presiunea de ventilatie

In cazul vehicul&rii aerului si a diverselor gaze este de preferat ca, in
locul inaltimii de pompare (marime utilizata in cazul generatoarelor hidraulice),
sa fie utilizata, ca marime specifica, presiunea de ventilatie ca fiind puterea
utila raportata la un debit volumic convenit (la aspiratie, la refulare sau debit
recalculat pentru conditii normale). Relatia care exprima aceasta marime este:

v? vi N
A — — + 1 _ —a = _u 3 22
pt pr pa pr 2 pa 2 Q,, ( )

In tehnica de experimentare, pentru mésurari de laborator sau direct in
instalatiile industriale, se utilizeaza relatia (3.22) scrisa sub forma (3.23):

Apt :(Apsr +pdr)+(Apsa _pda) (323)
in care:
Ap,, =P, — P, reprezintd presiunea statica la refulare;

Ap,, = p, — P, reprezinta presiunea statica la aspiratie;

2
a,

Py, = Pa, sunt presiunile dinamica pe aspiratie respectiv refulare;

p,, sunt presiunile statice pe aspiratie respectiv refulare;

p., sunt densitatile gazului vehiculat, pe aspiratie respectiv refulare;
v,, sunt vitezele gazului vehiculat, pe aspiratie respectiv refulare;

p., este presiunea atmosferica din incaperea in care se fac incercarile.
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In figura 3.20 este exemplificatd schema de calcul corespunzétoare
relatiei (3.23).

o 4
s
~ 3 .
% IApsr = Ps — Py - suprapresiune
73] K Y .
< } APgy = Py — Pg, - depresiune
] Psr 4
2 Pa
B psa
5: L\ 4
Figura 3.20

Daca se noteaza cu ZApp pierderea totala de presiune pe traseul de

aspiratie-refulare al ventilatorului, putem scrie:
Ap, = Ap,, - Ap, (3.24)

Relatia (3.24) permite realizarea legaturii cu relatia fundamentala a
turbomasinilor (relatia lui Euler):

Ap,, = p(u,c, —u,c,,) (3.25)

r=ur a-ua

in care p reprezintd densitatea medie p, =(p, +p,)/2 a fluidului vehiculat

prin ventilator. Uzual, pentru calcule se considera p=p, =p, =p,.

3.6.2. Energia specifica

Ty

S1=%, $%>5S; S

Figura 3.21
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Energia specifica, in cazul ventilatoarelor, reprezinta lucrul mecanic de
comprimare a unui kilogram de gaz de la presiunea ce corespunde conditiilor
de pe aspiratie pana la presiunea corespunzatoare sectiunii de refulare a
ventilatorului.

Conform figurii 3.21, analizand procesul de comprimare izotropa intre
izobarele p, si p, dreapta AB reprezintd cazul ideal de comprimare. In
realitate, procesul de comprimare din rotorul ventilatorului se desfasoara
adiabatic, cu crestere de entalpie dupa politropa supraizentropica AB'.

Energia specifica Y; in [J/kg], dezvoltatda de rotorul ventilatorului, se
calculeaza cu relatiile (3.26):

v Ap, [N/m? ] _Ap, [mmH,0]-g[m/s’ | (3.26)
P kg/m® ] P | kaim’ |

iar sarcina ventilatorului H, cu relatia (3.27):

Y,
H=- [mcol. gaz| (3.27)
g
k*
1.0
0.98
0.96
0.94
n= 2
0.92 nz1$
n=14
0.90
1.0 1.1 1.2 po/p;
Figura 3.22

La calculul energiei specifice totale a ventilatorului se poate utiliza
densitatea p, din sectiunea de aspiratie Tnsa numai cu luarea in consideratie a
factorului de corectie k (figura 3.22), conform relatiei (3.28):
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v}
Pa

Y, =k (3.28)
In figura 3.22, n reprezintd exponentul politropic al procesului de
transformare la care este supus gazul la trecerea prin ventilator.

3.6.3. Puterea

Puterea utila N, reprezinta puterea transferata de catre organele active
ale ventilatorului gazului vehiculat, adica lucrul mecanic util efectuat in
unitatea de timp pentru vehicularea gazului. Aceasta putere se poate
determina cu ajutorul relatiei (3.29):

— QvApt [kW]

= 3.29
‘1000 ( )

dacé debitul volumic Q, este exprimat in [m*/s] si cresterea de presiune totald
in [N/m?], sau cu relatia (3.30):

Q,Ap
N ="t kW 3.30
Y102 [ ] ( )

daca debitul volumic Q, este exprimat in [m*/s] si cresterea de presiune total&
este in [mmH0].
Puterea internd N; reprezinta suma dintre puterea consumata datorita

pierderilor din interiorul ventilatorului (frecarea discurilor, debitul recirculat,
frecari in carcasa etc.) si puterea utila. Aceasta putere se estimeaza in functie
de puterea utila.

Puterea mecanica N, este puterea necesara compensarii pierderilor
mecanice generate de frecarile ce au loc la nivelul lagarelor.

Puterea absorbita N, reprezinta puterea preluatd de arborele
ventilatorului de la motorul de antrenare si este exprimata prin relatia (3.31):

N, =N, +N, [kW] (3.31)

Puterea instalata N, este puterea pe care o poate furniza motorul de
antrenare.
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3.6.4. Randamentul

Randamentul intern sau indicat #; reprezinta raportul dintre puterea utila
realizata de ventilator si puterea interna. Acest randament se determina cu
ajutorul relatiei (3.32):

=D 3.32
=N (3.32)

1

Randamentul mecanic 7, este dat de raportul dintre puterea interna si
puterea absorbita de ventilator de la motorul de antrenare si se determina cu
ajutorul relatiei (3.33):

N. N, -N N
=i a "'m _q_"‘m 3.33
771‘)7 Na N N ( )

a a

Randamentul global al ventilatorului 7 sau eficienta ventilatorului se
defineste ca raportul dintre puterea utila realizata de ventilator si puterea
absorbitd de acesta pentru realizarea procesului de ventilare. Valoarea
acestui randament se poate determina cu ajutorul relatiilor (3.34):

=_Uu sau =7 3.34
=N 1= 11 (3.34)

a

3.7. Coeficienti adimensionali

Acesti coeficienti exprima legatura dintre parametrii functionali (debit,
presiune, putere), parametrii geometrici (dimensiuni constructive) si parametrii
cinematici (viteza si turatia). In cazul ventilatoarelor cei mai utilizati sunt:

1. Coeficientul adimensional al presiunii totale y; dat de relatia (3.35):

A 2y,
P S (3.35)
%"uf (”Drn)

in care indicele r indica sectiunea corespunzatoare iegirii din rotor (zona
refularii).
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2. Coeficientul adimensional de debit ¢ care, in functie de tipul de ventilator,
poate fi:
» Pentru ventilatoare radiale

Q 4Q
=—v = v 3.36
4 Au.  zDu, ( )
> Pentru ventilatoare axiale
p-—% _ nde k-2 (3.37)
zD?u, (1-k?) D,

D,, fiind diametrul butucului ventilatorului axial, iar D, diametrul corespunzator
periferiei rotorului axial.

3. Coeficientul adimensional de putere A definit de relatiile (3.38):

PR 8N, sau A=Y (3.38)

4. Coeficientul de rapiditate o care se poate calcula cu relatiile (3.39):

,% %
Jr [%J sau o=2 (3.39)

oc=-"nQ"
30 7 p, v

cu n in [rot/min], Q, in [m?s], Ap; in [Pa] si pm = p in [kg/m?].

La calculele de dimensionare se mai utilizeaza:
5. Rapiditatea cinematica n, care se este exprimata prin relatiile (3.40):

n,/
n =—st sau n,=157,80 (3.40)
q Y ¥ q
t
(9.81)

cu n in [rot/min], Q, in [m?%s], Y;in [J/kg] si:

6. Diametrul caracteristic ¢ care este dat de relatia (3.41):

VA
5= g(%] Q/D, (3.41)
Yol
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in functie de valoarea coeficientului de rapiditate calculat, se recomanda
utilizarea unuia din tipurile de ventilator conform tabelelor 3.8 si 3.9:

Tabel 3.8
o 5<006 | 006<05<02 | 02<05<04 | 04<05<038
. Ventilatoare radiale
Tip rotor | - e lente | Lente |  Normale | Rapide
o 05<0<10 09<0<338 0.35<05<0.6
Tip rotor |Ventilatoare diagonale| Ventilatoare axiale | Ventilatoare transversale
Tabel 3.9
Tipul de ventilator @ 7 o 1) ng
1.0 2+4 0.35+0.6 | 1.14+1.19 40+95
0.3 0.7 0.715 1.62 113
0.1+0.2 | 0.05+0.01| 1.6+3.8 1.0-1.78 | 250+600
0.3 0.5 0.924 1.535 146
0.35 1.256 0.56 1.8 51.2
1 2:3 0.438+0.592| 1.19+1.32 69+93
==
0.3 0.75 0.68 1.7 107.5
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Tipul de ventilator @ 7 o o Nq
—
! 0.2 0.6 0.657 1.965 104
e
o/
ey 0.13 1.0 0.361 2.72 57.1
i
1 .[ 0.03 1.1 0.162 5.92 26.6
Qi
4|
fem,—“ﬂ 0.00185 1.1 0.04 244 6.3
. §

O clasificare sugestiva a ventilatoarelor, cu privire la forma rotorului, in
functie de rapiditatea cinematica n, si raportul diametrelor reprezentative
6=D,/D, este data si in figura 3.23.

Sf : Ng =50 Ng =85
o a @ (gq: 05 6=0.7
_v
ng=20
=025 Ng= 150 ng=250  Ng=350
5=0.6 5=05 6<0.5
Figura 3.23

Cu ajutorul coeficientilor functionali adimensionali, caracteristicile Ap/(Q),
N(Q), 7(Q) la turatie constanta sau variabila, reprezentand trei familii de curbe,
se reduc la trei caracteristici adimensionale (figura 3.24) care descriu
comportarea unei intregi familii sau tiposerii de ventilatoare, respectiv toate
ventilatoarele care au aceeasi turatie specifica (sau functie caracteristica) si
sunt asemenea geometric.
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W
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Figura 3.24

O comparatie a formei curbelor caracteristice adimensionale de presiune
wi @) In functie de tipul de rotor este prezentata in figura 3.25.

W
12 56
1.0 x
0.8 2 « 'l ‘\__‘ 4
0.4 \\M“*—\CS_
0.2 _L'--__,__\"“
"‘-q_‘\ (p
0 0.05 0.10 0.15 0.20 025

Figura 3.25

3.8. Elemente constructive. Principiu de functionare
3.8.1 Ventilatoare centrifuge sau radiale

Ventilatoare centrifuge realizeazd debite moderate, de pana la 3-10°
m’/h, la presiuni de maxim 1500 mmH,O. Principalele variante constructive
intalnite in cazul ventilatoarelor radiale sunt:

+ Ventilatoare radiale direct calate (figura 3.26). Principalele avantaje ale
acestei variante constructive sunt: gabarit redus, intretinere minima,
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constructie simpla, se poate folosi reglaj prin clapeta, dispozitiv de reglaj
montat pe aspiratie sau variatie de turatie cu ajutorul convertizorului de
frecventa.

Figura 3.26

Semnificatia cifrelor din figura 3.26 este urmatoarea: 1 — rotor, 2 —

carcasa, 3 — racord de aspiratie, 4 — suport, 5 — motor electric de actionare, 6
— contrarama.

05
! -
2 i
3 I’:"'/-‘/‘
4
T

Figura 3.27
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¢ Ventilatoare radiale cu paliere-cuple (figura 3.27) Avantajele acestei
variante constructive sunt: puteri instalate foarte mari, se foloseste pentru
conditii de lucru grele (temperaturi de lucru ridicate, mediu de lucru
coroziv, fluide de lucru foarte incarcate), se pot folosi etansari speciale etc.
Semnificatia cifrelor din figura 3.27 este urmatoarea: 1 — rotor, 2 —
racord de aspiratie, 3 — carcasa, 4 — arbore de antrenare, 5 — lagar liber, 6 —
lagar fix, 7 — cuplaj mecanic, 8 — motor electric de actionare, 9 — suport, 10 —

sistem de racire.

¢ Ventilatoare radiale cu paliere-roti (figura 3.28) S$i aceasta varianta
prezinta o serie de avantaje constructive cum ar fi: ofera o mare suplete in
utilizare, permite modificarea performantelor ventilatorului in functie de
caracteristicile instalatiei, mediul de lucru poate fi coroziv, fluide de lucru
foarte incarcate, posibilitate de folosire de etansari speciale.

5

A
R
-~
it

n
[l
sy

°~

Figura 3.28

Semnificatia cifrelor din figura 3.28 este urmatoarea: 1 — rotor, 2 —
carcasa, 3 — arbore de antrenare care se sprijina pe doi rulmenti radial-axiali,
4 — lagar liber, 5 — lagar fix, 6 — suport, 7 — roata de curea ventilator, 8 —
racord de aspiratie, 9 — glisiera motor, 10 — motor electric de actionare, 11 —
roata de curea motor, 12 — curele trapezoidale, 13 — racord de aspiratie, 14 —
sasiu, 15 — sistem de racire.
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3.8.1.1. Relatia fundamentald si parametrii functionali in cazul
ventilatoarelor radiale
Cinematica ventilatorului centrifug este similara cu cea de la pompa
centrifuga.

