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(Sedmo izdanje, 2005.god.)

• Statika i kinematika fluida.
Saljnikov V.
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• prof.dr Miroslav Benǐsek
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dr Svetislav Čantrak, (3-7. izdanje)
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Mašinski fakultet, Kraljice Marije 16, 11120 Beograd 35,
telefon: (011) 337-0350, 33-02-384, telefaks: +381-11-337-0364.
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1.5 Značice pumpi i ventilatora . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 39
1.6 Trouglovi brzina . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 52
1.7 Jednodimenzijske metode za proračun osnovnih elemenata
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Predgovor sedmom izdanju

Neposredno po izlasku prethodnog izdanja, profesor Protić preminuo je 24. aprila 2010.
godine. Desetogodǐsnjicu odlaska izuzetnog profesora i čoveka obeležava izlazak ovog
izdanja knjige, koje je zbog tehničkih nemogućnosti dalje štampe sa papirnog originala
iz 1991.godine, moralo da bude ponovo spremljeno za štampu i u pogledu teksta i u
pogledu slika. Neke strane su prelomljene na drugim mestima, neke slike su pobolǰsane,
ali je sadržina materije ista kao i u prethodnim izdanjima. Na ovaj način nastala je i
prva elektronska verzija knjige u .pdf formatu.

U Beogradu, aprila 2020. godine M.Nedeljković

Predgovor četvrtom, petom i šestom izdanju

Ova izdanja su u potpunosti jednaka trećem.

U Beogradu, marta 2002, septembra 2006. i marta 2010. godine Autori

Predgovor trećem izdanju

Povodom trećeg izdanja svog dela Autori izražavaju zadovoljstvo što je knjiga našla
svoj put i do šireg kruga čitalaca. Time se ispunjava osnovni cilj kome se težilo da se
studentima, kao i inženjerima, prenesu odgovarajuća znanja iz ove oblasti mašinstva, i
da im se ukaže i na one probleme, koji se u praksi najčešće ne rešavaju na pravi način.

Sadržaj knjige je praktično ostao neizmenjen – u ovom izdanju samo je ispravljen vrlo
mali broj slovnih grešaka.

U Beogradu, decembra 1999. godine Autori

Predgovor drugom izdanju

Koncepcija i sadržaj knjige opisani su u Predgovoru prvom izdanju i u Uvodu. Pošto se
nije ukazala potreba za značajnijim izmenama i inovacijama, u ovom izdanju ispravljene
su samo slovne i računske greške.

U vezi s tim, zahvaljujemo se svim čitaocima i korisnicima knjige, a posebno studentima
Mašinskog fakulteta u Beogradu, koji su nam dostavili dobronamerne i korisne primedbe,
što nam ujedno ukazuje da je ovo delo bilo pažljivo čitano, i u velikoj meri, i praktično
korǐsćeno. U isto vreme, želimo da istaknemo značajan prilog našeg nekadašnjeg fakul-
tetskog kolege Zvončeta Petkovića, koji je svojim pisanim sugestijama i diskusijama
znatno doprineo pobolǰsanju drugog izdanja. Pritom, zahvaljujemo i na poslatom ma-
terijalu koji će biti korǐsćen u eventualnom budućem preradjenom i dopunjenom izdanju.

Takodje, koristimo priliku da iskažemo svoje zadovoljstvo što je uloženi trud u pisanju
knjige nagradjen pozitivnim prijemom, kako u naučnoj i stručnoj javnosti, tako i kod stu-
denata tehničkih fakulteta. Pritom smatramo, da ukazana potreba za drugim izdanjem
knjige nakon kratkog vremenskog perioda, ujedno predstavlja i ocenu kvaliteta dela,
čime se potvrdjuje i Odluka Skupštine grada Beograda o dodeli Oktobarske nagrade
za najvrednije delo u oblasti tehničkih nauka za 1992. godinu. Kao nagradjeni autori,
zahvalnost dugujemo predlagačima: prof.dr Mani Šašiću, prof.dr Miroslavu Benǐseku, i
prof.dr Vladanu Djordjeviću, kao i žiriju za dodelu nagrade.

U Beogradu, juna 1995. godine Autori
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Predgovor prvom izdanju

Neposredan povod za izdavanje ove publikacije, gledano sa stanovǐsta autora, nije prois-
tekao iz potrebe da se njome popuni nedostatak ovakvih izdanja u domaćoj stručnoj
literaturi, već da se izborom složenijih i najsloženijih problema i zadataka, i njihovim
rešavanjem, otvore operativne mogućnosti za primenu teorijskih i praktičnih znanja koja
se iz oblasti pumpi i ventilatora stiču na vǐsim tehničkim školama i fakultetima.

Pritom odmah treba istaći, da su se autori unapred opredelili da okvire svojih razmatra-
nja ograniče samo na oblast turbopumpa i ventilatora iako je opšte poznato da tur-
bopumpe predstavljaju samo jednu, doduše veću grupu, iz široke nomenklature ostalih
tipova pumpa. Razloga za ovakav pristup svakako ima vǐse. Naime, turbopumpe i
ventilatori, iako rade sa fluidima različitim po viskoznosti, gustini i stǐsljivosti, mogu
se izučavati na jedinstven način doklegod se gasovi, uključujući i vazduh, smatraju pri-
bližno nestǐsljivim. Osim toga, najveći broj primenjenih teorijskih zakonitosti može se
na isti, ili sličan način, primeniti i koristiti kod ostalih tipova pumpi.

S druge strane odustalo se od problema u kojima bi se obradjivali zadaci koji bi deta-
ljnije dodirivali pitanje konstrukcije pumpi i ventilatora. To bi u svakom slučaju iziskivalo
znatnije povećanje teksta, veći broj dijagrama, tabela i dopunskih objašnjenja. Time bi
se samo u priličnoj meri izgubila jedinstvena nit u izlaganju materije, koja je prevashodno
okrenuta problemima ponašanja pumpi i ventilatora u radu – problemima za koje su
najvǐse zainteresovani projektanti pumpnih i ventilatorskih postrojenja, kao i oni koji ta
postrojenja izvode ili održavaju.

Što se tiče izbora zadataka, jedan odredjeni deo predstavlja ispitne zadatke iz predmeta
”Pumpe i ventilatori” kao i ”Hidraulične mašine I”, koji se pod tim nazivima predaju
na Mašinskom fakultetu Univerziteta u Beogradu. Drugi deo zadataka, koji su znatno
kompleksniji, zahteva vǐsi nivo znanja i veću rutinu u primeni teorijskih zakonitosti.
Zbog toga, gdegod se pokazalo da je to potrebno, u tekst su unošene teorijske podloge,
bilo kao uvod i priprema za rešavanje grupe zadataka iz pojedinih poglavlja, bilo kao
objašnjenje postupaka primenjenih pri rešavanju nekih specifičnih zadataka.

Autori se nadaju da će ovakav izbor zadataka, pored ostalog, u znatnoj meri predstav-
ljati značajnu dopunu predavanjima na vǐsim školama i tehničkim fakultetima. A za
oprobane inženjere – projektante, svakako će se naći dovoljno uputstava i rešenja koja
bi im mogla biti od pomoći da izbegnu zamke, koje ponekad, pri projektovanju, znaju
biti kobne i zbog grešaka teško nadoknadive.

U ovoj zbirci, u cilju inovacija, po prvi put je primenjeno rešavanje zadataka pomoću
bezdimenzijskih koeficijenata – značica. Naime, računanje sa značicama, i prednosti
rada sa njima, u stručnoj literaturi su poznate, ali se njihova primena uglavnom svodila
samo na razna preračunavanja, a ne i na rešavanje složenijih zadataka.

Zbog izuzetne dužine većine zadataka, sa veoma različitim pitanjima i rešenjima, au-
torima se nije pružala mogućnost da u potpunosti izvřse njihovo tematsko razvrstavanje,
pa je svrstavanje zadataka po poglavljima obavljeno prema ključnim pitanjima iz poje-
dinih zadataka.
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S obzirom da su uglavnom svi zadaci u potpunosti autorski i originalni, to literaturski
navodi u tekstu nisu korǐsćeni. Ipak, na kraju publikacije naveden je izvestan broj
knjiga, priručnika i publikacija koje će čitaocu korisno poslužiti, pored ostalog, i za
produbljivanje i onih znanja koja ovom publikacijom nisu obuhvaćena.

Izvestan broj primera rešavan je u analitičkom obliku, pri čemu su karakteristike pumpi
i ventilatora prikazivane pomoću jednačina odnosno analitičkih izraza. S obzirom da
su takvi zadaci rešavani uz pomoć računara, to je jasno da su se kako krajnji, tako i
medjurezultati, pojavljivali sa većim brojem decimalnih mesta, pa su se kao takvi i našli
zapisani u zadacima. U vezi s tim, potrebno je istaći da autori ni na koji način nisu
mislili niti želeli da time stvore utisak o velikoj tačnosti računanja, već samo da čitaocu
omoguće reprodukciju svih vrednosti ukoliko bi samostalnim rešavanjem želeo da dodje
do istih rezultata.

Pri izradi ove knjige, autori su se opredelili, a na to su i po zakonu obavezni, da pri
izradi zadataka koriste Internacionalni sistem jedinica (MKS), iako su svesni da će to
izvesnom broju stručnjaka, koji su već duže vremena u praksi, pričinjavati odredjene
teškoće.

Na ovom mestu autori žele da izraze svoju zahvalnost recenzentima Prof. dr Mani
Šašiću i Prof. dr Miroslavu Benǐseku na uloženom trudu pri pregledu rukopisa i nastoja-
nju da korisnim savetima doprinesu isticanju uloge opštih principa mehanike fluida u
oblasti turbomašina. Kolegi Zvončetu Petkoviću dipl.maš.inž. zahvaljujemo se na nizu
sugestija i ideja za pojedine zadatke, koje smo razmenjivali tokom zajedničkog rada
na fakultetu. Takodje zahvalnost dugujemo i dipl.maš.inž. Vojislavu Lalić-Petriću na
pomoći u crtanju dijagrama i skica instalacija na računaru.

Autori bi bili veoma zahvalni svim čitaocima koji bi ukazali na eventulane omaške,
nejasnosti i nedostatke, kako u tekstu, tako i u rešenim primerima. Smatramo da
bi ovakva vrsta saradnje sa čitaocima omogućila ispravku uočenih nedostataka što bi
svakako u znatnoj meri doprinelo kvalitetu knjige na čemu su autori inače od samog
početka insistirali.

Autori

Na kraju, predgovor bi ostao nedorečen, ako se ne bi istakla značajna uloga mog
saradnika, ustvari koautora mr Miloša Nedeljkovića, asistenta Mašinskog fakulteta u
Beogradu, koji je svojim teorijskim znanjem i posebnom tehničkom visprenošću sa puno
elegancije i inovacija, naročito u grafičkoj interpretaciji, rešavao složene zadatke i prob-
leme. Posebno treba pohvaliti njegov značajan doprinos u izradi manuskripta ove pub-
likacije.

Prof. dr Zoran Protić

U Beogradu, novembra 1991. godine.
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Uvod

Pumpe i ventilatori, kao radne mašine za transport tečnosti odn. gasova, nalaze
veoma široku primenu u svim domenima ljudske delatnosti. Neobično brz i nagli
razvoj privrednih i proizvodnih objekata u zadnjim decenijama uslovio je i izgrad-
nju brojnih pumpnih i ventilatorskih postrojenja. To se istovremeno odrazilo i na
porast broja proizvedenih pumpi i ventilatora različitih tipova i veličina, name-
njenih izvřsenju raznovrsnih tehničkih zadataka.

Tehnički zadaci, sami po sebi mogu biti veoma jednostavni, kada se radi o jednoj
pumpi ili ventilatoru ugradjenim u prost cevovod, ali i znatno komplikovaniji
kada je u pitanju složen cevovod sa većim brojem paralelno ili redno spregnutih
agregata, bilo da su u pitanju pumpe ili ventilatori. Tehnički zadaci postaju
znatno složeniji ako se, pored uobičajenih, postave i dopunski zahtevi koji u
mnogome otežavaju nalaženje brzih i direktnih rešenja.

Na ovom mestu ipak, ne bi bilo umesno nabrajati sve moguće posebne zahteve,
ali se neki od njih mogu svakako pomenuti. Tako naprimer, istovremeni rad
pumpnog postrojenja sa vǐse različitih geodezijskih visina, rad sa fluidima ra-
zličitim po gustini i viskoznosti, rad sa regulisanjem, optimizacija rada pumpi
i ventilatora sa gledǐsta najmanje angažovane pogonske snage odn. najmanjeg
utroška pogonske energije, provera kavitacijskih uslova, itd.

Da bi se izloženi problemi tematski razvrstali, osnovna gradja publikacije pode-
ljena je po poglavljima dok su uže tematske jedinice svrstane po podpoglavljima.

Prvo poglavlje, pod naslovom ”TEORIJSKE PODLOGE”, posvećeno je zadaci-
ma u kojima se kroz raznovrsne primere iznose teorijske osnove pumpi i venti-
latora i njihovo ponašanje u radu sa savřsenim i realnim fluidima. Potreba da
se najpre nastupi sa zadacima u kojima se fluid smatra savřsenim, potekla je
otuda, što se smatralo da će se kroz idealizaciju strujnih procesa bolje uočiti i
razumeti razlike u odnosu na rad pumpi i ventilatora sa realnim fluidima. Naj-
veći deo zadataka u ovom poglavlju posvećen je primerima u kojima se definǐsu
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pojmovi kao što su: napor postrojenja, napor pumpe odn. ventilatora, snaga
i stepen korisnosti, značice, napor kola, umanjenje napora kola, itd. U izves-
nom broju zadataka prikazana je primena jednodimenzijske metode za proračun
osnovnih elemenata pumpi i ventilatora. U obradjenim primerima prikazuju se
proračuni osnovnih dimenzija obrtnih kola, proračuni ravanskih i kružnih rešetki
obrtnih kola i sprovodnih aparata, kao i oblikovanje spiralnih kućǐsta pri različitim
oblicima protočnih preseka.

U drugom poglavlju, pod naslovom ”NAPOR”, obradjuju se primeri proračuna-
vanja napora postrojenja u otvorenim i zatvorenim sistemima. Suštinski gledano,
u oba slučaja proračun strujnih gubitaka obavlja se na isti način; razlike se, me-
djutim, javljaju samo onda kada se odlučuje da li rad za potiskivanje fluida na
vǐsi ili niži nivo treba uključiti u napor postrojenja ili ne. Stoga pod otvorenim
sistemima treba uvek podrazumevati ona postrojenja kod kojih postoje slobodne
nivoske povřsine (kada su u pitanju tečnosti), kao što su nivoi tečnosti u usisnim
i potisnim rezervoarima. S druge strane, zatvorenim sistemima smatraju se ona
postrojenja kod kojih nema slobodnih povřsina fluida ili ukoliko takve povřsine
postoje, one se pri odredjivanju napora postrojenja ne mogu smatrati usisnim
i potisnim nivoskim povřsinama relevantnim za primenu energijske jednačine.
Zatvoreno postrojenje, naročito kada je složenijeg tipa, može se učiniti otvorenim
na taj način što će se cevovod na nekom pogodnom mestu fiktivno razdvojiti.
U tom slučaju fiktivni presek istovremeno predstavlja i usisni i potisni presek
otvorenog postrojenja, pa samim tim nema nikakve smetnje za primenu osnovne
jednačine za proračun napora postrojenja.

Treće poglavlje posvećeno je problemima ”KAVITACIJE”, definisanju kavitaci-
jskih stanja i kriterijuma, kao i načinu odredjivanja kavitacijske rezerve pumpe i
kavitacijske rezerve pumpnog postrojenja. Za ocenjivanje kavitacijskih stanja i
postavljanje kavitacijskih kriterijuma u praksi postoji vǐse različitih eksperimen-
talnih postupaka koji ne daju uvek pouzdane rezultate. U ovoj publikaciji za tu
svrhu korǐsćen je kriterijum za kavitacijsku rezervu pumpe zasnovan na 3%-nom
sniženju napora u odnosu na napor pumpe u radu bez kavitacije, kriterijum
koji je uobičajen za ocenjivanje kavitacijskih stanja kod standardnih pumpa. Za
odredjivanje kavitacijske rezerve pumpnog postrojenja korǐsćeni su samo po-
daci o geometrijskim i strujnim odnosima na usisnoj strani pumpe. Kroz izbor
izvesnog broja zadataka, poredjenjem kavitacijske rezerve pumpe i kavitacijske
rezerve pumpnog postrojenja dolazi se do ocene kavitacijskih stanja prema ko-
jima se dopuštenim smatra ono stanje pri kome je kavitacijska rezerva pumpe
jednaka ili manja od kavitacijske rezerve pumpnog postrojenja. Pritom treba
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imati u vidu da će se pumpa pri jednakosti kavitacijskih rezervi delimično nalaz-
iti u kavitacijskom stanju koje se, medjutim, sa gledǐsta racionalnog korǐsćenja
pumpe u većini slučajeva smatra dopuštenim.

Četvrto poglavlje ”RADNE KARAKTERISTIKE” obuhvata veću grupu zadataka
veoma značajnih kako sa teorijskog, tako i sa praktičnog gledǐsta. Kroz odre-
djeni broj primera prikazan je način preračunavanja radnih karakteristika pumpi
i ventilatora pri promeni dimenzija, brzine obrtanja, gustine radnog fluida, itd.
Posebna pažnja posvećena je postupku redukovanja radnih karakteristika pumpi
i ventilatora, postupku bez koga se grafičko rešavanje zadataka, naročito pri par-
alelnom i rednom sprezanju, ne bi moglo obavljati. Najveću grupu sačinjavaju
zadaci koji se odnose na paralelno i redno sprezanje pumpi i ventilatora u kom-
binaciji sa različitim načinima regulisanja. Pored dimenzijskog načina rešavanja
zadataka, po prvi put primenjeno je i rešavanje u bezdimenzijskom obliku tj.
pomoću značica. Pored različitih načina regulisanja, obradjivanih u različitim
zadacima, značajno mesto zauzima i regulisanje pomoću optočnog voda (by-
pass-a), te je tome posvećen i izvestan broj primera. U praksi, pored uobičajenih
načina regulisanja, postoje i regulacijski zadaci koji se pre mogu ubrojati u za-
datke podešavanja rada sa ciljem postizanja zadatog pritiska u odredjenoj tački
postrojenja. S obzirom na činjenicu da se u izvesnom broju postrojenja ne
dopušta rad sa labilnim karakteristikama pumpi i ventilatora, to je funkcionisa-
nje takvog postrojenja objašnjeno na jednom, relativno uprošćenom, primeru.
U posebnoj grupi zadataka obradjeni su primeri različitih načina regulisanja sa
posebnim osvrtom na regulisanje pri konstantnom pritisku. S obzirom da se
prospektne karakteristike pumpi odnose samo na vodu, a ventilatora samo na
vazduh sa standardnom gustinom, što u praktičnim uslovima nije uvek slučaj,
to je u izvesnom broju zadataka obradjen uticaj fizičkih svojstava radnog fluida
na karakteristike pumpi i ventilatora.