Co Cm? W

062 2
B2
Uz:' Cuz A
C1 mf
Cuy w @
U1 \ - (o)

Figura 3.29

In figura 3.29 sunt reprezentate triunghiurile de viteze la intrarea in
rotorul ventilatorului (indice 1) si la iesire (indice 2) pentru un rotor de ventilator
cu palete curbate Tnhapoi. Notatile au urmatoarea semnificatie: u — viteza
tangentiala; w — viteza relativa, tangenta la paleta; ¢ — viteza absoluta, ¢, —
viteza meridionald, c, — proiectia vitezei absolute pe viteza tangentiala, o —
unghi functional, g — unghi constructiv, d — diametru.

Ecuatia lui Euler este valabila indiferent de natura fluidului si, n
consecinta, energia specifica teoretica furnizata gazului de catre un rotor ideal
cu numar infinit de palete va fi

Y =UyCppy —ULCy, (3.42)
iar presiunea totala corespunzatoare este:
Ap,, = p(U,Cyy —ULC,, ) (3.43)
Daca scriem: ¢, =u-c,cotf=u— (%) cotf atunci relatia (3.43)
T

devine:
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Ap,, = ,{ug [1 —ﬁcot ﬂzj —u? (1 —ﬁcotﬂ1 ]:I (3.44)
unde b este latimea paletei rotorice.
Relatia (3.44) exprima sporul de presiune pe care il capata un fluid la
trecerea printr-un ventilator si dependenta acestuia de debit.
Parametrii functionali sunt cei prezentati in cazul general si anume:
Debitul volumic de gaz Q sau q,.
Presiunea totala reala p;.
Puterea utila N,.
Puterea absorbita N..
Randamentul 7.

ok~ wbd =

3.8.1.2. Curbe caracteristice

Curbele caracteristice ale ventilatoarelor reprezinta de fapt relatii de
dependenta ce definesc legaturile dintre principalii parametri functionali si au
urmatoarele semnificatii:

> Ap, = f(Q) - caracteristica interioara sau de presiune a ventilatorului;
> N, =f(Q) - caracteristica de putere a ventilatorului;

» 1n=f(Q) - caracteristica de randament a ventilatorului.

Apt A Apt A Apt A
N, Na Na N
a
n n Na n
a Ap
Apy
7 n
Apy
n
»Q »Q »Q
a b. ¢

Figura 3.30
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In cazul ventilatoarelor radiale, alura curbelor caracteristice depinde de
modul de realizare al paletajului rotoric, in practica fiind utilizate toate cele trei
tipuri de palete (curbate inapoi; cu iesire radiala sau curbate Tnhainte).

in figura 3.30 sunt prezentate curbele caracteristice pentru ventilatorul
radial cu palete curbate Thapoi (a), ventilatorul centrifug cu palete cu iesire
radiala (b) si ventilatorul radial cu palete curbate inainte (c).

Analizadnd variantele (a) si (c) se remarca stabilitatea in functionare a
primului caz (curba caracteristica interioara fiind descendenta) fata de cel din
urma la care exista posibilitatea aparitiei unei instabilitati in functionare din
cauza zonei descendent-ascendente a curbei.

3.8.1.3 Accesorii folosite la ventilatoarele centrifuge
Acestea asigura buna functionare a ansamblului ventilator — instalatie
precum i respectarea cerintelor de protectia muncii si de mediu. In categoria
accesoriilor avem:
1. Dispozitivul axial de reglaj (figura 3.31) se monteaza pe flansa de aspiratie
a ventilatoarelor si realizeaza reglajul regimului de lucru al acestora (debit,

presiune) in functie de cerintele procesului tehnologic. Actionarea acestui
dispozitiv se poate face manual sau automat.

7 6 5 4 2

Figura 3.31

Folosirea acestui dispozitiv pe aspiratia ventilatorului duce la
modificarea directiei curentului de aer sau gaz, asigurand intrarea fara soc in
rotor la orice regim de lucru. Se realizeaza astfel o functionare cu pierderi
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minime de energie pe un domeniu larg de exploatare a ventilatorului. Sensul

de rotire pentru deschiderea aparatului de reglaj trebuie sa fie in acelasi sens

cu sensul de rotatie al ventilatorului.

2. Clapetele de reglaj (figura 3.32) se monteaza pe flanga de aspiratie a
ventilatorului si se folosesc in special la pornire pentru a inchide aspiratia.

Sunt de constructie simpla, usor de executat, materialele folosite fiind
similare cu ale tubului de aspiratie.

|/

—q—1+ =

Figura 3.32

3. Reagistrul de reglaj (figura 3.33) se monteaza pe flangsa de aspiratie a

ventilatorului  utilizdndu-se cu precadere 1in cazul ventilatoarelor
tehnologice de gabarit mare avand acelasi rol ca si dispozitivul axial de
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Figura 3.33
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4. Contrarama este o constructie din profile laminate (de obicei profile U)
imbinate prin sudare, care se monteaza intre fundatie si sasiul
ventilatorului permitdnd un montaj si o fixare mai ugoara a acestuia din
urma pe fundatie.

5. Amortizoarele de vibratii au rolul de a reduce nivelul vibratiilor ventilatorului

care se transmit la constructia metalica, plangeu, fundatie in general. Tipul
si marimea amortizorului se alege in functie de marimea si frecventa
proprie de vibratie a ventilatorului. Se pot folosi amortizoare (izolatori) din
cauciuc, cu rezultate foarte bune sau, pentru sarcini mari, amortizoare din
otel de tipul arcurilor elicoidale.

6. Grilele de protectie se monteaza pe flanga de aspiratie la ventilatorul care

aspira liber din atmosfera sau pe flansa de refulare la cele care refuleaza
in atmosfera si sunt constituie dintr-o flanga latd din otel pe care este
fixata, prin sudare, o plasa de sadrma cu ochiuri de pana la 55 mm si
grosimea de 3+5 mm.

7. Atenuatoarele de zgomot reduc nivelul de zgomot produs de ventilator si
se pot monta atat pe aspiratie cat si pe refulare

8. Filtrele se utilizeaza pentru filtrarea aerului absorbit si/sau refulat de
ventilator.

9. Racorduri elastice care asigura legatura intre ventilator si conducte. Se

monteaza pe aspiratie si pe refulare atunci cand este cazul

3.8.2 Ventilatoare axiale

Acest tip de ventilatoare se utilizeaza cu precadere in domeniul debitelor
mari si presiunilor reduse si sunt caracterizate prin simplitate constructiva,
gabarite reduse si randamente bune.

Constructia prezentata in figura 3.34 infatiseaza o schema de ventilator
compus din carcasa (C) prevazuta la capete cu flanse, rotorul (R) cuplat direct
pe arborele motorului de actionare (M), statorul (AS) format din paletele
statorice si calota (CAS) si aparatul director (AD) prevazut cu palete si calota
de dirijare (CD). Rolul statorului este de redresare a curentului la iesirea din
rotor gi, in acelasi timp, de sustinere mecanica a arborelui ventilatorului sau a
motorului electric de actionare.
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Constructia prezentata in figura 3.34 infatiseaza o schema de ventilator

compus din carcasa (C) prevazuta la capete cu flanse, rotorul (R) cuplat direct
pe arborele motorului de actionare (M), statorul (AS) format din paletele
statorice si calota (CAS) si aparatul director (AD) prevazut cu palete si calota
de dirijare (CD). Rolul statorului este de redresare a curentului la iesirea din
rotor si, in acelasi timp, de sustinere mecanica a arborelui ventilatorului sau a

motorului electric de actionare.

3.8.2.1. Clasificarea ventilatoarelor axiale
Din punct de vedere al solutiilor constructive folosite, ventilatoarele

axiale se pot clasifica dupa mai multe criterii:

1.

Dupa modul de actionare
- Ventilatoare axiale cu rotorul montat direct pe capul de arbore

- Ventilatoare axiale cu antrenare paliere-roti

- Ventilatoare axiale cu antrenare paliere-cuple

Dupa modul de reglaj al unghiului de inclinare al palei rotorului

- Ventilatoare axiale cu pas fix

- Ventilatoare axiale cu pas reglabil: - cu reglare a unghiului paletei la oprire

- cu reglare a unghiului paletei in timpul
mersului
Dupa schema aerodinamica folosita
- Ventilatoare axiale fara aparat director
- Ventilatoare axiale cu aparat director anterotoric
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- Ventilatoare axiale cu aparat postrotoric
- Ventilatoare axiale cu aparat director ante si postrotoric
4. Dupa modul de realizare al rotorului
- Ventilatoare axiale cu rotor din tabla
- cu rotor tip elice
- cu rotor cu palete din tabla cu grosime constanta, curbatd dupa un
arc de cerc.

- Ventilatoare axiale cu rotor turnat cu paleta profilata:
- monobloc
- cu butuc si palete separate
5. Dupa numarul de etaje
- Ventilatoare axiale monoetajate
- Ventilatoare axiale multietajate
6. Dupa modul de utilizare
- Ventilatoare axiale de uz general: - Ventilatoare axiale de fereastra
- Ventilatoare axiale de perete
- Ventilatoare axiale de acoperis
- Ventilatoare axiale intubate
- Ventilatoare axiale cu destinatie speciala:
- Ventilatoare axiale pentru industria navala
- Ventilatoare axiale pentru racirea radiatoarelor transformatoarelor
electrice
- Ventilatoare axiale pentru ventilarea galeriilor de mina si metrou
- Ventilatoare axiale pentru racitoarele cu aer din industria chimica si
petrochimica
- Ventilatoare axiale destinate turnurilor de racire a apei.
- Microventilatoare axiale utilizate pentru racirea radiatoarelor
microprocesoarelor.

3.8.2.2. Aerodinamica ventilatorului axial

Se considera un ventilator axial cu schema cea mai simpla de
functionare (fara dispozitive ante si post rotorice) si sectiunile longitudinala si
transversala corespunzatoare (figura 3.35).
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Figura 3.35 Sectiune longitudinala si transversald prin ventilator

O sectiune cilindrica de raza r executata prin rotor i desfagurata in plan
determina reteaua liniara de profile rotorice (figura 3.11)
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Figura 3.36 Desfasurarea in plan a sectiunii cilindrice prin ventilator

Directia perpendiculara pe frontul retelei s-a notat cu “a@”, iar directia
paralela cu frontul retelei s-a notat cu “u”. Vitezele absolute s-au notat cu “c”,
iar sectiunile de intrare gi de iesire din rotor cu 1 gi respectiv 2.
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Semnificatia marimilor din figurile 3.35 si 3.36 este urmatoarea: D, este
diametrul butucului, D, este diametrul exterior al rotorului, D este diametrul
interior al carcasei ventilatorului, ¢, este interstitiul radial, / este coarda
profilului paletei corespunzatoare razei r, t este pasul retelei de profile, t// este
desimea retelei, iar 6 este unghiul de agezare al retelei de profile.

La intrarea in rotor, viteza relativa a fluidului fata de paleta, w4, se
insumeaza vectorial cu viteza tangentiala u, =r,@, rezultand viteza absoluta
c¢q. Directia vitezei wy este determinata de unghiul constructiv de asezare al
paletelor rotorului la intrare f;. Pentru evitarea socului la intrarea in rotor,
unghiul functional ¢4 trebuie sa fie 90° gi, in aceste conditii, ¢, =c, .

in figura 3.36 sunt reprezentate triunghiurile de viteze la intrare si iesire
suprapuse. In consecinta, reteaua de profile rotorice este parcursa de curentul
de fluid care dispune de viteza relativd w+ la intrare si w2 la iesire. Din punct
de vedere al efectului, se poate considera ca profilele sunt situate intr-un
curent avand viteza medie w.. care reprezinta o viteza de calcul a unui curent
uniform si se determina ca media aritmetica a vectorilor Wi Si Wa:

- W1 -I—Wz

, 3.45
w 5 (3.45)

Directia acestei viteze este data de unghiul g, pe care w.. il determina
cu directia vitezei tangentiale u.

Incidenta retelei este determinatd prin unghiul « pe care viteza w.. il
determina cu coarda profilelor. Marimea unghiului de incidenta determina
marimea portantei si deci a presiunii realizate de ventilator.

Debitul prin rotorul elementar de anvergura dr este:

dQ=2zr-dr-c, (3.46)

unde: c, este viteza axiala. In lipsa unui aparat director la intrare, gazul intra in
retea fara circulatie ( ¢1, = 0 §i ¢4 = ¢;) iar din triunghiurile de viteze rezulta:

2
w, = \/caz + [u —%J (3.47)
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Avand in vedere ca forta portantd dezvoltatd de rotorul elementar

dF, = pI'w dr (unde I'=2zI , z fiind numarul de palete, iar I', circulatia in

p )
jurul unei palete) este mult mai mare decéat forta de rezistenta la inaintare
(dF, >> dF, ) se poate scrie pentru forta tangentiala expresia:

dT =dF,sinp, = pl' zdrw, sin g, (3.48)
iar pentru momentul necesar rotirii rotorului elementar:
dM=r-dT =zpl' c,rdr (3.49)
In aceste conditii se poate scrie puterea sub forma:

dN = w-dM = zpI' ,c,rdr (3.50)

Insé&, pentru rotorul elementar, puterea se poate scrie si sub forma:
dN = pY,dQ (3.51)
Egaland expresiile (3.50) si (3.51) ale puterii rotorului elementar se

obtine:

Y, =~ (3.52)

sicum Iy = T'agep = 'ag + I'cp , i1ar ¢1, = 0 inseamna I'ng = 0 deci Iy = I'pc = ¢
Cau, rezulta pentru energia specifica teoretica expresia:

2rr,
2¢, 0

u

Y - zte,,w _
2 2r

=C,, [,0=U,C,, (3.53)
In cazul cand existd un aparat director, ¢y, # 0, iar energia specifica

teoretica a ventilatorului devine:
Y, =u(c, £¢y) (3.54)

unde semnul (+) corespunde unei rotatii a curentului, imprimata de aparatul
director, in sens contrar rotatiei rotorului, iar semnul (-) unei rotatii care
coincide cu sensul de rotatie ale rotorului.
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Din relatia (3.53) se constata ca energia specifica imprimata gazului de
rotoarele elementare ar trebui sa creasca odatad cu raza deoarece creste
viteza tangentiala u. acest lucru ar conduce insa la aparitia unor miscari
parazite in sensul anvergurii, cu pierderi foarte importante pe paleta. De
aceea, la proiectare, fiecare rotor elementar se dimensioneaza in asa fel incat
sa dezvolte aceeasi energie specifica. Acest lucru se realizeaza, pe de o
parte, prin rasucirea paletei (profilul de la butuc va avea unghiul de asezare
mai mare ca cel de la periferie) si, pe de alta parte, prin micsorarea corzii
profilelor in sensul butuc-periferie.

Energia specifica reald transmisa gazului este mai mica decat cea
teoretica cu suma pierderilor de energie in rotor h,,, in aparatul director h4 si in
aparatul redresor h,s la care se adauga si pierderile datorate presiunii
dinamice corespunzatoare vitezei tangentiale in aparatul redresor Hhygg. n
aceste conditii, randamentul aeraulic al ventilatorului va avea expresia:

_Y _ H _1_hrr+hrad+hrs+hrsd

_r_n_ (3.55)
Y, H, H

ur
t

Pierderile mentionate variaza in functie de finetea profilului utilizat
1 =—%, de numarul de palete z si de circulatia in jurul paletei I', precum si de
u G,
viteza axiala c, si viteza generala a curentului de fluid fata de profil.

O problema specifica masinilor axiale este si aceea a interstitiului paleta-
carcasa care trebuie sa fie minim. Un interstitiu mare inseamna un important
efect de capat la paleta, turbioanele din aceasta zona cauzand scaderea
pronuntata a randamentului aeraulic al ventilatorului.

Caracteristicile de functionare ale ventilatoarelor axiale la turatie
constanta si unghi de asezare « =ct. au alura curbelor prezentate in figura
3.37.

Din analiza caracteristicilor de functionare se constata ca, in cazul
ventilatorului axial, are loc un consum sporit de putere la debit nul. De aceea
nu se recomanda utilizarea ventilatoarelor axiale in zona debitelor mici si nici
reglajul acestora prin obturare.
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Figura 3.37

3.8.2.3. Accesorii utilizate la ventilatoare axiale
Cele mai importante accesorii utilizate in cazul ventilatoarelor axiale sunt
prezentate in figura 3.38:
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Figura 3.38

1. ventilator in constructie standard

2. carcasa prelungita la care are scopul de a proteja motorul electric

3. ajutaj cu grilda de protectie utilizatd atunci cand vetilatorul aspira din
atmosfera in vederea protejarii impotriva patrunderii corpurilor straine in
ventilator
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4. racord elastic montat intre ventilator si conducte cu scopul de a limita
transmiterea vibratiilor de la ventilator la conducte. Elementul elastic poate
fi panza cauciucata (pentru @ < 1000 mm si Ap < 150 mmH,0), sau
cauciuc vulcanizat cu insertie de panza (pentru diametre si presiuni mai
ridicate).

5. atenuator de zgomot — reduce nivelul de zgomot si se poate monta atat pe
aspiratie, cat si pe refulare.

6. suport executat din tabla ambutisaté sau in constructie sudata.

7. elemente izolatoare pentru vibratii.

8. contrarama.

3.8.3 Ventilatoare diagonale

Acest tip de ventilator se poate realiza in doua variante constructive, in
functie de directia de refulare a lichidului de lucru. in figura 3.39 sunt
exemplificate aceste doua variante constructive:

a. fluidul este aspirat pe directie axiald, stréabate rotorul diagonal si, dupa
traversarea statorului este refulat pe directie axiala.
b. fluidul e aspirat pe directie axiala si refulat pe directie radiala in carcasa.

Figura 3.39

Actionarea acestor ventilatoare se face direct cu rotorul montat pe capul
de arbore al motorului electric sau prin paliere si cuple.
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Avantajul principal al acestor ventilatoare consta in faptul ca, la aceleasi
gabarite cu ventilatoarele axiale, realizeaza cresteri de presiuni Ap; mai mari,
precum si un nivel de zgomot mai redus. Dezavantajul principal e acela c3,
desi paleta e realizata din tabla de grosime constanta curbata dupa un arc de
cerc, executia paletei este mai dificila decat in cazul ventilatoarelor axiale.

3.8.4 Ventilatoare cu dubla trecere sau curent transversal

Trecerea dubla prin rotor este un procedeu utilizat in cazul turbinei Banki
si, In domeniul generatoarelor, la ventilatoarele destinate unor tehnologii la
care se cere repartizarea curentului de fluid pe o latime relativ mare.

3.8.4.1. Elemente constructive ale ventilatoarelor transversale

Acest tip de ventilator se caracterizeaza prin faptul ca linille de curent
strabat rotorul de doud ori (in doud trepte). In figura 3.40 sunt prezentate
cateva variante constructive ale acestui tip de ventilator.

Figura 3.40

In figura 3.41 este prezentat un ventilator transversal cu rotor tip tambur
care se compune din rotorul (1) montat pe axul (2) care se sprijina pe rulmenti
in lagarul liber (3) si lagarul fix (4), fixate pe peretii laterali ai carcasei
ventilatorului (5). Transmiterea miscarii de la motorul (8), fixat pe suportul (7),
catre rotorul ventilatorului, se face prin intermediul cuplajului elastic (6).
Rotorul ventilatorului este de tip tambur avand un numar mare de palete din
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tabla (1), obtinute prin stantare si curbate dupa un arc de cerc, fixate in
fantele celor doua discuri laterale (1”) prin tincuri sau puncte de sudura.
Fantele discurilor se pot obtine tot prin stantare.

i L6 8

Figura 3.41

Datorita avantajelor sale de a avea o constructie simpla, un gabarit
redus precum si un nivel de zgomot redus, aceste ventilatoare se folosesc n
constructia aparatelor de conditionare si ventilare, la perdele de aer si la
diferite aparate electrocasnice (aeroterme, uscatoare etc.).

3.8.4.2. Notiuni de cinematica rotorului cu dubla trecere

in cazul acestui tip de rotor, curentul de fluid ocupand doar o parte din
canale, gradul de reactie este foarte mic gi deci aproape intreaga energie
transferata de catre rotor fluidului de lucru apare sub forma de energie
cinetica.

In figura 3.42 este prezentat un astfel de rotor impreuné cu triunghiurile
de viteze aferente celor doua trepte de prelucrare a energiei.

La prima trecere, in sens centripet, cresterea de presiune in rotor va fi
data de relatia (3.56):

4p =U,Cy, — UGy, = 0, (Czu _ijJ (3.56)
0
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Figura 3.42

in aceste conditii, conditia de functionare devine echivalentd cu
inegalitatea (3.57):

>"c, (3.57)

La a doua trecere, in sens centrifug, cresterea de presiune in rotor va fi
data de o relatie de forma (3.58):
A_pzulzclzu_ul1c'1uZwrz[ic'zu_cle (3.58)
P Iy
Cresterea totala de presiune la trecerea fluidului prin rotorul
ventilatorului transversal se poate calcula cu relatia (3.59):

%=£+Ai=a)r2 {CZU—ic1uJ+(r—10'2u—c'wJ (3.59)
p P P r r
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Pentru o constructie de ventilator fara dispozitiv statoric anterotoric si
considerand intrarea in conditii de soc nul, putem scrie relatiile:

¢, =0 si g —arctan (3.60)
1
Alte relatii intre unghiuri impuse de geometria rotorului cu dubla trecere
sunt cele exemplificate de egalitatile (3.61):

Blo=rn-p st Bi=n-5 (3.61)

De asemenea, si la nivelul vitezelor meridionale apar o serie de egalitati
impuse de configuratia rotorului transversal si anume cele exprimate prin
relatiile (3.62):

:C2

C1m m ; C2m = C'1m §I C1mr1 = C2mr2 (362)

in figura 3.43 (a si b) triunghiurile de viteze au fost astfel desenate incat
aceste conditionari sa fie evidentiate.

A A
Wi
Cim C

v oy = 900 ﬂl ul = u’2

1

Figura 3.43
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Se observa ca, la cea de a doua trecere, realizarea conditiei de soc nul
la intrare (a',=90°) este foarte dificil de realizat si de aceea se admite

intrarea cu goc in cea de a doua treapta, evident cu pretul unor disipatii
suplimentare.
Varianta constructiva cea mai utilizata este cea la care 5, =90° (paleta

cu iesire radiala catre interior), conditie care implica si egalitatea o', =, .
Pentru imbunatatirea randamentului se poate implanta un stator, in

interiorul cilindrului, la trecereadela c, la ¢, .

3.9. incercarea ventilatoarelor

in cadrul diverselor instalatii utilizate in practicd pentru incercarea
ventilatoarelor, acestea pot functiona cu conductd de aspiratie si refulare
(cazul general), sau numai cu conducta de aspiratie (exhaustoare), respectiv
refulare (ventilator refulant).

In toate aceste cazuri intereseaza determinarea presiunii totale realizate

de ventilator Ap, .

3.9.1. Functionarea ventilatoarelor cu conducta pe aspiratie

In figura 3.44 este prezentats, sub forma de schema, o statiune pentru
incercarea ventilatoarelor cu conducta de aspiratie, impreuna cu diagrama de
variatie a presiunii.

Cele doua linii din diagrama de variatie a presiunii redau modul de
variatie a presiunilor relative (suprapresiuni si depresiuni) statice (linia
piezometrica) si totale (linia energetica) de-a lungul intregului circuit. Aria
suprafetei punctate este echivalenta cu energia pierduta datorita rezistentelor
aeraulice de pe traseu.

In cazul functionarii ventilatoarelor numai cu conductd pe aspiratie,
variatia presiunii totale se calculeaza cu relatia:

Apt = Apsa * Por — Pya (363)
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deoarece: AP, = Py = Py = (P + Py ) — (Psa + Pga ) (3.64)

insd cum presiunea statica la refulare este egala cu presiunea atmosferica
Py = Py rezulta:

Apt = Pat = Psa T Pyr — Pya (365)

sau: Ap; = AP, + Py — Py (3.66)

[ Presiunca
atmosferica
~

A

Figura 3.44 M&surarea presiunii in cazul unui ventilator cu conducta de aspiratie

in figura 3.44 Ap; reprezinta cresterea de presiune totald in ventilator,
Aps reprezintd cresterea de presiune staticd in ventilator, iar pV*/2 este
termenul cinetic corespunzator presiunii dinamice, v fiind viteza curentului de
aer in conducta de aspiratie.
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3.9.2. Functionarea ventilatoarelor cu conducta pe refulare

In acest caz, ventilatorul are de invins rezistentele aeraulice de pe
traseul de refulare. Aria suprafetei punctate, situate deasupra liniei
corespunzatoare presiunii atmosferice (figura 3.45), este echivalenta cu
pierderile de presiune pe traseul de refulare.

De remarcat diferentele care apar in cazul functionarii ventilatoarelor cu
conducta de refulare si cu conducta pe aspiratie, in ceea ce priveste
pierderile. Presiunea dinamica la capatul instalatiei se considera pierdere
deoarece ventilatorul are de invins presiunea atmosferica.

In acest caz p, =p,, =p,, deoarece p,, =0 (v, =0). In aceste conditii

presiunea totala a ventilatorului este data de relatia:

Apt =Ps T Py = Psa = Apsr + Py (367)

e ey

y |
- pV2/2 \| Presiunea
L atmosferica

s

Figura 3.45 Masurarea presiunii in cazul unui ventilator cu conducta de refulare
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in sectiunea de iesire a conductei de refulare, gazul tranzitat prin
ventilator dispune numai de termen cinetic, presiunea statica relativa la
evacuarea din conducta fiind nula.

3.9.3. Functionarea ventilatoarelor cu conducte pe aspiratie si
refulare

Uneori, incercarea ventilatoarelor se realizeazd pe standuri cu retea
combinata, prevazuta cu conducte atat pe aspiratie cat si pe refulare (figura
3.46).

9

T 1

, Presiunea
tulosfericé

S

C

Figura 3.46 Mé&surarea presiunii in cazul unui ventilator cu conducte de aspiratie gi
refulare

Schema de calcul si regimul de functionare, in acest caz, rezulta imediat
prin asamblarea diagramelor de variatie a presiunilor din primele doua cazuri.
Pierderile de presiune sunt repartizate atat pe partea de aspiratie cat si pe cea
de refulare. Cregterea de presiune Ap, are aceeagi marime, in cazul unor

rezistente aeraulice egale, ca si in cazurile precedente gi se calculeaza cu
relatia:
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Apt :ptr _pta :(psr +pdr)_(psa +pda) (368)

la care, daca adaugam si scadem convenabil presiunea atmosferica p,, se
obtine:

AP, =(Py = Par + P )+ (Pat = Poa = Pas) (3.69)

sau: Ap, = (AP, + Py, ) +(APsy — Pya) (3.70)

in care: Ap, =p, —p, reprezintd suprapresiunea staticd pe refulare;

V2

a,r

Ap,, = P, — Ps, Treprezinta depresiunea statica la aspiratie; iar p, =p,,

N

reprezinta presiunile dinamica pe aspiratie respectiv refulare;

Analizand conditiile de functionare ale unui ventilator, pentru cele trei
cazuri prezentate, trebuie precizat ca rezultatul, in privinta variatiei presiunii
Ap,, este acelasi indiferent ca ventilatorul functioneaza cu conductd de
aspiratie, de refulare sau combinat. Trebuie acordata insa o atentie deosebita
realizarii conditiilor optime din amonte de ventilator, lucru satisfacut, de
exemplu, Tn cazul ventilatoarelor care aspira din atmosfera prin intermediul
unui ajutaj.