U petom poglavlju, pod naslovom ”POGONSKE SPECIFIČNOSTI”, izloženi
su primeri u kojima se rešavaju zadaci uže vezani za funkcionisanje pumpnih
i ventilatorskih postrojenja. Izmedju ostalog može se videti način puštanja u
pogon aksijalnog ventilatora sa sedlastom karakteristikom napora, zatim način
odredjivanja minimalnog protoka pumpe sa kojim bi pumpa mogla duže vremena
da radi a da pritom ne dodje do njenog prevelikog zagrevanja. Takodje se mogu
sagledati specifičnosti tandema elektromotor-ventilator pri različitim načinima
upuštanja u pogon koje ukazuju na značajne zakonitosti bez kojih se pravilno
upuštanje ne može obaviti.
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U šestom poglavlju, pod nazivom ”POTROŠNJA ENERGIJE PRI REGULISA-
NJU KAO I PRI PARALELNOM I REDNOM SPREZANJU PUMPI I VEN-
TILATORA” obradjuju se primeri koji se odnose na pitanja potrošnje energije
u različitim pogonskim uslovima. Tako se kroz poredjenje rada jednostepene
pumpe i vǐse paralelno spregnutih pumpa utvrdjuje razlika u potrošnji energije pri
regulisanju isključivanjem i prigušivanjem. Pokazuje se da je rad vǐse paralelno
spregnutih pumpa ne samo elastičniji u pogledu prilagodjavanja pogonskim
uslovima, već i znatno ekonomičniji od rada jednostepene pumpe, i to i pored
činjenice da je maksimalan stepen korisnosti jednostepene pumpe znatno vǐsi
od maksimalnog stepena korisnosti pumpa iz paralelne sprege. Slični rezultati
dobijaju se i pri poredjenju rada dobošastog i visoko-učinskog radijalnog ventila-
tora pri njihovom regulisanju u širokom dijapazonu promene protoka. Pokazuje
se naime, da primena visoko-učinskog ventilatora nije uvek najbolji izbor iako
je opšte poznato da je maksimalan stepen korisnosti visoko-učinskog radijalnog
ventilatora znatno vǐsi od maksimalnog stepena korisnosti dobošastog ventila-
tora. Dolazi se pritom do zaključka da je za potrošnju pogonske energije važnija
promena karakteristike snage, i vreme rada pri pojedinim opterećenjima, nego
kvalitativna značica ventilatora izražena visokim stepenom korisnosti. Kako je
promena karakteristike snage dobošastog ventilatora, zbog njenog bržeg opada-
nja sa smanjenjem protoka, povoljnija nego kod radijalnog ventilatora, to je i
potrošnja energije manja i to tim vǐse što je vreme rada ventilatora u području
manjih protoka duže.

U sedmom poglavlju, pod naslovom ”OPTIMIZACIJA RADA PUMPNIH I VEN-
TILATORSKIH POSTROJENJA”, obradjuju se primeri u kojima se pored os-
novnih rešenja, izlažu i principi za optimizaciju postrojenja sa stanovǐsta sma-
njenja potrošnje pogonske energije.
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11. ŠTA SE SMATRA VENTILATOROM

Ventilatori, duvaljke i turbokompresori pripadaju istoj grupi strujnih mašina, ali
se ipak nazivaju različitim imenima. Da bi se povukla granica izmedju ventilatora
s jedne strane, i duvaljki i turbokompresora s druge strane, potrebno je izvesti
relacije koje će omogućiti da se ovo razgraničenje izvřsi.

Ako se gas u turbokompresoru ili duvaljci podvrgne sabijanju, i pritom se pret-
postavi izentropijska promena stanja, onda se napor može izraziti poznatom
jednačinom:

Y =
κ

κ− 1

ps
%s
·
[(

pd
ps

)κ−1
κ

− 1

]
gde su: ps, pd - pritisci na ulazu i izlazu turbokompresora odn.duvaljke, %s -
gustina gasa na ulazu, κ - eksponent izentrope.

Kada se odnos pritisaka izrazi kao:

pd
ps

=
ps + ∆p

ps
= 1 +

∆p

ps

a zatim izraz za napor razvije u red po ∆p/ps , dobija se:

Y =
∆p

%s
·
[
1− ∆p

2, 8 · ps
+

1

4, 9

(
∆p

ps

)2

− ...

]

Ako se račun ograniči samo do drugog člana u zagradi, onda će se dobiti:

Y =
∆p

%s
·
[
1− 1

2, 8

(
∆p

ps

)]
= f · ∆p

%s

gde je:

f = 1− 1

2, 8

∆p

ps
= 1− 0, 357142

∆p

ps

Prema prethodno formiranom izrazu, ako bi se ventilatorima nazivale strujne
mašine kod kojih se gustina vazduha ili gasa pri prolasku kroz mašinu ne bi
menjala (kao kod tečnosti), onda bi član u srednjoj zagradi pomenutog izraza
morao biti ravan jedinici, odnosno moralo bi biti f = 1 . Medjutim, pošto su
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gasovi uvek stǐsljivi, nezavisno od nivoa povǐsenja pritiska, to znači da će se
usvajanjem gustine %s = const načiniti greška u računu. Ona bi se ogledala u
tome što bi napor ventilatora imao veću vrednost tj. Y = ∆p/%s , od one koja
bi bila korektna sa termodinamičkog stanovǐsta. Drugim rečima, pošto je f
uvek manje od 1, to bi i napor ventilatora uvek morao imati nižu vrednost od
priraštaja pritisne energije ∆p/%s .

Na datom dijagramu prikazana je zavisnost faktora kompresibilnosti f od
relativnog priraštaja pritiska ∆p/ps .

Potraži li se sada odgovor na pitanje: gde je granica za povǐsenje pritiska ili
pritisne energije u ventilatoru da bi se nazvao ventilatorom, onda bi odgovor
mogao biti sledeći:

Ventilatorima se mogu nazivati one strujne mašine za transport vazduha i gasova
kod kojih bi se neka odredjena granična vrednost greške, pri odredjivanju napora
sa gustinom %s = const , smatrala dopuštenom.

Prethodno izrečena definicija najbolje će biti objašnjena na brojnom primeru:
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16. Pri razmeni rada, u aksijalnim ventilatorima samo jedan, doduše veći
deo razmenjenog rada utroši se na povǐsenje pritiska u obrtnom kolu. Dopun-
sko povǐsenje pritiska dobija se u zakolu usporavanjem apsolutnog strujanja.
S obzirom na činjenicu da se aksijalni ventilatori proizvode u širem dijapa-
zonu različitih brzohodosti, od interesa bi bilo utvrditi odnose izmedju statičkog
priraštaja pritiska u kolu i ukupnog priraštaja pritiska u kolu.

Za rešavanje ovog zadatka potrebno je uvesti izvesne pretpostavke i konsta-
tacije koje će olakšati izvodjenje relevantnih zaključaka. Najpre treba zanemariti
strujne gubitke koji se javljaju pri razmeni rada, kao i da se analiza sprovede
samo na ventilatorima projektovanim za ravnomeran raspored totalnih pritisaka
i aksijalnih brzina duž radijusa.

Traži se:

a) odrediti izraz za odnos priraštaja statičkog pritiska u kolu ∆pk , i ukupnog
priraštaja pritiska u kolu ∆pth.

b) izračunati odnos ∆pk/∆pth za odnose prečnika glavčine i kućice: ν =0,4;
0,45; 0,50; 0,56; 0,63 i 0,71. Pritom proračun sprovesti za značicu protoka ϕ = 0, 25
i uslov prema kome je odnos značice protoka i značice napora kola dat izrazom:

ϕ

ψth
=

1− ν2

2 ν

c) da li se na osnovu dobijenih rezultata može zaključiti o zavisnosti dobijenih
odnosa i brzohodosti ventilatora ?

REŠENJE:

a) traženi odnos ∆pk/∆pth predstavlja stepen reakcije <. Poznato je da
se kod aksijalnih ventilatora stepen reakcije, u zavisnosti od bezdimenzijskog
poluprečnika

x =
r

ra

može izraziti na sledeći način:

<x =

(
1− ψth

4 x2

)
gde je ψth istovremeno, i globalna značica napora kola ventilatora, i značica
napora kola za x = 1 .
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Kao što se iz gornjeg izraza vidi, stepen reakcije se menja u zavisnosti od x,
čije se vrednosti kreću od ν do 1. To znači da se globalna vrednost stepena
reakcije za kolo mora dobiti osrednjavanjem po protoku, tj.:

< ·Q =

∫ 1

ν
<x · dQ

Kada se ima u vidu da je protok:

Q = r2
a π cz

odnosno:
dQ = 2 r π cz · dr

gde je ra - spoljašnji prečnik kola, cz - srednja brzina za pun protočni presek,
a cz - brzina u prstenastom preseku, i kada se ima u vidu da je odnos brzina:

cz = cz · (1− ν2)

onda će se zamenom u jednačini za stepen reakcije dobiti:

< =
2

1− ν2

∫ 1

ν

(
1− ψth

4 x2

)
x dx =

2

1− ν2

∫ 1

ν

(
1− ϕ · ν

(1− ν2)2 2 x2

)
x dx

odnosno nakon integraljenja i smene granica:

< = 1− ϕ ν ln (1/ν)

(1− ν2)2

b) za različite vrednosti odnosa prečnika, globalni stepeni reakcije biće:

ν 0,4 0,45 0,50 0,56 0,63 0,71
< 0,87 0,857 0,846 0,828 0,80 0,753

c) s obzirom da brzohodiji ventilatori imaju manje odnose prečnika ν , to
znači da se sa smanjivanjem brzohodosti (veće ν) smanjuje i priraštaj statičkog
pritiska u kolu u odnosu na ukupni priraštaj pritiska u kolu. Drugim rečima
smanjuje se stepen reakcije < ventilatora. Praktičan značaj ovih zaključaka je
da se kod brzohodijih ventilatora najveći deo povǐsenja statičkog pritiska ostvari
u kolu, a manji deo u zakolu, čime se umanjuje i uloga zakola. Zato se ventilatori
većih brzohodosti najčešće grade bez zakola.
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c) skica prikazuje izgled lopatice, pri čemu je naznačen i smer obrtanja.

Kao što se sa skice može videti, profil uz glavčinu je postavljen strmije u odnosu
na profil uz kućicu.

Takodje, profil uz glavčinu je kraći, ali zato deblji. Uz glavčinu je profil deblji
zbog čvrstine lopatice, dok je profil uz kućicu duži radi bezbednosti od kavitacije.

Da je umesto pumpe u pitanju ventilator, to bi profil uz kućicu bio kraći jer u
slučaju rada sa vazduhom nema pojave kavitacije.
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dobija se:
12 ·Q2

A = 192 ·Q2
B

odnosno:

QB =

√
12

192
QA

Protoci kroz pojedine grane su:

QA =
5

1 +
√

12
192

= 4
m3

s

QB =

√
12

192
·QA = Q−QB = 1

m3

s

Prema tome, potrebni napori ventilatora su:

∆ptA = 10 · 52 + 12 · 42 = 442Pa

∆ptB = 10 · 52 + 192 · 12 = 442Pa

45. Za izbacivanje vode iz rudnika, potrebno je projektovati pumpno postro-
jenje koje će se sastojati od dve pumpne stanice.

Rudnički objekt sastoji se od glavnog šahta 1, tunela 2, hodnika za prilaz 3,
komandne table 4, transportnog sredstva 5 (lokomotiva na baterije i kolica za
prevoz pumpa), pumpnog šahta za glavne pumpe 6, dva rezervoara za izbistra-
vanje vode 7, dizalice 8, i tavanskih šiber-vrata 9.

Jamska voda u rudniku doprema se do rezervoara za izbistravanje i taloženje 7
preko osam pomoćnih kanala od kojih se neki slivaju u sabirnik pomoćnog
pumpnog postrojenja (udaljenog od glavnog sabirnog šahta 3, 5 km), iz koga
se jamska voda takodje transportuje do kanala 7. Ugradjene su dve pumpe koje
dižu vodu na visinu od 50 m zasebnim cevovodima prečnika 50 mm i dužine
3 km , pri čemu se lokalni gubuci procenjuju na 20% gubitaka na trenje. Pumpe
su smeštene u šahtu prečnika 3, 3 m na dubini 26 m , a oba rezervoara imaju
dužinu od 200 m i ukupnu zapreminu od 8600 m3 . Šaht se mora isprazniti
za 24 h . Iz rezervoara za izbistravanje, voda se sliva u glavni šaht 6, odakle
se glavnim pumpama prebacuje u vodozahvat na povřsini rudnika. Četiri glavne
pumpe smeštene su u šahtu prečnika 6, 5 m i dubine 21 m na koti −900 m
ispod povřsine rudnika.
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Svaka pumpa ima svoj cevovod, prečnika 200 mm i dužine 250 m , koji se
proteže do tunela 2, u kome se radi jednostavnijeg prolaza cevi kroz tunel po
dva cevovoda spajaju. Svaki od zajedničkih cevovoda ima prečnik 300 mm i
dužinu 2, 69 km , s kojima se voda kroz tunel (2) i šaht (1) odvodi do vodoza-
hvata. Četiri prethodno pomenuta pumpna cevovoda, koji dopiru do cevnog
tunela (2) povezani su spojnim komadima i ventilima, tako da svaka pumpa
može potiskivati vodu u svaki od glavnih cevovoda. Lokalni gubici u zaseb-
nim cevovodima procenjuju se na 20% od gubitaka na trenje, a u zajedničkim
cevovodima na 10%. Vreme pražnjenja šahta ograničeno je na 25 min .

Podaci:

• Za koeficijent trenja uzeti vrednost λ = 0, 02. (Ova vrednost uzeta je
samo na bazi procene. Medjutim, iako se vřsi izbistravanje vode, ona se
ipak mora smatrati hidromešavinom. Za tačnije odredjivanje vrednosti λ
videti literaturu - Šašić.)

• Protok kroz postrojenje je Q = 0, 030 m3/s.

Traži se:

Odrediti potrebne radne parametre svih pumpa.

REŠENJE:

Najpre treba definisati protoke sa kojima rade pumpe.

Pomoćne pumpe moraju za dan da isprazne zapreminu šahta, tako da je protok
svake od njih:

Qpp =
3, 32 π

4
· 26 · 1

2
· 1

24
= 4, 633

m3

h
S druge strane, da bi se glavni šaht ispraznio za 25 min , protok svake od
glavnih pumpi mora biti:

Qgp =
6, 52 π

4
· 21 · 1

4
· 1

25/60
= 418, 11

m3

h

Pošto svaka pomoćna pumpa ima svoj cevovod, to je karakteristika napora
postrojenja za pomoćne pumpe data izrazom:

YApp = 9, 81 · 50 +
8

π2 0, 054
0, 02

3000

0, 05
· 1, 2 ·

(
Q

3600

)2
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tako da je potreban napor pomoćne pumpe:

Ypp = 490, 5 + 14, 41 · 4, 6332 = 799, 8
J

kg

Karakteristika napora postrojenja za glavne pumpe data je izrazom:

YAgp = 9, 81 · 900 +
8

π2 0, 24
0, 02

250

0, 2
· 1, 2 ·

(
418, 11

3600

)2

+

+
8

π2 0, 34
0, 02

2690

0, 3
· 1, 1 ·

(
836, 22

3600

)2

jer na dužini od 250 m svaka pumpa ima svoj zaseban cevovod, a zatim po
dve i dve pumpe imaju zajednički cevovod. Prema tome, potreban napor glavne
pumpe je:

Ygp = 10 099, 1
J

kg

46. Za snabdevanje velikog grada vodom, blagodareći istražnim radovima,
pronadjeno je veliko nalazǐste vode na dubini od 350 m u pustinji udaljenoj od
grada približno 140 km . Za crpljenje vode koriste se 62 podvodne pumpe koje
daju svakog dana ukupnu količinu od 200 000 m3 pijaće vode.

Postrojenje je tako koncipirano da se voda, dobijena iz nalazǐsta, najpre do-
prema do postrojenja za preradu vode, a zatim skladǐsti u rezervoaru koji se
nalazi na nadmorskoj visini od 520 m . Iz rezervoara voda se pumpa pomoću
pumpa (smeštenih u pumpnim stanicama 1 i 2) kroz duplirani cevovod prečnika
1200 mm na daljinu od 110 km u rezervoar koji se nalazi na nivou za 178 m
vǐsem od nivoa u donjem rezervoaru na početku trase. Lokalni gubici pritom
iznose 15% gubitaka na trenje. Odatle voda teče slobodnim padom do sledećeg
rezervoara zapremine 150 000 m3 , udaljenog narednih 34 km , kojem je još
priključen i jedan vodeni toranj visine 30 m . Iz rezervoara, voda se cevovodom
prečnika 1, 1 m odvodi do posebne pumpne stanice u kojoj se voda dopunski
obogaćuje strujnom energijom kako bi mogla dopreti do udaljenijih delova grada.
Grad se nalazi na 60 m nižoj koti od rezervoara, ukupna dužina cevovoda je
10 km , a lokalni gubici su reda veličine gubitaka na trenje.

• Pumpna stanica 1
Nalazi se neposredno iza postrojenja za pripremu vode (prečǐsćavanje
vode) i raspolaže sa 8 pumpnih agregata. Svaki od cevovoda napajaju
po 4 pumpe koje se nalaze u paralelnoj sprezi. U svakoj grupi nalaze
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se po 3 pumpe za puno opterećenje i po jedna pumpa za delimično
opterećenje. Pri punom opterećenju ovo pumpno postrojenje radi sa pro-
tokom od 2, 36 m3/s i naporom od 1452 J/kg .

• Pumpna stanica 2
U ovoj stanici postavljene su iste pumpe kao u pumpnoj stanici 1

• Pumpna stanica 3
U ovoj pumpnoj stanici postavljeno je 6 pumpa sa po tri pumpe u paralel-
nom radu. Ova pumpna stanica radi sa protokom 1, 8 m3/s i naporom
od 441, 5 J/kg.