Pentru un ventilator incercat in conditiile indicate la cele trei cazuri
mentionate, se obtine aceeasi curba caracteristicd Ap, =f(Q), daca

masuratorile au fost efectuate corect.

3.9.4. Ventilator fara retea

Acest tip de montaj este utilizat rareori si numai in cazul ventilatoarelor
axiale (de fereastra, de perete, de acoperis, miniventilatoare etc.).

Deoarece p,, = p,, =p,, iar p, =0 (v, =0), rezulta:

2

"4
AP, = Py :p?r (3.71)

Parametrii reali Ap; si Q dezvoltati de un ventilator intr-o anumita
instalatie sunt indicati de punctul de functionare P(Q, Ap;) aflat la intersectia
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caracteristicii interioare (a ventilatorului), Ap{(Q), cu caracteristica exterioara
sau a retelei de conducte, Ap(Q), figura 3.47.

Ry
ap
-7 T ~
I
SR — — = XP
I APt
|
AP v -
Qn Q
Figura 3.47

Este important ca punctul de functionare sa se situeze Tn zona
randamentului maxim al ventilatorului.

3.9.5. Efectul retelei de conducte si a geometriei elementelor de pe
refularea ventilatorului

Ventilatoarele a caror refulare este racordatd la instalatie prin
intermediul unor piese speciale sau prezintd schimbari ale directiei curentului
in apropierea sectiunii de refulare, vor suferi modificari ale caracteristicilor de
lucru ridicate pe stand. Aceste modificari nu pot fi puse pe seama
ventilatorului ele fiind un efect al particularitatilor geometrice ale instalatiei
conectate pe refularea ventilatorului

In figura 3.48 este prezentatd modificarea profilului vitezelor o daté cu
cregterea distantei fatd de sectiunea de refulare a ventilatorului, pentru
ventilatorul centrifug (figura 3.48 a) si pentru cel axial (figura 3.48 b).

Pentru schemele din figura 3.48 se definesc urmatoarele marimi:

Le - lungimea efectiva de conducta si, in plus
» Pentru ventilatorul centrifug:
A =a'xb - este sectiunea efectiva de refulare
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A, =axb - este sectiunea nominala de refulare

» Pentru ventilatorul axial:

A =7 (D2 - D) - este sectiunea efectiva de refulare
4

T . . =
A, = ZDAZ, - este sectiunea nominala de refulare

Limba —Ag - Sectiunea efectiva
rarcasei
.'u t 3 2
g P -EF
1 7 E)a/a
50%
75%
100% LE
a.
TR CEED:
d T {25%
A Sov
5%
100% Lg b,
Figura 3.48

Lungimea efectiva de conducta reprezinta lungimea minima a conductei,
de pe refularea ventilatorului, incepand de la care nu se mai face simtit efectul
sistemului. Practic, aceasta marime este echivalenta cu lungimea minima a
tronsonului de conducta rectilinie pentru care are loc redresarea campului de
viteze si este definita de relatia L. =2,5xD,, pentru viteze sub 12 m/s. Pentru
viteze mai mari de 12 m/s, se adaugéa la fiecare crestere cu 5 m/s a vitezei. In
cazul conductei dreptunghiulare de sectiune axb se considera diametrul

echivalent D, = \/4ab/r .

Influenta exercitata de sistem depinde si de raportul A./A, fiind cu atat

mai mica cu cat raportul se apropie de valoarea unitara.
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3.10. Reglarea ventilatoarelor

in timpul functionarii, parametrii ventilatoarelor pot fi modificati prin
urmatoarele procedee:

3.10.1. Reglarea prin strangulare

Se poate face pe conducta de aspiratie sau pe conducta de refulare.
Procedeul se bazeaza pe modificarea caderii de presiune dinamica pe retea,
lucru care se realizeaza prin marirea sau micsorarea coeficientului de
rezistenta locala a clapetei de reglaj odata cu rotirea acesteia ¢ = f(¢) — figura
3.49.

Apl, ry
pz r‘j
Fa
P4 Fy
! {
M F1
{ \ ‘ q
qVZ g" ¥ Qy
"2 n].q‘o"l
qyz

Figura 3.49

La inchiderea totala a clapetei, caracteristica retelei se confunda cu axa
ordonatelor. Procedeul este simplu dar neeconomic deoarece o cantitate mare
de energie este disipata pe rezistenta locala. Consumul suplimentar de
q,, (Apz B Ap '1)

102A7, '

putere, in cazul acestui tip de reglaj, este N =
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3.10.2. Reglarea prin dispozitiv de conducere

Acest tip de reglaj este specific ventilatoarelor centrifuge de putere
mare. La marea majoritate a ventilatoarelor, pentru a se putea realiza conditia
de intrare fara goc in rotor («, =90° si c¢,, =0), remarcam absenta aparatului

director pe aspiratie. In cazul cand un astfel de dispozitiv exists, el determina
o componenta c¢,, =0 si implicit «, =90°, asigurandu-se astfel si modificarea

presiunii conform ecuatiei lui Euler.

Figura 3.50

Constructiv, dispozitivul de conducere poate fi cu palete radiale sau cu
palete axiale. in figura 3.50 este prezentatd schema unui aparat de conducere
de tip axial, cu palete orientabile ce pot fi comandate si din exterior.

3.10.3. Reglarea prin modificarea turatiei

Procedeul are la baza teoria similitudinii turbomasinilor potrivit careia,
raportul debitelor este proportional cu raportul turatiilor, raportul presiunilor cu
patratul raportului turatiilor, iar raportul puterilor cu raportul turatiilor la puterea
a treia.

Randamentul reglarii este bun insa procedeul necesita antrenare cu
motoare electrice cu turatie variabila, in cazul reglarii continue, sau existenta
unor cutii de viteze, in cazul reglarii in trepte (figura 3.51).
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Figura 3.51

Acest tip de reglaj introduce o variatie a nivelului de zgomot mult
inferioara celor corespunzatoare metodelor anterioare.

3.10.4. Reglarea prin modificarea numarului de pale al ventilatorului

APf
AHW“‘“ 16pale
L =995
T max
N =09
T max
qv.
QVopf

Figura 3.52
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Procedeul este practicat in general in cazul ventilatoarelor axiale si
actioneaza asupra caracteristicii interioare a rotorului, conform diagramei
prezentate in figura 3.52, in care raportarile parametrilor functionali s-a facut
la valorile optime ale acestora.

Acest tip de reglaj are rezultate bune si din punct de vedere al variatiei
nivelului de zgomot din instalatie

3.10.5. Reglarea prin modificarea unghiului de asezare a palelor
ventilatorului

Acest tip de reglaj este des utilizat in cazul ventilatoarelor axiale
construite in varianta cu pale reglabile. Prin acest procedeu de reglaj se
produce o modificare a caracteristicii interioare a ventilatorului conform
diagramei din figura 3.53.
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Figura 3.53

in practica de exploatare se utilizeaza, de reguld, trei soluti de
modificare a unghiului de instalare a palei ventilatorului:
> Reglaj simultan al palelor, in timpul functionarii, prin procedee de reglaj
central (pneumatice sau cu diverse servomecanisme).
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» Reglajul simultan al palelor printr-un procedeu mecanic (cu ax central de
exemplu), in conditile unor opriri scurte ale ventilatorului, deci si ale
instalatiei.

» Modificarea pozitiei fiecarei pale in conditiile in care ventilatorul axial este
oprit. Metoda este simpla insa mai putin eficientd din punct de vedere al
obtinerii punctului optim de functionare.

Acest tip de reglaj poate conduce, in cazul unor majorari
necorespunzatoare ale unghiului de instalare, la o crestere semnificativa a
nivelului de zgomot. Pentru a limita acest neajuns, metoda poate fi combinata
cu procedeul de reglaj prin varierea turatiei, adoptand o schema de antrenare
a ventilatorului cu motor cu doua turatii.

3.10.6. Reglarea cu sistem de intoarcere de tip “by-pass”

Procedeul se practica, de reguld, in cazul instalatiilor dotate cu
ventilatoare axiale, in scopul evitarii, pe cat posibil, a scaderii debitului volumic
de pe refulare intr-o masura prea mare. Acest reglaj permite ca o parte din
debitul volumic refulat de ventilator s& se intoarca in aspiratia ventilatorului,
prin conducta de “by-pass” dotatd cu o clapeta de reglaj (figura 3.54),
conducand astfel la modificarea caracteristicii instalatiei.

Debit

pancipal A
v

* .
ng‘iitu! /t[ x ‘U

Figura 3.54

3.11. Functionarea in grup a ventilatoarelor
3.11.1. Functionarea in serie

Montajul in serie al ventilatoarelor este utilizat in scopul cresterii
presiunii furnizate instalatiei sau pentru a permite ca aceasta sa functioneze
cu presiune variabila si debit aproximativ constant.



Turbomasini hidraulice — Capitolul Il — Ventilatoare 163

Utilizarea montajului in serie este oportun si des folosit atunci cand
instalatia prezinta multiple si complexe rezistente de curgere care trebuie
invinse la un anumit debit Q, cerut de consumator, si nu exista un ventilator
capabil sa dezvolte asemenea performante.

in figura 3.55 sunt prezentate caracteristicile cuplajelor serie in cazul a
doua ventilatoare avand caracteristici identice (figura 3.55 a), respectiv a doua
ventilatoare avand caracteristici de functionare diferite (figura 3.55 b).
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Figura 3.55

De retinut ca nu este recomandabil sa se utilizeze un numar mare de
ventilatoare grupate in serie deoarece panta caracteristicii cuplajului se
mareste si, in consecintd, presiunea dezvoltata de grupare devine din ce in ce
mai mica in comparatie cu suma presiunilor individuale.

3.11.2. Functionarea in paralel

Montajul ventilatoarelor in paralel are drept scop majorarea debitului de
aer intr-o instalatie sau functionarea acesteia cu debite diferite la presiune
aproximativ constanta.
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S-a constatat experimental ca, la montajul in paralel al ventilatoarelor,
functionarea sistemului este corectd doar in cazul in care ventilatoarele
realizeaza aceeasi crestere de presiune Ap; la debit nul Q = 0 (figura 3.56).
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_venﬁlaroare ce lucreaza
in paralel
———————————————— " Fmax
R
I:1|:uc:r I:2pur F
5 u SF{ "
[=]
g :
- 1 ¥, \’Rai
Y ( 2 %1 2
‘ qv'lp HVF1 quﬂnvFﬁ qu= Ypar qvmux A
n}.Vz /r
”lpq
v V-
U (v

Qy

Figura 3.56

De asemenea, se impune ca toate ventilatoarele sa aiba curbe
caracteristice interioare cu panta continuu descrescatoare, deci regim stabil
de functionare. Daca ventilatoarele realizeaza valori diferite pentru cresterea
totald de presiune (Ap;) exista pericolul ca ventilatoarele ce realizeaza o
crestere de presiune mai mica sa fie antrenate intr-un regim de rotatie inversa.
Acest lucru se intdmpla din cauza ventilatoarelor mai puternice datorita
debitului negativ introdus de acestea in sistem.

La aceste tipuri de montaje poate aparea frecvent fenomenul de pompaj
sau chiar aparitia unor zgomote si vibratii accentuate.
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Cuplarea in paralel a ventilatoarelor axiale se poate realiza numai in
cazul ventilatoarelor care au palete rotorice reglabile, a caror pozitie de
functionare poate fi reglatéd atat la montarea in instalatie cat si in timpul
probelor efectuate la functionarea in sistem.

3.12. Criterii de alegere a ventilatoarelor

Alegerea ventilatorului este o operatie ce presupune luarea in
considerare a unei multitudini de factori care, uneori, au prioritati simultane
insa impun conditii de lucru diametral opuse. De aceea, alegerea reprezinta
practic un compromis ce trebuie sa conduca la functionarea cat mai buna a
instalatiei Tn conditii de eficienta economica.

Pentru o instalatie proiectata, alegerea ventilatorului trebuie sa tina
seama de urmatoarele criterii:

e tipul si particularitatile constructive ale instalatiei;

e natura mediului vehiculat (aer sau gaze neutre, corosive sau explozive;
continutul de suspensii, marimea gi natura acestora);

e temperatura de lucru a mediului vehiculat;

e modul de amplasare a ventilatorului n instalatie (va lucra pe aspiratie,
refulare sau aspiratie-refulare);

o tipul de caracteristica indicata (cu palier constant; cazatoare; puternic
cazatoare);

e modul si domeniul de reglaj al performantelor ventilatorului.

¢ nivelul de zgomot al ventilatorului;

e spatiul disponibil pentru amplasare;

e randamentul ventilatorului;

e conditiile de mediu in care va lucra ventilatorul (altitudine, umiditate etc.)

e modul de actionare si de fixare al ventilatorului;

o debitul si presiunea necesare (la temperatura de lucru)

Pentru exemplificare este prezentata o analiza comparativa intre doua
ventilatoare centrifuge, unul realizat in varianta constructiva cu rotor cu palete
curbate Tnainte si celalalt cu palete curbate inapoi, din punct de vedere al
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raspunsului la cerintele impuse pentru acelasi nivel de performanta (debit si

presiune).

Tabel 3.10

Cerinte

Raspuns

Ventilator centrifug cu rotor cu
palete curbate inainte

Ventilator centrifug cu rotor cu
palete curbate inapoi

Nivel de zgomot

Redus (sub 85 dB) datorita
turatiilor reduse de functionare

Ridicat (peste 90 dB) datorita
turatiei ridicate de functionare

Spatiul necesar pentru
aceleasi performante

Dimensiuni de gabarit reduse

Dimensiuni de gabarit mai mari

Randament

Mai redus (pana la 72%)

Bun (pana la 85%)

Caracteristica de lucru

Curba de tip "sa"

Curba continuu
descrescatoare

Caracteristica de putere

Curba ascendenta cu
cresterea debitului

Curba auto-limitatoare in zona
de randament maxim

Cost, la acelasi nivel de
performanta

Redus

Ridicat

Recomandare pentru
utilizare

in instalatii mici, cu puteri
instalate reduse, cu
functionare intermitenta si
unde se impun cerinte de
zgomot redus. (Instalatiile de
ventilatie din constructiile civile
si centrele de ventilare
aferente)

In instalatii industriale
caracterizate prin performante
ridicate si puteri instalate mari,
cu functionare continua

Dupa alegerea tipului de ventilator in functie de cerintele instalatiei, se

alege din cataloage, pe baza curbelor caracteristice, tipodimensiunea care

asigura performantele dorite in zona de randament maxim.

3.13. Zgomotul si diagnosticarea acustica a ventilatoarelor

3.13.1. Marimi caracteristice

Vibratiile pompelor gi ventilatoarelor genereaza unde sonore in mediul
inconjurator, unde care sunt receptionate de om sub forma de zgomote.
Astfel, dintre masinile hidropneumatice, ventilatoarele (in special cele axiale)
constituie surse importante de zgomot. In aceste conditii, construirea
ventilatoarelor silentioase devine un important criteriu de competitivitate.
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Ventilatorul, ca sursa sonora, se caracterizeaza prin puterea sonora
emisa (P,). Sursa sonora genereaza, la randul sau, un cdmp sonor sub forma
unor unde longitudinale in gazele si lichidele care o Tnconjoara, in solide
aparand si unde transversale.

Campul sonor generat se caracterizeaza, intr-un punct al sau, prin
elongatia (S) a unei particule oscilante fata de pozitia de echilibru, prin viteza
instantanee a acesteia prin presiunea sonora (p) si prin intensitatea sonora
sau acustica (/).

Aceste marimi depind de caracteristicile sursei, de distanta punctului
considerat fata de sursa si de proprietatile acustice ale incaperii (reflectii,
absorbtii, disipatii de caldura).

Intensitatea se defineste ca fiind fluxul de putere (P) transferat prin
unitatea de arie (A):

P
A

I = (3.72)

Considerand o variatie sinusoidala pentru viteza instantanee si pentru
presiunea sonora:

u=u,, sinot si p=p,, Sinot (3.73)

puterea P se poate exprima printr-o relatie de forma:

P = Prmax Umax (3.74)
2
sau, operand cu valori efective:
u 1 max
U= S P pﬁ (3.75)
se obtine:
P =Py Uy -A (3.76)

Considerand o lege de variatie liniara intre deformatie si presiune
(Hooke) rezulta o legatura intre presiune si viteza de forma:

p = pcu (3.77)
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unde c - este viteza de propagare a undei in mediul ambiant (¢ =/E/p ) iar E

- este modulul de elasticitate al mediului. Astfel, pentru un mediu dat, p este
proportional cu u. Produsul p-c este denumit uneori rezistentd acustica sau

impedanta acustica a mediului.
Rezulta astfel relatile de legatura dintre putere, presiune sonora,
intensitate sonora si aria expusa:

P=1-A=Ap,u, = ip(_f, (3.78)
oC

respectiv intre intensitatea si presiunea sonora:

2
)= Per (3.79)
pC
Mai recent, pentru caracterizarea campurilor sonore, se foloseste
marimea numita densitate de energie sonora definita ca fiind energia continuta
in unitatea de volum a mediului:

py |
D=;%=E [J/m?] (3.80)

3.13.2. Zgomotele ventilatoarelor

In acustica se face distinctie intre tonuri muzicale (miscare ondulatorie
periodica), tonuri pure (miscare armonica), impulsuri sonore si zgomote
(miscari ondulatorii aleatoare). La cercetarea maginilor insa, aceste
categorisiri prezintd un alt gen de importanta. Astfel, si un ton muzical emis
persistent de 0 masina este poluant deci, din punct de vedere al poluarii
fonice, vom considera in categoria zgomotelor si undele sonore periodice.
Prezenta acestor componente in structura unui zgomot complex permite insa
diferentierea mecanismelor din ventilator, privit ca sursa sonora, care
genereaza componentele respective.

Luate in acest sens mai larg, zgomotele ce apar in timpul functionarii
ventilatoarelor pot proveni din urmatoarele procese ce au loc in ventilator:
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a. vibratiile unor organe componente excitate de forte variabile in timp date
de alte organe sau de fluidul vehiculat;
b. oscilatiile de presiune din fluidul vehiculat.

Cauza principalda a zgomotului este de natura aerodinamica si este in
legatura directa cu comportarea aeroelastica a paletei ventilatorului. Viteza de
rotatie are o importanta deosebita, nivelul zgomotului crescand aproximativ cu
puterea a cincea a vitezei periferice. In afard de aceastd cauzi, solutiile
constructive privind rotorul si carcasa, numarul si modul de profilare al
paletelor, precum si interstitiul dintre paletajul rotoric $i carcasa, determina in
mod esential nivelul de zgomot. S-a constatat, din practica de exploatare, ca
ventilatoarele cu numar impar de palete sunt mai silentioase.

in afara zgomotului aerodinamic exista si vibratii mecanice determinate,
in principal, de neechilibrajul rotorului si de uzura lagarelor.

In mod curent, drept criteriu de apreciere a zgomotului produs de
ventilatoare se foloseste nivelul de intensitate acustica, in decibeli, definit prin
relatia logaritmica:

L=10|ogli (3.81)

0

in care /| este intensitatea acustica, iar [, =10"" [W/m?] este intensitatea
corespunzatoare pragului minim al audibilitatii.

Estimarea nivelului de zgomot al unui ventilator se poate face daca se
cunosc principalii parametri de lucru ai ventilatorului:

L, =L, +10logQ+20logAp, +5dB (3.82)

in care L, este nivelul de zgomot de baza si se determina in functie de
rapiditatea cinematica n,, in literatura de specialitate aceasta dependenta fiind
data sub forma de tabele.

Testele de zgomot se fac cu aparate speciale numite fonometre, in
instalatii special construite Tn acest scop si denumite camere fonice. La randul
lor, in functie de modul de realizare, aceste camere pot fi:

e camere anecoide in care observatorul receptioneaza puterea venita direct
de la sursa (camp liber)
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e camere reverberante ideale in care sunetul soseste la observator cu
aceeasi probabilitate din orice directie (camp difuz)

Ventilatoarele se considera silentioase daca nivelul de intensitate
sonora, la distanta de1.5 m de sursa, este sub 60 dB, pentru banda de
frecventa de la 80Hz la 8 kHz, oricare ar fi punctul de functionare de pe
caracteristica p/(Q).

3.13.3. Diagnosticarea acustica a ventilatoarelor. Metode de
atenuare a zgomotului

Ventilatorul este un sistem oscilant foarte complicat in comparatie cu
sistemele simple pentru care s-au elaborat modele matematice. Sistemul este
excitat de forte periodice, de impulsuri si de forte aleatoare. Réaspunsul
sistemului depinde de parametrii excitatiei si de caracteristicile sistemului
oscilant. Modelul cel mai simplu din mecanica vibratiilor care reflecta aceste
corelatii este sistemul liniar cu amortizare, excitat de o fortd armonica, sistem
care este modelat de ecuatia diferentiala:

)'(+2pg“.>'(+p2-x=isina)t (3.83)
m
avand solutia:

X =X, sin(ot - 6) (3.84)

iar amplitudinea:

(3.85)

i) - eeny

in care A, este factorul de amplificare, iar x; este amplitudinea de oscilatie a
sistemului in absenta fortei de excitatie (w). Celelalte notatii reprezinta m -
masa oscilanta; k - constanta elastica; ¢ - coeficientul de amortizare:

k c w
= =p?; =—; np=— (3.86)
m 2mp p

Se observa ca reducerea factorului de amplificare se poate face pe doua
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e prin marirea coeficientului de amortizare, respectiv marirea constantei
elastice
e prin indepartarea valorii lui w de valoarea pulsatiei proprii a sistemului (p).

In cazul miscarii periodice complexe si a celor aleatoare se face apel la
metoda corelarii semnalelor.

Obiectivele urmarite de cercetatorul si proiectantul ventilatoarelor sunt:
identificarea fortelor perturbatoare si reducerea amplitudinii acestora, izolarea
organelor care produc aceste forte, identificarea pulsatiilor proprii ale unor
componente ale masinii cu suprafata radianta mare (camere, batiuri etc.) si
indepartarea acestora de pulsatile perturbatoare. Aceste obiective se
urmaresc atat in faza de proiectare cat si apoi la incercarea prototipului.

Masurarile de zgomot pot fi efectuate in camere surde (anecoide), in
camere reverberante ideale si in camere partial reverberante. Pentru
cercetarea ventilatoarelor se impun, de regula, masuratori in camere anecoide
dar pot fi utile si cele efectuate in camere partial reverberante cum sunt
incaperile obignuite. In instalatile de ventilatie undele sonore provin de la
peretii solizi care vibreaza precum si direct de la fluidul vehiculat. De aceea
este recomandat ca masuratorile sa se efectueze atat in incaperea in care
este amplasatd masina, cit si in curentul de aer. In ce priveste masurarea in
curentul de fluid aceasta poate fi perturbatd de reflectari produse de peretii
conductelor si de cei ai incaperii in cere se efectueaza masuratoarea, precum
si de impactul dintre curentul de fluid si microfon, respectiv de zgomotul
generat de curentul care spala cosul de protectie al microfonului. Pentru a
diminua aceste influente, se pot lua o serie de masuri precum:

o utilizarea de camere anecoide la intrare si iesire,

o folosirea unor confuzoare si difuzoare speciale (exponentiale),
o folosirea unor cutii absorbante la iesirea din conducta,

o aplicarea de corectii pentru efectele dinamice ale microfonului.

Masurarea se poate face in fata racordului de aspiratie, in fata
racordului de refulare sau in interiorul tubulaturii (in fata si in spatele
ventilatorului). Tn ceea ce priveste raza de plasare a microfonului in conducta,
trebuie luat in considerare faptul ca, datoritd peretilor rigizi, apar unde
stationare cu frecvente (fp) corespunzatoare unei lungimi de unda egala cu
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diametrul conductei (Ap = D). Acest fenomen duce la repartitia neuniforma a
intensitatii sonore de-a lungul razei conductei.

De exemplu, la frecventa f = 0,59-f, se constatd un minim al presiunii in
centrul conductei, iar la pereti un maxim (diferenta este de 6 - 8 dB).

La f = 1,22-f, minimul este intre perete si centru iar la frecvente mai
mari, distributia pe sectiune se uniformizeaza. Se recomanda, in general,
plasarea microfonului la distanta D/4 de perete.

in plus, pot apare si unde stationare longitudinale.

De aceea se recomanda ca masuratorile sa se efectueze in mai multe
sectiuni transversale pe o lungime totald de ordinul unui sfert de unda, mai
ales la frecvente f = 0,4-fp, cand conducta este deschisa si nu este dotata cu
elemente absorbante.

Masuratorile efectuate in cAmpul sonor al ventilatoarelor, pe de o parte
confirma sau infirma solutiile proiectate gi, pe de alta parte, permit identificarea
unor noi surse de zgomot. Pe aceasta cale se pot stabili solutii de
perfectionare a proiectului, de inlaturare a unor perturbatii si de modificare a
unor frecvente proprii.

Cateva exemple uzuale de surse de zgomot monitorizate in cadrul
diagnosticarii acustice a ventilatoarelor sunt prezentate in cele ce urmeaza.

A. Forte perturbatoare mecanice

A.1. Masele neechilibrate ale subansamblelor rotitoare care genereaza forte
centrifuge cu directie variabila:

F = mew® (3.87)

unde:"m" reprezintd masa aflatd in migcare de rotatie cu viteza unghiulara "w",
iar "e" este excentricitatea reziduala a centrului de greutate dupa echilibrare.
Turatia ventilatorului are o influentd evidenta asupra acestui tip de perturbatie
insa reducerea acesteia ar duce la marirea nejustificatda a dimensiunilor
masginii.

A.2. Lagarele cu rulmenti dau forte perturbatoare cu frecventa fundamentala

f =i6n—0 unde i =1, 2, ..., z; z fiind numarul de bile al rulmentului, iar n turatia
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in rotatii/minut. Spectrul de zgomote produs de lagarele cu rulmenti este foarte
larg (apar si armonice). In cazul turatiilor ridicate se recomanda utilizarea
rulmentilor silentiogi sau a lagarelor cu alunecare.