Traži se:

Odrediti napore sa kojima rade pumpe u pojedinim pumpnim stanicama.

REŠENJE:

• Protok kroz svaku bunarsku pumpu iznosi:

Q1bp =
200000

62 · 24 · 3600
= 0, 0373

m3

s
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Za prečnik svakog cevovoda može se usvojiti vrednost:

dbp = 100 mm

tako da je za dati protok potreban napor svake pumpe:

Y1bp = 9, 81 · 350 +
8

π2 0, 14
1, 15 · 0, 02

600

0, 1
· 0, 03732 = 4989, 8

J

kg

gde su gubici na lokalne otpore procenjeni na 15% gubitaka na trenje, a
dužina svakog cevovoda na 600 m.

• Pumpna stanica 1 sa pumpnom stanicom 2 je vezana na red. Obe pumpne
stanice transportuju vodu kroz duplirani cevovod, tako da u stvari polovina
pumpi u svakoj stanici radi sa jednim cevovodom. Karakteristika jednog
cevovoda je:

YA = 9, 81·178+
8

π2 1, 24
1, 15·0, 02

110000

1, 2
·Q2 = 1746, 18+824, 143·Q2

Dijagram prikazuje ucrtanu karakteristiku cevovoda, kao i karakteristike
pumpi u pumpnim stanicama. Kriva A prikazuje karakteristiku pumpi za
puno opterećenje, a kriva B karakteristiku pumpi za delimično opterećenje.
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Dakle, sa jednim cevovodom radi polovina pumpne stanice 1 (predstavlje-
na paralelnom spregom pumpi - krivom 3A+B) i redno vezana polovina
pumpne stanice 2, tako da je ukupna karakteristika pumpnih stanica na
dijagramu prikazana krivom 2× (3A+B). Radna tačka celokupne sprege
definisana je parametrima:

Q = 1, 18
m3

s
Y = 2903, 7

J

kg

Pritom pumpe za puno opterećenje rade sa:

QA1 = 0, 33
m3

s
YA1 = 1451, 85

J

kg

a pumpe za delimično opterećenje sa:

QB1 = 0, 19
m3

s
YB1 = 1451, 85

J

kg

• Pumpna stanica 3 služi za obezbedjivanje potrebnog protoka kroz cevovod
prema gradu. Naime, do grada vodi cevovod sa karakteristikom:

Yg = −9, 81 · 40 +
8

π2 1, 14
2 · 0, 02

10000

1, 1
·Q2 = −392, 4 + 201, 32 ·Q2

tako da kada ne bi bilo pumpne stanice 3, protok ka gradu bi bio:

Q0 =

√
392, 4

201, 32
= 1, 396

m3

s

Za obezbedjenje zahtevanog protoka od 1, 8 m3/s , minimalno potreban
napor pumpne stanice 3 bi bio:

Yg = −392, 4 + 201, 32 · 1, 82 = 259, 88
J

kg

Usvajanje pumpi sa nešto većim naporima, omogućiće u budućnosti obe-
zbedjivanje i većih protoka od trenutno zahtevanih, pa se usvajaju pumpe
sa parametrima sprege:

Qg = 1, 8
m3

s
Yg = 441, 5

J

kg

odnosno ako se jedna grana smatra rezervnom, a druga radnom, onda
svaka od pumpi ima parametre:

Qg1 = 0, 6
m3

s
Yg1 = 441, 5

J

kg
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55. Nakon zavřsetka izgradnje postrojenja za centralno grejanje u zgradi vi-
sokoj 150 m , potrebno je da se izvřsi punjenje instalacije vodom. Za tu svrhu
postavljena je radijalna pumpa koja crpi vodu iz cisterne i potiskuje je u in-
stalaciju kroz cev koja je priključena na najnižem mestu instalacije. Za vreme
punjenja, vazduh iz instalacije ispušta se u atmosferu kroz cevni vod smešten
na njenom vrhu.

Podaci:

• koeficijenti otpora leve i desne grane instalacije su isti, i svaki od njih
jednak je m = 250 000 (J/kg)/(m3/s)2 .

Traži se:

a) odrediti napor pumpe u trenutku kada tečnost, potiskivana pumpom, do-
stigne najvǐsi nivo u instalaciji, pod uslovom da je tada protok kroz pumpu
Q = 0, 02 m3/s,

b) da li se ista pumpa može koristiti i za normalan rad instalacije, naravno kada
se zatvori dovod vode iz cisterne kao i cevovod za ispuštanje vazduha?

c) ako se ta pumpa ne bi mogla koristiti, onda treba izabrati novu pumpu, prema
naporu koji bi se odredio za isti protok kao pod a),

d) u čemu bi se, osim u naporu, razlikovale te dve pumpe.

REŠENJE:

a) s obzirom da je geodezijska visina instalacije Hgeo = 150 m , i uz pret-
postavku da su leva i desna grana instalacije iste, napor pumpe na kraju procesa
punjenja bio bi:

YA = g ·Hgeo +m ·
(
Q

2

)2

= 9, 81 · 150 + 250 000 ·
(

0, 02

2

)2

= 1496, 5
J

kg

Q/2 je zbog toga što se istovremeno pune obe grane cevovoda.

b) pumpa se ne bi mogla koristiti za normalan rad s obzirom na zatvoreni sistem
iz sledećih razloga:

• u zatvorenom sistemu otpada potreba za dizanjem tečnosti, tako da bi
napor bio približno 15 puta veći od potrebnog,
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• u tom slučaju radna tačka premestila bi se u područje najvećeg protoka
pumpe, gde je stepen iskorǐsćenja veoma nizak a pogonska snaga veoma
velika, što bi svakako bilo neracionalno. S obzirom da povećani protok
ne bi odgovarao parametrima grejanja, moralo bi se izvřsiti prigušivanje,
koje u pogledu normalnog funkcionisanja ne bi pružalo nikakve šanse.

c) napor nove pumpe ne bi obuhvatio geodezijsku visinu dizanja, već samo
strujne gubitke u instalaciji u kojoj voda kruži:

Y = m ·Q2 = 250 000 · 0, 022 = 100
J

kg

d) ova druga pumpa, osim u naporu, razlikovala bi se od prve u sledećem:

ako bi se obe pumpe birale iz iste skupine, onda bi i jedna i druga
bile dimenzionisane na isti način (misli se na dimenzionisanje kućǐsta
i zaptivača). Kod prve pumpe, dimenzionisanje bi bilo izvřseno
prema nominalnom pritisku od 16 bar , dok bi kod druge pumpe to
bio pritisak od 2, 5 bar . Jasno je da bi u ovom drugom slučaju
bila načanjena greška, jer bi tada zidovi kućǐsta bili preslabi, a
funkcionisanje zaptivača nepouzdano.

Dakle, iz navedenih razloga, druga pumpa morala bi biti izabrana iz grupe
cirkulacijskih pumpa, kod kojih se o dimenzionisanju zidova pumpe i zapti-
vačima, s obzirom na statički pritisak u instalaciji, mora strogo voditi računa.

56. U zatvorenom kanalskom sistemu sa šest lokalnih otpora ugradjena su i
dva aksijalna ventilatora kojima se ostvaruje projektom predvidjena cirkulacija
vazduha.

Podaci:

• Karakteristike napora ventilatora I i II zadate su jednačinama:

∆pt,I = −273, 98816 ·Q2 + 330, 34 ·Q+ 170, 45731

∆pt,II = −269, 95505 ·Q2 + 482, 72885 ·Q+ 409

• Koeficijenti lokalnih otpora u koje su uključeni i gubici u kanalima:

ζ1 = 100 ζ2 = 80 ζ3 = 40

ζ4 = 60 ζ5 = 60 ζ6 = 40
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• Gustina vazduha je % = 1, 2 kg/m3.

Traži se:

a) odrediti protoke i napore ventilatora I i II, kao i raspodele protoka po poje-
dinim granama sistema,

b) odrediti raspored pritiska u sistemu,

c) predložiti način na koji bi se to pitanje moglo rešiti.

REŠENJE:

a) prema priloženoj šemi, strujanje u sistemu odvija se u tri strujna kruga, i to:

∆p′A,II = ζ6 ·Q2
6 + ζ4 ·Q2

4

∆p′′A,II = ζ3 ·Q2
3 + ζ5 ·Q2

5

∆pA,I = (m1 +m2) ·Q2
I −m4 ·Q2

4 +m3 ·Q2
3
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gde su: ∆p′A,II i ∆p′′A,II - promene totalnih pritisaka u delu sistema u
kome radi ventilator II (pritom je ∆p′A,II = ∆p′′A,II jer je raspored otpora
simetričan), QI - protok ventilatora I.

Odnosi medju protocima u pojedinim granama su:

QII = Q6 +Q5

QII = Q4 +Q3

gde je QII - protok ventilatora II.

Pored toga je:
Q6 = Q4 +QI

Q3 = Q5 +QI

Na osnovu ovih podataka može se napisati:

Q4 = f ·QII

Q6 = (1− f) ·QII
Q3 = (1− f) ·QII

Sistem jednačina koji treba rešiti je:

QI = (1− 2 · f) ·QII

∆pA,II = Q2
II · [ ζ6 · (1− f)2 + ζ4 · f2 ]

∆pA,I = (m1 +m2) ·Q2
I −m4 · f2 ·Q2

II +m3 · (1− f)2 ·Q2
II

Rešavanjem ovih jednačina dobijaju se tražene vrednosti:

QII = 2, 251
m3

s
∆pt,II = 127, 75 Pa

QI = 0, 946
m3

s
∆pt,I = 237, 76 Pa

f = 0, 28986674

Q4 = Q5 = (1− f) ·QII = 0, 6525
m3

s

Q6 = Q3 = f ·QII = 1, 5985
m3

s
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b) raspored pritisaka u sistemu nije moguće utvrditi budući da je sistem za-
tvoren, tako da se svaki uspostavljeni raspored može smatrati slučajnim, ali i
mogućim.

c) s obzirom da u sistemu ne može vladati potpritisak, to se eventulano zahtevani
raspored pritisaka može postići uspostavljanjem komunikacije sa atmosferom.
Pritom će jedna količina vazduha izaći u atmosferu, ali će raspored protoka
ostati neizmenjen.

PRIMER:
Ako se na mestu označenom sa A, uspostavi komunikacija sa atmosferom, onda
će raspored relativnih totalnih pritisaka biti sledeći:

pA = 0 Pa pB = 237, 76 Pa pC = 166, 16 Pa

pD = 63, 95 Pa pE = 191, 7 Pa pF = 89, 5 Pa

57. Zadatak je isti kao i prethodni samo što su koeficijenti lokalnih otpora
asimetrično rasporedjeni:

• Koeficijenti lokalnih otpora u koje su uključeni i gubici u kanalima:

ζ1 = 100 ζ2 = 80 ζ3 = 50

ζ4 = 40 ζ5 = 30 ζ6 = 80

Traži se:

Isto kao u prethodnom zadatku.

REŠENJE:

a) prema priloženoj šemi, strujanje u sistemu opisano je sistemom jednačina:

Q4 = x ·QII Q3 = (1− x) ·QII (1)

Q5 = y ·QII Q6 = (1− y) ·QII (2)

QI = QII · (1− x− y) (3)

∆pA,21 = Q2
II · [ ζ6 · (1− y)2 + ζ4 · x2 ] (4)
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62. Pumpa regulisana optočnim vodom (”by-pass”-om) prebacuje vodu iz
otvorenog usisnog rezervoara u otvoreni potisni rezervoar. Visinska razlika nivoa
u rezervoarima je 3 m. Karakteristike pumpe date su tablicom, dok su za
cevovod poznati sledeći podaci:

Ls = 5 m , Ld = 10 m , Lby = 2 m , d = 100 mm , dby = 80 mm ,
λ = 0, 02 , ζ1 = 4, 8 , ζ2 = 4, 4 , ζk = 0, 5.

Traži se:

a) odrediti snagu sa kojom radi pumpa, kao i protoke kroz pojedine grane
cevovoda,

b) proveriti da li pumpa radi u bezkavitacijskom režimu rada ako se usisna
prirubnica pumpe nalazi 5 m iznad nivoa vode u potisnom rezervoaru. Razlika
izmedju atmosferskog pritiska i pritiska zasićene vodene pare za radnu temper-
aturu vode iznosi pb − pD = 0, 98 bar.

c) odrediti snagu pumpe kada dodje do zatvaranja ventila 1,

d) za slučaj da se ventil 2 zatvori (ventil 1 je otvoren), odrediti novu brzinu
obrtanja pumpe da bi se postigao dotok vode u potisni rezervoar od 40 l/s.
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n = 1450 min−1

Q l/s 0 20 40 60 80 100 120
Y J/kg 200 196 185 168 145 117 79.5
η % 0 36 57.5 65.5 64.5 54.5 39

NPSEP J/kg 30 32.5 39 47.5 57.5 68.2 80.5

REŠENJE:

Pošto su deonice sa zbirnim protokom neposredno ispred i iza pumpe kratke,
to se gubici u njima zanemaruju. Te kratke deonice, zajedno sa povratnim
optočnim vodom, čine jedan kružni sistem koji nema geodezijsku visinu, tako
da se ta karakteristika optočnog voda može pisati kao:

Yby = mby ·Q2

S druge strane, karakteristika cevovoda je:

YA = −g Hgeo + (m1 +m2) ·Q2

gde znak ’–’ ispred Hgeo označava da se voda kreće naniže.

Kako su koeficijenti otpora:

mby =
8

π2d4
by

(
2 ζk + ζ2 + λ

Lby
dby

)
= 116 756, 83

J/kg

(m3/s)2

m1 =
8

π2d4

(
ζk + λ

Ls
d

)
= 12 158, 54

J/kg

(m3/s)2

m2 =
8

π2d4

(
ζk + ζ1 + 1 + λ

Ld
d

)
= 67 277, 27

J/kg

(m3/s)2

m = m1 +m2 = 79 435, 81
J/kg

(m3/s)2

to su karakteristike optočnog voda i cevovoda, koje su na dijagramu ucrtane
zajedno sa datom karakteristikom pumpe:

Yby = 0, 11675683 ·Q2

YA = −29, 43 + 0, 07943581 ·Q2
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a) kada su oba ventila otvorena, cevovod i optočni vod rade paralelno. Na
dijagramu se zato duž istih napora vřsi sabiranje protoka iz krivih za YA i Yby.
Ova paralelna sprega prikazana je krivom YA + Yby, tako da presek ove krive sa
karakteristikom pumpe odredjuje traženu radnu tačku pumpe – tačka RT:

Q = 81, 75
l

s
; Y = 143

J

kg
η = 0, 6375

Snaga pumpe u radnoj tački je:

P =
1000 · 0, 08175 · 143

0, 6375
= 18, 34 kW

Vraćanjem iz radne tačke od paralelne sprege cevovoda do svakog od njih poje-
dinačno, dobijaju se protoci i to:

kroz cevovod (ka potisnom rezervoaru):

QA = 46, 75
l

s

i kroz optočni vod:

Qby = 35
l

s
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b) provera bezkavitacijskog režima rada pumpe vřsi se poredjenjem kavitacijskih
rezervi postrojenja i pumpe. Kavitacijska rezerva postrojenja data je izrazom:

NPSEA =
pb − pD

%
− g Hsgeo −ms ·Q2

U konkretnom slučaju, zamenom podataka je:

NPSEA =
0, 98 105

1000
− 9, 81 (5− 3)− 0, 012158, 54 · 46, 752 = 51, 81

J

kg

Kavitacijska rezerva pumpe čita se iz krive date u dijagramu. Za protok kroz
pumpu Q = 81, 75 l/s je:

NPSEP = 58, 2
J

kg

Kako je iz brojnih podataka:

NPSEA < NPSEP

to znači da pumpa radi u kavitacijskom režimu.

Vredi posebno naglasiti da su u ovom primeru protoci u izrazima za kavitacijsku
rezervu postrojenja i pumpe različiti 5, što posmatrano generalno i jeste, dok su
u najvećem broju slučajeva isti, tako da to može navesti na pogrešan zaključak
da ti protoci moraju biti uvek isti.

c) zatvaranje ventila 1 zaustavlja kretanje vode i u potisnom i u usisnom delu
cevovoda. Jedino kretanje vode koje se ostvaruje radom pumpe je njeno kruženje
kroz optočni vod. Radna tačka pumpe prema tome definisana je presekom
karakteristike optočnog voda i karakteristike pumpe – tačka C na dijagramu:

QC = 40
l

s
; YC = 185

J

kg
ηC = 0, 575

tako da je snaga pumpe u ovom slučaju:

PC =
% QC YC
ηC

= 12, 9 kW

5Do ovakvih slučajeva redovno dolazi kod postrojenja koja se regulǐsu sa optočnim
vodom. Naime, kavitacijska rezerva pumpe odredjuje se za protok na ulazu u pumpu, a
on je veći od protoka u usisnom cevovodu prema kome se odredjuje kavitacijska rezerva
postrojenja.
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d) zatvaranje ventila 2 pretvara sistem u prost cevovod sa karakteristikom YA
datom na dijagramu. Nova radna tačka nalazi se pomoću:

Q′ = 40
l

s

i karakteristike cevovoda – tačka N’ na dijagramu u kojoj je:

Y ′ = 97, 5
J

kg

Kroz tako odredjenu radnu tačku provlači se kriva sličnosti čiji će koeficijent
biti:

k =
Y ′

Q′2
=

97, 5

402
= 0, 0609375

J/kg

(l/s)2

Kriva sličnosti imaće oblik:
Yk = k ·Q2

i njen presek sa karakteristikom pumpe odrediće tačku S:

QS = 53, 5
l

s
ηS = 0, 638

Primena zakona sličnosti na slične tačke N’ i S, omogućuje proračun potrebne
brzine obrtanja i snage:

n′ = n · Q
′

QS
= 1450 · 40

53, 5
= 1084 min−1

η′ = ηS = 0, 638

P ′ =
1000 · 0, 040 · 97, 5

0, 638
= 6, 1 kW
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67. Pumpe I i II rade u postrojenju prikazanom na skici.