A.3. Perturbatii datorate incovoierii alternative a arborelui datoritd greutatii
rotorului gi fortelor radiale de naturd aerodinamica. Aceste perturbatii au ca
pulsatie viteza unghiulara a ventilatorului, respectiv armonicele acesteia.

B. Zgomote provocate de fluidul vehiculat

Oscilatiile de presiuni din masa de fluid genereaza zgomot si in mod
direct, insa intervin gi ca forte perturbatoare care excita peretii conductelor gi
ai ventilatorului. Zgomotul emis de fluid are, de aceea, un spectru larg,
continuu, cu suprapuneri de tonuri pure.

B.1. Neuniformitatea curgerii in rotor. Miscarea din canalele rotorice este
nestationara astfel ca fluidul din rotor se constituie intr-o sursa sonora
periodica care poate fi descompusa intr-un sir de surse armonice
(sinusoidale). Acestui zgomot i se spune zgomot de rotatie iar frecventele au
valori:

o =N 22 (3.88)
60

unde N =1, 2, ... este numarul corespunzator armonicei, n este turatia in
rot/min, iar z este numarul de palete rotorice.

B.2. Dérele si turbulentele curentului generate in spatele paletelor sau a altor
obstacole (e vorba practic de orice desprindere de strat limita) genereaza la
randul lor zgomote datorita caracterului nestationar pe care il au. Aceste
zgomote sunt denumite zgomote de vértej si devin importante la viteze mari
si la regimuri de lucru diferite de regimul optim de functionare.

B.3. Zgomotul de interactiune este generat de efectul unor campuri de
viteze periodice asupra unor organe ale ventilatorului. Exemple tipice sunt:
interactiunea curent rotoric - paletaj statoric si interactiunea curent rotoric -
limba colectorului spiral.



174 + Bogdan Ciobanu e

Daca cele doua numere de palete, statorice zs si rotorice z, au un
divizor comun (k), atunci apar suprapuneri de perturbatii. Frecventa
perturbatiei rezultante va fi de forma:

N ez (3.89)
o 60 k

Suprapunerea perturbatiilor majoreaza puterea sonora emisa cu circa 3
dB pentru fiecare suprapunere si de aceea se recomanda pentru alegerea

numarului de palete rotorice si statorice urmatoarele perechi de valori

Tabel 3.11
Z 4 8 12 16
i 3 7 11 15
st 5 9 13 17

adica se recomanda ca cel mai mare divizor comun sa fie (k= 1).
La interactiunea curent rotoric - colector spiral, perturbatia are caracter
de impuls periodic cu frecventa:

f =N-—-z (3.90)

Puterea emisa depinde de distanta dintre limba camerei spirale si rotor.
Se recomanda ca aceasta distanta sa fie cel putin 0,05D.

Acest zgomot poate fi redus prin inclinarea paletelor statorice, respectiv
a limbii colectorului in aga fel ca socul dat de neuniformitatile curentului sa fie
distribuit obtindndu-se astfel reduceri de ordinul a 8...10 dB a zgomotului.

In figura 3.57 este prezentatd influenta vitezei periferice u, asupra
zgomotului dominant al unui sistem de ventilatie. Zonele marcate pe figura au
urmatoarea interpretare:

A. Domina zgomotul mediului ambiant;

B. Domina zgomotul dat de lagare;

C. Domina zgomotul dat de desprinderi, dar influentat de numerele Reynolds;
D. Domina zgomotul dat de desprinderi;

E. Domina zgomotul de rotatie si de turbulenta.
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Figura 3.57

O importanta deosebitd o prezintd si pulsatile proprii ale unor
componente ale ventilatorului gi ale instalatiei datoritd fenomenelor de
rezonanta si autovibratii care pot apare. Pentru unele organe precum arbori,
tiranti etc., rezonanta poate prezenta un pericol din punct de vedere al
rezistentei mecanice, chiar in conditile in care radiatia sonora
corespunzatoare este nesemnificativa. Pulsatii proprii prezinta si coloanele de
aer a caror rezonanta poate genera oscilatii ale peretilor conductelor care
devin astfel, la randul lor, importante surse de zgomot.

Incercarea de reducere a zgomotului produs de ventilatoare cere actiuni
intreprinse pe mai multe planuri:
= construirea de ventilatoare silentioase din punct de vedere aerodinamic;
= amortizarea fortelor perturbatoare generate de ventilator pentru a nu fi

transmise altor componente ale sistemului sau constructiilor;
» eliminarea fenomenelor de rezonants;
» absorbirea zgomotului radiat de componentele sistemelor.
Calea cea mai simpla de solutionare a acestor deziderate este

reducerea vitezelor, atat ale aerului cat si ale rotoarelor. Modalitatea aceasta
conduce insa la solutii constructive neeconomice si deci necompetitive.
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Cateva solutii de realizare a unui nivel redus de zgomot in conditiile
unor viteze mari, care asigura solutii constructive competitive din punct de
vedere al performantelor aerodinamice, sunt enuntate in cele ce urmeaza:
utilizarea de pereti dubli;
absorbtie prin materiale poroase;
absorbtie prin rezonatori;
amortizoare reflectante si de interferenta;
izolatii fonice generale sau specifice pentru anumite benzi de frecvents;
suporti cu amortizoare;
racorduri elastice amortizoare.

Alegerea uneia sau a alteia din solutiile prezentate se face in urma

UL

unui calcul economic care trebuie sa ia in consideratie realizarea obiectivului
principal (parametri functionali ridicati la un nivel redus de zgomot) cu
cheltuieli minime.
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CAPITOLUL IV

TURBOGENERATOARE PNEUMATICE (COMPRESOARE)

4.1. Generalitati

Suflantele si compresoarele sunt masini generatoare de energie
hidraulica, care folosesc gazele ca fluid de lucru, ca si ventilatoarele, dar la
care intre densitatile corespunzatoare intrarii i, respectiv iesirii din masina,
apar diferente apreciabile.

Modelele hidraulice de calcul aplicate in cazul pompelor (fluid
incompresibil) au la baza considerarea unui fenomen izoterm, cu diferente de
presiuni mici, la care masa specifica poate fi considerata constanta, iar
schimbul de caldura cu exteriorul, fiind perfect, nu apar modificari de
temperatura in interiorul fluidului. In cazul diferentelor mari de presiuni (la
pompe volumice, de exemplu) modelele hidraulice se corecteaza (fluid
compresibil), dar caracterul izoterm al transformarilor se accepta in
continuare.

Aceste modele de calcul se aplica si in cazul gazelor la grade reduse de
comprimare ¢ < 1.1 (cazul ventilatoarelor). in cazul gradelor ridicate de
comprimare ¢ > 1.1 (suflante) si ¢ > 4 (compresoare), modelele hidraulice
clasice de calcul nu se mai pot aplica, schimbul de caldura cu exteriorul,
neputand fi neglijat. Astfel, in cazul suflantelor si compresoarelor, pentru o
anumita conformatie geometrica si cinematica, in conditiile unui schimb de
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caldura cu exteriorul in timpul procesului de comprimare si cu datele de intrare
precizate (p-, p-, T-), ne intereseaza care vor fi marimile de iesire (p,, o, T,),
ce schimb de caldura se realizeaza cu mediul exterior si ce lucru mecanic din
exterior este necesar pentru comprimare. In cazul compresoarelor procesul de
lucru este chiar mai complicat, o parte din puterea pierduta prin frecarile de
natura mecanica, transformandu-se in caldura cedata direct mediului ambiant,
in timp ce alta parte se transforma in caldura care este cedata gazului care
este comprimat.

4.2. Modelul gazului ideal si al gazului real. Comprimarea gazelor

Modelul gazului ideal se refera la acele gaze care se comporta conform
ecuatiei Clapeyron, in privinta legaturii dintre principalele marimi de stare:

%:R (4.1)

unde p este presiunea gazului, R este constanta universala a gazelor, T este

. o v . .
temperatura in grade Kelvin, iar v =—=— este volumul specific al gazului
m

1
Y2,
considerat.

Ecuatia Clapeyron reflecta comportarea gazelor reale numai in cazul
presiunilor mici si a temperaturilor ridicate, in restul domeniului ecuatia fiind
doar o aproximatie a comportarii gazului real. De aceea in cazul gazelor reale,
se utilizeaza o forma corectata a ecuatiei Clapeyron si anume:

pv
—=¢-R 4.2
7 =¢ (4.2)
unde ¢ reprezinta un coeficient de corectie numit coeficient de compresibilitate
si este dat de relatia:

Vreal
¢ = Vo (4.3)

ideal

in privinta procesului de comprimare a gazelor din compresor se
considera gazul general al transformarii politropice:
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pv'=ct.=C (4.4)

eventualele particularizari facandu-se in functie de exponentul n, astfel:
a). n=1 - transformare izoterma;

C
b). n=k= C—” — transformare adiabatica (transformare fara cedare de caldura

v

catre mediul ambiant);
c). ne(1,k) — transformare politropica (transformare cu cedare de caldura

catre mediul ambiant). in cazul in care caldura cedatd gazului prin disipatiile
mecanice este mai mare decat cea cedata mediului ambiant este posibila si
situatia n> k.
d). n=0 - transformare izobarg;
e). n — o - transformare izocora.

Pentru calcule practice pot fi folosite si combinatii ale relatiilor (4.1) si
(4.4), rezultand:

e e e

n-1
ﬂzR TV'H:Q p” zi
T R T C%
< - < - < (4.5)
pv'=C PV _R PV _R
. \T \T

Combinand relatiile (4.5) cu ecuatia de continuitate scrisa pentru intrare
si iegire Tn concordanta cu conditile geometrice ale compresorului se obtine
sistemul de ecuatii ce permite calculul celor trei marimi de la iesire (pz, v2, T2).

4.3. Clasificarea compresoarelor

Dupa constructie si principii de functionare, compresoarele sunt de
urmatoarele tipuri:
A.). Turbocompresoare care realizeaza transformarea continua a energiei
mecanice in energie cinetica a gazului tranzitat, cu transformarea ulterioara a
acesteia din urma in energie potentiala. La randul lor, turbocompresoarele se
impart in functie de solutia constructiva, in:
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A.1.). Turbocompresoare axiale pentru debite mari si grade de comprimare pe
etaj £ 1,05, (¢=6...13);

A.2.). Turbocompresoare centrifugale pentru debite medii si grade de
comprimare pe etaj £ < 1,3, (¢=4...40).

B.). Compresoare volumice care, in functie de solutia constructiva, pot fi:
B.1.). Compresoare volumice rotative utilizate pentru debite mici si grade de
comprimare ¢ < 4;

B.2.). Compresoare volumice cu piston utilizate pentru vehicularea debitelor
mici si cu grade de comprimare foarte mari ¢ < 100.

Compresoarele volumice realizeaza cresterea presiunii gazului prin
micsorarea volumului pe care il ocupa acesta. La acest tip de compresoare
energia mecanica provenita de la motorul de antrenare se transforma direct in
energie potentiala a gazului. In mod obisnuit acest proces este intermitent
(periodic).

Avantajele si dezavantajele compresoarelor

in comparatie cu compresoarele cu piston, turbocompresoarele ofera
urmatoarele avantaje: continuitatea livrarii gazului spre consumator;
echilibrarea dinamica a rotorului; simplitatea constructivda de ansamblu;
randamentul mecanic superior; turatie ridicatd de functionare, adecvata
cuplarii directe cu motoare rapide, cu randamente ridicate; mase, gabarite si
fundatii de dimensiuni mai mici (constructie mai compacta).

Dezavantajele principale ale turbocompresoarelor sunt legate de
instabilitatea functionarii, la debite reduse, datorita manifestarii fenomenului de
pompaj, precum si de dificultatile Tntdmpinate la realizarea unor masgini
capabile sa realizeze presiuni mari sau sa vehiculeze debite mici de gaz.

Compresoarele  volumice rotative imbina avantajele  turbo-
compresoarelor cu unele avantaje ale compresoarelor cu piston, dintre care
se mentioneaza stabilitatea functionarii la debite inferioare debitului nominal.
Pe de alta parte, la rapoarte de comprimare mici (¢ < 3) si la presiuni de lucru
reduse (p = 4+5 MPa), masinile volumice rotative functioneaza cu randamente
izotermice mai mari decat cele ale compresoarelor cu piston, existand o
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tendintd de inlocuire a acestora din urma pentru gama de parametri
mentionati.

Domenii de utilizare a compresoarelor

Suflantele, compresoarele si pompele de vid ocupa un loc important in
numeroase tehnologii mecanice si nemecanice, ele utilizdndu-se n aproape
toate ramurile industriale. Dintre principalele aplicatii se mentioneaza cele
privind masginile si instalatile termice (compresoarele turbinelor cu gaze,
turbosuflante pentru suplimentarea motoarelor cu piston)< tehnica frigului
industrial si a temperaturilor joase (compresoare de gaze sau de vapori);
tehnica transporturilor; sistemele de ventilatie si conditionare a aerului; tehnica
vidului; testarile in tunele aerodinamice; actionarile; masurarile gi reglajele
pneumatice; tehnologiile chimice si petrochimice; insuflarea aerului Tn
agregate siderurgice si metalurgice; vehicularea gazelor naturale etc.