Radne krive pumpi I i II zadate su tablicom:

n = 1450 min−1

Q l/s 0 5 10 15 20 25 30 35
I Y J/kg 80 78,5 73 69 60 48,5 32,5 6,5

η % 0 36 57 67 65 51 28 4
NPSEP J/kg - - 11 13 16 19 23 28

Q l/s 0 10 20 30 40 50 60
II Y J/kg 100 109 108 98 80 48 0

η % 0 40 62 67 60 34 0

Podaci:

• Geodezijske visine su Hgeo1 = 4 m i Hgeo2 = 5 m,

• Koeficijenti otpora deonica (1) i (2) iznose:

- m1 = 0, 036 (J/kg)/(l/s)2

- m2 = 0, 0148 (J/kg)/(l/s)2
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Traži se :

a) odrediti koeficijent otpora deonice (3), snage sa kojima rade pojedine pumpe,
kao i stepen korisnosti celokupnog postrojenja, ako dotok vode u rezervoar D
iznosi QD = 51 l/s.

b) ukoliko se ventil u deonici (2) zatvori, odrediti za koliko treba povećati brzinu
obrtanja pumpe I i sa kojom snagom će ona tada raditi, da bi se postigao dotok
od Q′ = 30 l/s u rezervoar D. Deonica cevovoda (3), u ovom slučaju delimično je
prigušena, tako da pri protoku Qx3 = 30 l/s pruža otpor ∆Yv,3 = 20, 76 J/kg.

c) odrediti granični protok pumpe I da bi pumpa radila u režimu bezbednom od
kavitacije pod uslovom da je brzina obrtanja n = 1450 min−1, i ventil u deonici
2 zatvoren. Gubici u usisnom vodu pumpe iznose 1/4 gubitaka u deonici (1).
Osa pumpe nalazi se na nivou vode u rezervoaru C. Razlika izmedju atmosfer-
skog pritiska i pritiska pri kome bi voda za datu temperaturu isparavala iznosi
pb − pD = 0, 98 bar.

d) odrediti tip pumpe I.

REŠENJE:

a) pumpe I i II potiskuju zajedno vodu u cevovod 3. Medjutim, ove dve pumpe
ne rade u jednakim uslovima, pa se stoga ne mogu odmah spregnuti paralelno.

Da bi se problem rešio, najpre je potrebno od svake pumpe pri svim protocima
oduzeti onaj deo energije koji samo ona troši na savladjivanje gubitaka i samo
u ”svom”cevovodu. Takve redukovane krive napora pumpi pokazuju koliko je
preostalo energije svakoj za zajednički rad, pa se onda one sprežu paralelno i
rade sa cevovodom 3.

Karakteristike otpora cevovoda 1 i 2, za referentnu ravan u nivou vode u rezer-
voaru B, date su izrazima:

YA,1 = m1 ·Q2
1

YA,2 = g (Hgeo2 −Hgeo1) +m2 ·Q2
2

i prikazane su na dijagramu na sledećoj strani.

Oduzimanjem ovih karakteristika cevovoda od odgovarajućih karakteristika pu-
mpi, dobijaju se krive Y ∗I i Y ∗II – tzv. redukovane karakteristike pumpi. Kriva
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Y ∗I + Y ∗II predstavlja paralelnu spregu redukovanih karakteristika koja bi u pre-
seku sa cevovodskom deonicom 3 definisala protok kroz sistem. U ovom slučaju
problem je zadat inverzno – poznat je protok, a traži se koeficijent otpora de-
onice 3 da bi taj protok bio ostvaren. Pošto je deonica 3 za ranije definisanu
referentnu ravan data izrazom:

YA,3 = g Hgeo1 +m3 ·Q2
3

pri čemu je geodezijska visina zadata, to se iz uslova zadatka:

QD = 51
l

s

nalazi druga tačka na cevovodu 3 koja ga potpuno definǐse:

QD = 51
l

s
Y ∗D = 61

J

kg

odakle sledi:

m3 = 0, 0084
J/kg

(l/s)2
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Za odredjivanje protoka i napora pojedinih pumpi, iz ”radne tačke” sprege vraća
se isto onako kako je sprega nastala, i to striktno do elemenata koji su činili
spregu. Dakle, paralelno (pri konstantnom naporu) vraća se do redukovanih
pumpi Y ∗I i Y ∗II (a ne do ”original” pumpi I i II). Na taj način dobijaju se protoci
kroz pumpe – odnosno kroz odgovarajuće cevovode, a zatim se čitaju prave
vrednosti napora i stepena korisnosti za te protoke na izvornim karakteristikama,
i sračunavaju odgovarajuće snage pumpi:

QI = Q1 = 15, 3
l

s
YI = 68, 5

J

kg
ηI = 0, 675 PI = 1, 553 kW

QII = Q2 = 35, 7
l

s
YII = 89

J

kg
ηII = 0, 642 PII = 4, 949 kW

U ovakvom slučaju, kada pumpe rade sa nejednakim naporima, najpre se mora
odrediti napor u odnosu na koji će biti nadjen stepen korisnosti postrojenja.
Logično je da to bude napor koji sledi iz zbira hidrauličkih snaga pumpi (pošto
će stepen korisnosti slediti iz zbira ukupnih snaga pumpi). Dakle, napor u
odnosu na koji se referǐse stepen korisnosti postrojenja je :

PH = PH,I + PH,II

% ·Q · Y = % ·QI · YI + % ·QII · YII

Y =
QIYI +QIIYII

Q
= 82, 85

J

kg

pa je stepen korisnosti celokupnog postrojenja, korǐsćenjem izraza za ukupno
angažovanu pogonsku snagu:

P = PI + PII

% Q Y

η
=
% QI YI
ηI

+
% QII YII

ηII

η =
Q Y

QI YI/ηI +QII YII/ηII

η =
51 · 82, 85

15,3·68,5
0,675 + 35,7·89

0,642

= 0, 650

b) koeficijent karakteristike otpora deonice 3 u ovom slučaju je:

m3b) =
20, 76

302
= 0, 0231

J/kg

(l/s)2
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Postupak rešavanja zadatog problema sastoji se od dve faze. Najpre se definǐse
nova radna tačka pumpe, a zatim se nalaze parametri sa kojima pumpa radi u
toj novoj radnoj tački.

Pri novoj brzini obrtanja pumpe, ranije krive pumpe ne važe, pa se nova radna
tačka mora pronaći preko karakteristika cevovoda. Pritom treba naglasiti karak-
teristike UKUPNOG cevovoda (a ne neke deonice), jer se prava radna tačka uvek
nalazi u preseku karakteristike ukupnog cevovoda i izvorne (ne redukovane !)
karakteristike pumpe. Dakle, sa zadatim protokom Q′ = 30 l/s pri novoj brzini
obrtanja, dolazi se do tačke 3’ na karakteristici cevovoda 3. Ovo neće biti nova
radna tačka jer nisu uzeti u obzir svi gubici sa kojim će raditi pumpa pri novoj
brzini obrtanja. Dakle, pri zadatom protoku mora se formirati ukupna karakter-
istika cevovoda, i to tako što će se izvřsiti dodavanje otpora deonice 1 koji ona
stvara pri datom protoku.

Dodavanjem veličine 0-1’ iz dijagrama na vrednost 3’, dobija se nova radna
tačka pumpe:

Q′ = 30
l

s
Y ′ = 92, 4

J

kg
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U drugoj fazi treba odrediti sa kojim parametrima (n′, η′, P ′) pumpa radi u novoj
radnoj tački. Da bi se problem rešio moraju se iskoristiti radne krive pumpe
pri staroj brzini obrtanja primenom zakona sličnosti. U cilju nalaženja sličnog
režima režimu pri novoj brzini obrtanja, kroz novu radnu tačku treba provući
krivu sličnosti (afinosti). Pošto je to parabola sa polaskom iz koordinatnog
početka, to se njen koeficijent nalazi iz uslova:

k =
Y ′

Q′2
= 0, 102667

J/kg

(l/s)2

Presek krive sličnosti i krive napora pumpe pri staroj brzini obrtanja, definǐse
tačku S koja je slična sa novom radnom tačkom pumpe.

QS = 22, 8
l

s
ηS = 0, 58

Za slične režime zakoni sličnosti glase:

n′

nS
=

Q′

QS

η′ = ηS

pa su traženi parametri pumpe u novoj radnoj tački:

n′ = 1450 · 30

22, 8
= 1908 min−1

η′ = 0, 58

P ′ =
% Q′ Y ′

η′
= 4, 78 kW

c) odredjivanje graničnog protoka do kog pumpa radi bezbedno od kavitacije
predstavlja definisanje oblasti u kojoj su vrednosti kavitacijske rezerve postro-
jenja veće od vrednosti kavitacijske rezerve pumpe. Da bi se taj protok odredio,
potrebno je nacrtati krive NPSEA i NPSEP u zavisnosti od protoka.

Kavitacijska rezerva postrojenja data je izrazom:

NPSEA =
pb − pD

%
− g Hsgeo −ms ·Q2

gde je u konkretnom slučaju:

NPSEA =
0, 98 · 105

1000
− 9, 81 · (−1)− 1

4
0, 036 ·Q2
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NPSEA = 107, 81− 0, 0090 ·Q2

dok je kavitacijska rezerva pumpe data u zadatku tablicom.

Crtanjem ovih krivih zaključuje se da je traženi granični protok do kojeg je
pumpa bezbedna od kavitacije:

Q = 64
l

s

što znači da pumpa I uvek radi u bezkavitacijskom režimu.

d) tip pumpe odredjen je specifičnom brzinom obrtanja u optimalnoj tački:

nQ =
n
√
Qopt(

Yopt
g

)3/4
=

1450
√

0, 0165(
66,5
9,81

)0,75 = 44, 33

odakle se vidi da je pumpa radijalna ( nQ < 50 ).