4.4. Turbocompresoarele

Ca principiu constructiv, acestea nu difera de turbopompe. Comparativ
cu compresoarele volumice au o constructie mai simpla si mai robusta,
debiteaza uniform gi permit actionari la turatii mari. De regula se utilizeaza in
constructie etajata pentru a obtine grade de comprimare mai ridicate. Tendinta
moderna este utilizarea de turatii mari (de ordinul a 10.000 rot/min) si puteri
mari (de ordinul MW-lor). Turbocompresoarele se utilizeaza ca suflante pentru
furnale si cocserii, pentru centrale mari de aer comprimat, pentru magistrale
de gaze naturale, in industria chimica etc. Vitezele periferice ale discurilor
rotorice ale turbocompresoarelor pot atinge valori de 500 m/s.

In cazul turbocompresoarelor existd particularitatea ca, din motive
constructive, la comprimarea gazului intr-un etaj de lucru, nu se poate realiza
si racirea gazului. Mai mult, o parte din pierderile mecanice sunt sub forma de
caldura cedata gazului. Spunem, de aceea, ca are loc 0 comprimare a gazului
cu aport de caldura. Racirea gazului, in cazul turbocompresoarelor, este
posibila numai la iesirea din turbocompresor sau prin intercalarea unor
schimbatoare de caldura intre etaje sau grupuri de etaje. Oricum, exponentul
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politropic pentru transformarea produsa intr-un etaj al turbocompresorului, va
fi mai mare decét cel adiabatic (n > k).

4.4.1. Ecuatiile energetice de baza ale turbocompresoarelor

Ecuatile de lucru din agregatele pneumatice sunt definite de natura
termodinamica a transformarilor care au loc in timpul curgerii gazului prin
masina. Astfel, notand cu H; si H, sarcinile fluidului la intrarea si la iesirea din
agregat, sau cu Y; si Y. energiile specifice corespunzatoare, se stie ca sarcina
efectiva (utila) a acestuia este:

Hzizj_edH (4.6)
g 1

si cum, conform ecuatiei energetice a lui Bernoulli, avem:

2

aH=3Y _ g, 9P 4V 4.7)
g r 29

se obtine: H=z -z +J dp Ve =i (4.8)
29

In cazul suflantelor si compresoarelor, evolutile de lucru reale sunt

politropice de forma ﬁnzct sau ﬁnzct, unde n este exponentul
Yo

transformaérii politropice ce are loc in agregat. In acest caz, sarcina politropica
efectiva, H,o a unui agregat pneumatic va fi:

2.2
oy = [ dH=2,-2, +L(&—&J+u (4.9)
n 1 e 7/:‘ zg

Si cum &z%:ct, iar z, —z, =0, rezulta:

}/e 7/i
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Tindnd cont de ecuatia generala de stare a gazelor, scrisa sub forma

ke

— =RT, atunci:
Y2

pol

2 _ 2 - ( n 2 _ 2
N R gy Yevio 0 RLESS g YVl (qa1)
n-1g 29 n-1g 29

Deseori, in analiza comportarii si optimizarii agregatelor pentru gaze, se
utilizeaza drept parametri de referinta sarcinile unor evolutii ce au loc in

conditii adiabatice (%zct) sau izoterme (Bzct), intre aceleasi limite de

Y
lucru (pe si pi, Ve $i V).

Procesele adiabatice corespund unor evolutii de lucru ale gazelor fara
schimb de caldura cu exteriorul. Practic, aceasta inseamna ca, transformarile
energetice care au loc in agregate sunt foarte rapide si, din punct de vedere
termic, total izolate fata de mediul exterior.

Expresiile sarcinii adiabatice au aceeasi forma ca cele ale sarcinii
politropice, cu mentiunea ca exponentul politropic se inlocuieste cu

c
exponentul adiabatic y =—~:

v

=19 " " 29 x-1g
Totodata, entalpia unui fluid, fiind definita conform relatiei izﬁRT,
sarcina adiabatica poate fi scrisa si sub forma:
Hoy = (i, i)+ Yo=Y (4.13)
g 29

Pentru procesele de comprimare, care au loc in conditii de racire
perfecta, astfel incat temperatura ramane constanta pe tot traseul de
deplasare a fluidului prin agregat, se folosegte notiunea de sarcina izotermica:
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2 2 2 .2
H,=PinPe Yo Vi _Pijy, Yo Vi (4.14)
Vi P 29 Vi 29

2 2 2 2
sau: H,.Z:ﬂln&+u:ﬂlng+ve Vi (4.15)
g B 29 g 29

4.4.2. Sarcina teoretica

in ce priveste sarcina teoretici H;, expresia de la generatoarele rotative
centrifuge sau axiale Tsi pastreaza valabilitatea si in cazul
turbocompresoarelor:

H =H+>h (4.16)

unde Xh, constituie pierderile hidraulice de sarcina la trecerea fluidului prin
agregat. Aceste pierderi se transforma in caldura si reintra in fluid.

La lichide, efectul acestui fenomen este neglijabil, insa, la gaze, atat
pentru faptul ca au o caldura specifica de patru ori mai mica, cat si datorita
efectelor puternice ale caldurii asupra dilatarii volumice, caldura echivalenta
pierderilor hidraulice modifica in mod sensibil parametrii de stare. Ca urmare,
se poate scrie:

g3 h, = dg, (4.17)

In acelasi timp insd, in urma procesului termodinamic real de
comprimare, o parte din energia consumata de agregat si preluatda de la
motorul de antrenare se transforma in caldura din care, o parte raméane in
fluid, iar alta iese din circuit prin racirea naturald sau fortatd a agregatului.
Daca notam cu dq cantitatea de caldura cedata de gaz exteriorului, se poate
scrie, in baza principiului intai al termodinamicii, relatia:

dq,—dqzdi—d—p (4.18)

unde di este modificarea de entalpie a gazului.
Admitand ca dz = 0, se poate scrie:
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dY, = gdH, =dY +gd(3 k) = dp+d—+dqf dp+d—+d/+dq—d—p
p 29 p 29 p

de unde:

edY, 1 vZi-vZ 1 e 1 ce
—(f,—i)+—_*—"—+—| dg=H_,+—| dqg (4.19)
g( ) 29 g.[/ d gv[l

Relatia obtinuta permite evaluarea, atat a procesului pneumatic céat si a
celui termic din turbocompresorul considerat.

In cazul compresoarelor moderne, utilizate in domeniul aviatiei, datorita
vitezelor foarte mari ale fluidului de lucru, metodele de calcul folosesc
parametrii franati ai curentului de fluid:

2

i*:i+v? Si T*=T(1+752_1M2j (4.20)

unde i este entalpia franatd a curentului de fluid, T este temperatura franats,

iar M _Y__ Vv este numarul Mach caracteristic, ¢ fiind viteza sunetului in
c JyRT
mediul fluid.

in aceste conditii, sarcina teoretica va avea expresia:

H,—i 1[(/ i)+ jqu}:l{—R(T T*)+.[iedq} (4.21)

g g g

sau: H, =1—R{T [1+Z—_1ij—7',(1+l—_1M,2H+lj,edq (4.22)
gy-1 2 2 g

Aceste relatii permit calcularea proceselor termogazodinamice din
compresoarele de inaltd performanta, tindnd cont de fenomenele ce apar la
numere caracteristice M = 1. In mod uzual, la aceste compresoare se lucreaza
cu M = 0,85 sau, la cele supersonice, cu M > 1,05, deoarece pentru intervalul
0,856 < M < 1,05 apare o zona de comportare critica (vibratii, socuri,
desprinderi necontrolabile ale stratului limita, instabilitate in functionare).
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4.4.3. Puteri si randamente la suflante si compresoare

Ecuatiile lui Euler si, in general, toata analiza fluidodinamica a
generatoarelor hidrodinamice sunt valabile indiferent de natura fluidului.
Sarcinile Hr., Hr si H sunt definite atat pentru masinile hidraulice cat si pentru
cele pneumatice. Totusgi, apar unele diferente atunci cand se procedeaza la
studierea aspectelor termodinamice ale functionarii, aspecte ce au influenta
asupra definirii puterilor si mai ales a randamentelor suflantelor si
compresoarelor.

In cazul agregatelor pneumatice se definesc urméatoarele marimi:

e puterea teoretica infinita:
GT HToo

N, =2r= kKW 4.2
1000 [kw] (4.23)

unde G,, = pgQ,, =g-m,, este debitul gravific al fluidului.

e puterea teoretica:

G.H
N =—I"T  [kW 4.24
T 1000 [kw] (4.24)

unde G, =G,_, iar H, :HTOO%, p fiind factorul de deviatie introdus de
+p

rotorul real.

e randamentul hidraulic: se defineste plecand de la cele trei sarcini de
lucru specifice agregatelor pneumatice (politropice, adiabatice si
izotermice):

Hpol Had H

Mhpot :H_T; Nhagd = H_T; hiz :H_,TZ (4.25)

Cum sarcina politropica a unui agregat pneumatic este insasi sarcina efectiva

a acestuia (H,,,

=H) rezultd c& 7, =7, deci:

H
Hpol =H=n,H; =1, 1_’_[7) = 9(177: P) (Uzczu - U1C1u) (4.26)
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e randamentul volumetric: al unui agregat pneumatic se defineste prin
relatia:

n, ===

: G
G 1—L (4.27)
Gt Gt

unde ZGP =gzmp , reprezinta pierderile de debit in rotor ce se calculeaza

conform unei scheme similare celei de la pompele centrifuge.
e puterea interioara sau indicata data de expresia:

N =N, +N, (4.28)

unde N; este puterea pierduta prin frecare in interiorul masinii, dar care nu
include nici pierderile pneumatice si nici pe cele mecanice. Prin urmare,
aceasta marime reprezintd numai pierderea de putere datorata frecarii dintre
discul rotoric si mediul gazos din carcasa in care se roteste.

Trebuie subliniat faptul c&, din acest punct de vedere, exista o diferenta
intre puterea indicata la pompe si cea de la suflante si compresoare. Astfel, la
pompe, pierderile N; desi de natura diferita, se insumeaza cu pierderile
mecanice (frecari in lagare si dispozitive de etansare), formand pierderile

: - . . N
totale N,, si conduc la definirea randamentului mecanic 77’":1_Wm' Ca

urmare, la pompe, puterea indicata sau interna este egala cu puterea teoretica
N; = N.. La masinile pneumatice aproximarea facuta la pompe nu mai poate fi
acceptatd deoarece pierderile N; au altd semnificatie: ele se transforma in
caldura si influenteaza marimile de stare ale gazului tranzitat prin agregat.
Astfel, puterea indicata va fi mai mare decéat cea teoretica.

Se defineste drept sarcina indicata marimea:

H, = 10(2;)/\/, (4.29)

o randamentul indicat se defineste ca fiind raportul dintre puterea utila si
cea indicata:

N, H
=4 = 4.30
n; N, H ( )

I
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e puterea de antrenare sau absorbita de generatorul pneumatic este data
de o relatie de forma:

N=N. +N_ (4.31)
unde N,, reprezinta pierderile mecanice ale agregatului.
e randamentul mecanic va fi, in aceste conditii, dat de expresia:

,=—t=1-—m (4.32)

de unde putem scrie:

NN N N, _ GH (4.33)

Mw o 7 10007

unde n este randamentul total al agregatului:
n=n,-n (4.34)

In figura 4.1 este prezentatd schema generald de bilant al puterilor
pentru un agregat pneumatic.

N = Naps |
{
Ni o4 l\\.
"\ Ry
NI l\\l Nqné(.;\\
N
" T

=~ pierderi de debit
\, tatre exterior

N 33 prin etansari
u i, \,—
\
\\‘ s
i

Figura 4.1
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4.4.4. Marimi de control ale proceselor termogazodinamice din
suflante si compresoare

Pentru verificarea gradului de apropiere a proceselor reale ce au loc Tn
generatoarele pneumatice se definesc un grup de indicatori cu denumirea
generica de randamente termice:

e randamentul adiabatic:

Moy =25 =—2¢ (4.35)

unde:

jar:

de unde: e -1 .k _1(1—a) (4.38)

nad * *
T T

£ _ £ -1
[T* 1}(1+a) .

i

IR

expresiile parametrilor franati folositi fiind:
* 2
g =L ioivl T :T(1+—Z 1M2j;
Pi 2 2
(4.39)

21 1

. _ 1
p =p(1+Z—1M2jl Ly —y[1+l 1M2jl
2 X

Randamentul adiabatic reprezinta, pentru masinile pneumatice neracite,
un indicator al procesului real de comprimare, in raport cu cel indicat care
constituie evolutia optima.
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Coeficientul « ce tine seama de cedarea de caldurd in exterior are
urmatoarele valori, determinate pe cale experimentala:
e =0,025...0,035 — la compresoarele de aviatie sau cu gabarite mici;
e o=0,020...0,025 — la compresoare mari si suflante;
e o= 0,010 — la compresoare axiale.

Valorile curente ale randamentului adiabatic sunt de ordinul n,y =
0,70...0,85, valorile mari corespunzand compresoarelor axiale sau suflantelor
cu grad de comprimare redus.

e randamentul politropic:

H

N
ol ol '
'7po,=ﬁ= I\I; =77po,(1—a):77, (4.40)

1 1

unde 77;)0, este randamentul politropic calculat in conditiile v, = v;.

in mod curent 1,y = 0,75...0,78 si este un indicator al calitatii proceselor
reale de lucru ale compresoarelor neracite.
e randamentul izotermic este un indicator al procesului de lucru din
agregatele pneumatice de comprimare racite:

= e =Tl (4.41)
N,  H,

si Indeplineste, pentru suflantele si compresoarele racite, rolul randamentului
adiabatic de la cele neracite. Practic, randamentul izotermic este un indicator
al sistemului de racire al intregului agregat si nu al compresorului propriu-zis
(deci, inclusiv al sistemului de racire, montat uneori in afara compresorului).
Pentru o racire completa n;, = 1, dar valorile uzuale sunt n;, = 0,50...0,85 si
depind de eficacitatea sistemului de racire utilizat.

Se stie ca, la comprimarea unui gaz se degaja o anumita cantitate de
caldura care, daca ar fi evacuata integral, procesul de comprimare ar fi
izoterm. In cazul comprimarii adiabatice, intreaga caldura degajatd la
comprimare rdmane un gaz, deci temperatura acestuia creste. In realitate
insa, procesele de comprimare sunt politropice si, ca urmare sunt insotite de
cresterea temperaturii gazului. Cresterea ridicata de temperatura cere ca, la
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presiuni mari, comprimarea sa se faca in trepte si sa se utilizeze sisteme de
racire intermediare sau globale.

Astfel, pentru rapoarte de comprimare de pana la ¢ = 2.25
compresoarele centrifuge nu sunt racite. in intervalul 2..2,5 < ¢ < 4..45
compresoarele se racesc numai in cazul unor constructii speciale pentru
asigurarea unor randamente ridicate. Peste valori ¢ = 4...4,5 compresoarele
sunt intotdeauna racite.

Exista variante constructive de compresoare cu sisteme de racire foarte
performante numite compresoare izoterme. Acestea, desi mai complicate din
punct de vedere constructiv si mai scumpe, functioneazéd cu randamente
izoterme gi totale mai bune si un numar de etaje mai mic in comparatie cu
compresoarele obignuite care lucreaza in regim politropic.

4.5. Racirea compresoarelor

Pentru realizarea racirii compresoarelor sunt folosite, Tn mod obisnuit,
trei procedee:

1. Racire interioara: Se realizeaza prin circulatia unui flux continuu de
apa in peretii dubli ai statorului dintre doua trepte succesive. Procesul de
racire are loc in timpul functionarii, procesul de lucru fiind politropic cu
exponentul n = 1,2...1,28 (in medie n = 1,25). Sistemul de racire interioara
este eficace, conduce la randamente bune, insa executia este pretentioasa. in
plus, capacitatea de racire este limitata ceea ce face ca, la un numar mare de
etaje, sistemul sa nu mai fie suficient.

2. Racire exterioara: Sistemele de racire exterioara sunt mai eficace
decét cele interioare si sunt mai simplu de executat gi de intretinut. Au insa
dezavantajul de a consuma din sarcina utild a masinii deoarece traseele de
circulatie ale fluidului sunt mult mai lungi si au multe rezistente locale. in plus
poate aparea pericolul atingerii punctului de roua, fenomen ce duce la
degradarea, prin oxidare a suprafetelor interioare ale traseelor parcurse de
gaze. Sunt necesare, de aceea , dispozitive de separare a apei din aerul
comprimat si chiar dispozitive de uscare a acestuia. Din punct de vedere
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termodinamic, la aceste compresoare, procesul de lucru pe fiecare etaj este o
politropa apropiata de adiabata.

3. Racirea prin injectare de apa: O cantitate mica de apa este injectata
in canalul de intrare situat intre doua rotoare. Prin evaporarea apei
temperatura aerului scade, dar cum cantitatile de apa ce pot fi pulverizate nu
sunt prea mari din cauza aparitiei punctului de roua, efectele de racire sunt
reduse. Mai mult aerul umezit este un agent coroziv distructiv, metoda fiind
mai putin utilizata.

In figura 4.2 este prezentatd diagrama de lucru in coordonatele p-v a
unui compresor etajat cu racirea gazului intre etaje. Arcele (1-a), (b-c), (d-2)
reprezinta comprimari politropice cu crestere de temperatura, iar arcele (a-b),
(c-d), corespunzatoare racirii, sunt izobare cu scadere de temperatura. Arcul
(1-2) reprezintd comprimarea intr-o singura treapta.

P, ;2 Fararacire

Figura 4.2

4.6. Caracteristici constructive ale generatoarelor pneumatice
centrifuge si axiale

Capacitatea de comprimare a unei singure trepte de lucru este limitata
pentru masinile centrifugale la & = 3 + 3,5, iar la cele axiale ¢ = 1,2 + 1,3.
Cauzele ce conduc la aceasta limitare sunt legate de lipsa de eficacitate a
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masinilor ce lucreaza cu turatii specifice inferioare marimii n, = 10 + 15
(situatie intalnita si Tn cazul pompelor), precum si de incalzirea prea puternica
a gazelor atunci cand raportul de comprimare depaseste valoarea ¢, =3 + 3,5
(compresoare centrifuge) sau la atingerea unor limite de turatie si incarcare
energetica mult prea ridicate.

In aceasta situatie, pentru rapoarte de compresie superioare celor
indicate mai sus, se folosesc compresoare multietajate la care raportul sau
gradul total de comprimare &; este definit ca produsul rapoartelor de
comprimare ale fiecarui etaj in parte. Astfel, pentru z etaje, vom avea:

Eg =& 8y " &, (4.42)

in figurile 4.3 si 4.4 sunt prezentate doud scheme constructive ale
compresoarelor multietajate.

PP

_— - =3

L
B
.+L

Figura 4.3 Figura 4.4

Un aspect caracteristic al compresoarelor multietajate este acela ca, pe
masura ce fluidul este comprimat, daca rotoarele sunt inseriate si amplasate
pe acelasi ax motor, dimensiunile caracteristice devin din ce in ce mai mici.
Acest lucru reprezinta o consecinta a conditiei de continuitate
(m=pQ =p,Q,=...=p,Q,) in care, datorita cresterii densitatii, debitul

volumic scade.
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4.6.1. Determinarea numarului de trepte

Numarul total de trepte necesar pentru un anumit raport de comprimare
se poate estima prin mai multe procedee, insa numarul optim de trepte de
lucru nu se poate fixa decat pe cale experimentala.

1. La compresoarele centrifuge: se porneste de la urmatoarele
consideratii:
- turatia specificd de randament maxim pentru un singur etaj este
ng =22 + 25 sau ns = 80 + 90.
- coeficientul de rapiditate al compresoarelor centrifuge (definit prin
STAS 7465-89) este:

o =6,24.Q? (%j “n (4.43)
o
unde Q este debitul in m%/s; Ap; este presiunea totala in bar; p este densitatea
gazului comprimat in kg/m?, iar n este turatia in rot/min.
Daca in locul presiunii totale se foloseste sarcina adiabatica H,, in [m],
iar turatia se exprima in rot/s, atunci:

6.24 1 n
=——Q?— 4.44
“T1000 " 7 #.44)
Statistic s-a stabilit ca valorile uzuale ale coeficientului de rapiditate
definit prin relatia (4.44) sunt cuprinse intre limitele o = 0,1 + 0,5, valorile
optime fiind oyp: = 0.15 + 0.3.
Numarul de etaje al turbocompresorului va fi dat de relatia:

4
3
z =[ ol J (45)
O-etaj

Valoarea Iui ou, se adopta cu ajutorul unor diagrame ce coreleaza

variatia sarcinii adiabatice H,y cu raportul de comprimare &, coeficientul de
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2
rapiditate o gi un parametru sintetic, produsul debit-turatie Q(%) . Acest tip

de diagrame se utilizeaza pentru un singur etaj de lucru.
Coeficientul de rapiditate total al compresorului o;, se calculeaza cu o
relatie de forma:

atzﬁoz n (4.46)
1000
H{jdt
(e, -1
unde Q; este debitul intrat in compresor, iar H,, = APy _P (8“ ) este
" 9Py 9Pm

sarcina totala adiabatica a compresorului.

Numarul de etaje ,z° necesar pentru obtinerea unui raport de
comprimare ridicat depinde de temperatura ce se admite pentru gazul
respectiv la iesirea din treapta de lucru.

Pentru compresoarele fara racire interioara, temperaturile uzuale sunt
de ordinul £, =100 + 110°C, ceea ce corespunde la un grad de comprimare
& = 1,8 + 2. Daca treapta beneficiaza de camasa de racire interioara, atunci
gradul de comprimare poate fi ridicat la &, = 3 + 3,5.

Repartitia practica a sarcinilor pe etaj (deci a rapoartelor partiale de
compresie) se face astfel incat pentru primul etaj:

H
H,, =(11+12)—% (4.47)
! z
. . Had
iar pe ultimul: H, =(0,8+09)— (4.48)
z z

restul etajelor fiind repartizate uniform descrescator intre limitele Hag 1 Si Hag 2.
in privinta numérului de trepte de récire interioara, acesta poate fi egal
cu cel de trepte de comprimare (racire continud) sau dupa schema urmatoare:
- pentru & = 3 + 5, o treapta de racire interioara;
- pentru & =5+ 7, doua trepte de racire;
- pentru & =7 + 9, trei trepte de racire.
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2. La compresoarele axiale, in afara indicatiilor de la compresoarele
centrifuge, se mai iau in considerare urmatoarele:
- daca se admite ca rapoartele de comprimare sunt egale pentru

toate etajele:
E =Epp =.. = E =E, (4.49)

cz c

atunci, raportul total de comprimare, va fi:

£y =€, SaAU g, = (/g_d (4.50)
Cum, pentru o treapta, sarcina este:
21
H, % By (4.51)
x-1g9

rezulta ca temperatura de la intrare T; va spori continuu, de-a lungul traseului
de comprimare, ceea ce inseamna ca etajele finale ale compresorului vor fi
incarcate puternic atat termic, cat si mecanic. La randamente egale pe fiecare
treaptd, odata cu sporirea sarcinii H,4, vor trebui realizate viteze tangentiale u,
ridicate, ceea ce inseamna diametre medii D,, crescatoare (figurile 4.5, b si ).

Figura 4.5

O alta metoda de calcul considera ca sarcinile adiabatice realizate pe
fiecare etaj sunt egale:
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H,,=H.,,=..=H,, =H_ (4.52)

in acest caz putand scrie:

z= "o (4.53)
Had

iar raportul de comprimare pe fiecare treapta va fi:

X
_ -1
g, = (Z—1iHad +1Jl (4.54)
x RT,

si cum T; creste prin comprimarea gazului, rezultda ca rapoartele de

comprimare sunt descrescatoare:

Eg > Egp > > €, (4.55)

cz

De aici rezultd ca, in comparatie cu procedeul anterior, la aceeasi
sarcina totala, numarul de etaje necesar va fi mai mare. Metoda asigura
aceleasi randamente politropice si adiabatice pentru toate etajele. Vitezele
tangentiale medii de rotatie vor fi egale, iar treptele de comprimare vor avea
aceeagsi incarcare (figura 5, d).

in fine, cel mai bun procedeu de calcul foloseste principiul dupa care
fiecare etaj de comprimare functioneaza in conditii de sarcini i de randament
maxime posibile. Un aspect caracteristic al acestui tip de constructie este
acela ca, pentru prima si ultima treapta de comprimare, se adopta sarcini mai
mici decat cele produse de treptele intermediare. Aceasta este o consecinta a
faptului ca la intrare temperaturile gazului sunt mici, ceea ce inseamna ca la
viteze mari de lucru, miscarea fluidului se poate apropia periculos de regimuri
critice apropiate de M = 1, iar la iegire, de dimensiunile mici ale paletelor
ultimului etaj (figurile 5 c, e, g).

O ultima particularitate a acestui tip constructiv este aceea ca numarul
de palete difera pe etaje, crescand in sensul directiei de curgere. Aceasta
crestere este ceruta de dorinta de a omogeniza sarcinile produse cu maximum
de randament pe fiecare treapta de lucru.
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4.7. Particularitati constructive ale generatoarelor pneumatice
volumice rotative

Ca principiu constructiv nu difera de pompele volumice rotative. Fluidul
compresibil si necesitatea evacuarii caldurii introduc, insa particularitati in
constructie in ceea ce privegte comunicarea incintelor de lucru cu incintele de
aspiratie si refulare si inglobarea in constructie a unor camasi de racire in care
circula lichidele de racire. Volumul de transport AV, marime de baza in analiza
pompelor volumice, devine variabil cu presiunea in cazul compresoarelor
volumice. Din aceasta cauza, pentru compresoarele volumice rotative sunt
mai potrivite constructile cu rotor excentric gi palete culisante la care
modificarile de volum pot fi realizate daca orificile de comunicare cu
racordurile sunt plasate in apropierea zonei de tangenta a rotorului cu
carcasa. La constructiile de tip angrenaj, comprimarea are loc la comunicarea
golului dintelui cu incinta de refulare. Din aceasta cauza, aceste constructii se
utilizeaza mai des la rapoarte de comprimare mai mici (ca suflante). Spre
deosebire de pompe, la compresoarele volumice se utilizeaza si constructiile
etajate.

4.8. Reglarea debitului compresoarelor

Reglarile obisnuite de la pompe se utilizeaza si la compresoare:
v" modificarea caracteristicii exterioare prin organe de obturare (cu pretul
unor disipatii de energie).
Se plaseaza organe de obturare pe conducta de aspiratie:
v" modificarea turatiei;
v modificarea pozitiei unor paletaje la turbocompresoare;
v" modificarea excentricitatii la compresoarele volumice cu rotor excentric.
Alte posibilitati de reglare aplicabile doar in cazul compresoarelor sunt:
v conducte de intoarcere intre conducta de refulare si cea de aspiratie;
v' deschiderea supapei de aspiratie la compresoarele cu piston;
v atasarea unui spatiu vatamator suplimentar la cilindrul compresorului cu
piston;
v’ oprirea periodica a compresorului sau functionarea Iui in gol (refularea la
presiunea atmosferica).
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