NAPOMENA: Specifična brzina obrtanja, prema kojoj se odredjuje tip pumpe,
računa se uvek za parametre u tački najvǐseg stepena korisnosti, nezavisno od
položaja radne tačke i radnih parametara u toj tački.
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79. U mašinskom prostoru broda, pored kotla koji proizvodi paru, potrebnu za
pogon visokopritisne i niskopritisne turbine (služe za pogon brodske elise preko
reduktora), smeštene su i tri pumpe od kojih je jedna (napojna pumpa) sa
pogonom pomoću parne turbine, dok su druge dve (glavna kondenzatna pumpa
i drenažna pumpa) sa elektromotornim pogonom.

1. Turbina visokog pritiska, 7. Napojni rezervoar sa degazatorom,
2. Turbina niskog pritiska, 8. Glavni kondenzator,
3. Reduktor brzine obrtanja, 9. Glavna kondenzatna pumpa,
4. Brodska elisa, 10. Sud za sakupljanje kondenzata,
5. Kotao, 11. Pumpa za drenažu,
6. Napojna pumpa sa 12. Predgrejač,

pogonskom parnom 13. Strujni generator sa pogonskom
turbinom, parnom turbinom.
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Prema prikazanoj šemi voda iz napojnog rezervoara pritiče napojnoj pumpi,
odakle se pod visokim pritiskom potiskuje u kotao. Glavna kondenzatna pumpa
uzima vodu iz glavnog kondenzatora u kome se izmorena vodena para iz nisko-
pritisne turbine kondenzuje, i transportuje je cevovodom u napojni rezervoar.
Drenažna pumpa, kojoj voda pritiče iz drenažnog rezervoara takodje se odvodi
u napojni rezervoar, ali se pre propuštanja kroz predgrejač meša sa kondenzat-
nom vodom.

Podaci:
• Temperatura vode u napojnom rezervoaru 60oC,

• Apsolutni pritisak u napojnom rezervoaru 4 bar,

• Temperatura kondenzatne vode 30oC,

• Apsolutni pritisak u kondenzatnom rezervoaru 0, 0432 bar,

• Rezervoar za drenažnu vodu otvoren je prema atmosferi (pb = 1 bar),

• Temperatura vode u drenažnom rezervoaru je 70oC,

• Kapacitet kotla je 500 t/h,

• Pritisak kotla 200 bar,

• Protok kondenzatne pumpe 350 t/h,

• Protok drenažne pumpe 150 t/h,

• Gustinu vode uzeti da je svuda približno ista i da iznosi % = 1000 kg/m3,

• Geodezijska visina od kondenzatora do račve iznosi 1 m,

• Geodezijska visina od drenažnog rezervoara do račve iznosi 3 m,

• Geodezijska visina od račve do napojnog rezervoara iznosi 7 m,

• Nivo vode u kotlu nalazi se 4 m ispod nivoa vode u napojnom rezervoaru,

• Koeficijent otpora deonice od kondenzatora do račve je

m1 = 0, 008 (J/kg)/(l/s)2 ,

• Koeficijent otpora deonice od drenažnog rezervoara do račve je

m2 = 0, 005 (J/kg)/(l/s)2 ,

• Koeficijent otpora deonice od račve do napojnog rezervoara je

m3 = 0, 01 (J/kg)/(l/s)2 ,

• Koeficijent otpora deonice od napojnog rezervoara do kotla je

m4 = 0, 02 (J/kg)/(l/s)2 ,

• Gubici do ulaza u pumpu u svakoj deonici iznose četvrtinu ukupnih gu-
bitaka odgovarajuće deonice.
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Traži se:

odrediti napore i visine postavljanja svih pumpi, ako su kavitacijske rezerve po-
jedinih pumpi sledeće:

• kondenzatna - NPSEP,I = 15 J/kg,
• drenažna - NPSEP,II = 35 J/kg,
• napojna - NPSEP,III = 50 J/kg.

REŠENJE:

postrojenje prikazano na skici sastoji se od dva odvojena sistema. Naime, u
prvom delu kondenzatna i drenažna pumpa prebacuju vodu u napojni rezervoar,
a u drugom sistemu napojna pumpa prebacuje vodu iz napojnog rezervoara u
kotao.

U prvom sistemu, kondenzatna i drenažna pumpa rade paralelno, ali ne u istim
uslovima, tako da se paralelno ne sprežu njihove izvorne karakteristike, već re-
dukovane. Pošto krive pumpa nisu zadate, rešavanje ide inverzno. Na dijagramu
su ucrtane zadate karakteristike cevovodskih deonica čije jednačine glase:

YA,1 = −0, 0432 · 105

1000
+ 9, 81 · 1 + 0, 008 ·Q2

1

YA,2 = −1 · 105

1000
+ 9, 81 · 3 + 0, 005 ·Q2

2

YA,3 = +
4 · 105

1000
+ 9, 81 · 7 + 0, 01 ·Q2

3

Zadati protok kroz deonicu 3 (ka napojnom rezervoaru) iznosi:

Q3 = 500
t

h
= 139

l

s

Pri tom protoku, potreban napor deonice 3 biće:

Y3 = 661, 88
J

kg

Dati napor predstavlja stanje u račvi pri kome se paralelno sprežu redukovane
karakteristike pumpi I (kondenzatne) i II (drenažne). Dakle, za traženi protok
kondenzatne pumpe

Q1 = 350
t

h
= 97

l

s
redukovana karakteristika I∗ mora proći kroz tačku sa navedenim parametrima
Q1 i Y3 .
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Za traženi protok drenažne pumpe

Q2 = 150
t

h
= 42

l

s

redukovana karakteristika II∗ mora proći kroz tačku sa navedenim parametrima
Q2 i Y3 . Izvorne karakteristike pumpi moraju imati napor i za savladjivanje
gubitaka u deonicama u kojima su pumpe postavljene, tako da na tačku kroz
koju prolazi redukovana kriva pumpe treba dodati napor koji odgovarajuća de-
onica ima. Time se zaključuje da izvorna kriva kondenzatne pumpe mora proći
kroz tačku sa parametrima:

QI = 97
l

s
YI = 742, 642

J

kg

a izvorna kriva drenažne pumpe kroz tačku:

QII = 42
l

s
YII = 600, 13

J

kg

Ako su zadate vrednosti kavitacijskih rezervi pumpi pri projektovanim protocima,
tada pumpe moraju biti postavljene na sledećim usisnim visinama:
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• kondenzatna pumpa:

Hsgeo,I =
1

9, 81
·
[

(0, 0432− 0, 042417) 105

1000
− 15− 0, 008

4
· 972

]

Hsgeo,I = −3, 44 m

• drenažna pumpa:

Hsgeo,II =
1

9, 81
·
[

(1− 0, 31161) 105

1000
− 35− 0, 005

4
· 972

]

Hsgeo,II = +3, 22 m

gde su vrednosti pritisaka isparavanja za odgovarajuće vrednosti temperature
uzete iz tablica. Pritom se vidi da kondenzatna pumpa mora biti spuštena
(potopljena) u odnosu na nivo vode u kondenzatoru.

U drugom sistemu, od napojnog rezervoara do kotla, cevovod je prost, i njegova
karakteristika otpora glasi:

YA,4 =
(200− 4) 105

1000
− 9, 81 · 4 + 0, 02 ·Q2

Pošto je protok zadat, to se lako nalazi potreban napor napojne pumpe:

YIII = 19 947, 18
J

kg

Maksimalna usisna visina postavljanja napojne pumpe je:

Hsgeo,III =
1

9, 81
·
[

(4− 0, 19919) 105

1000
− 50− 0, 02

4
· 1392

]
= +23, 8 m

što praktično znači da je rad ove pumpe u odnosu na pojavu kavitacije uvek
bezbedan.
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85. Pri brzini obrtanja n = 1450 min−1 , radijalna pumpa sa karakteristikama:

Y = 300− 30 000 ·Q2

η = 30 ·Q · (1− 10 ·Q)

NPSEP = 30 + 6 500 ·Q1,8

radi u postrojenju prikazanom na skici.

Podaci:

• Koeficijenti otpora pojedinih deonica su:

- m1 = 16875 (J/kg)/(m3/s)2,

- m2 = m3 = 22550 (J/kg)/(m3/s)2,

• Koeficijent otpora do usisne prirubnice pumpe m1,s = m1/3 ,

• Geodezijska visina Hgeo2 = 9 m.

• Razlika izmedju atmosferskog pritiska i pritiska zasićene vodene pare:

pb − pD = 0, 98 bar
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Traži se:

a) odrediti kolika bi trebalo da bude geodezijska visina Hgeo3 da bi tečnost u
grani 3 mirovala. Kolika bi tada bila snaga pumpe?

b) ako se pumpa nalazi 2 m iznad rezervoara B, ispitati da li radi u bezkav-
itacijskom režimu.

c) ako bi se brzina obrtanja pumpe smanjila za 20%, koliki bi bili protoci u
pojedinim granama, i kolika bi bila snaga pumpe u radnoj tački.

REŠENJE:

a) dijagram prikazuje karakteristiku pumpe, kao i karakteristike cevovoda 1 i 2,
za referentnu ravan u nivou rezervoara B, jer je tada:

YA,1 = m1 ·Q2

YA,2 = g Hgeo2 +m2 ·Q2

Oduzimanjem napora cevovoda 1 od napora pumpe (kriva Y ∗p na dijagramu), i
sprezanjem sa cevovodom 2, dobija se napor u račvi:

YR = 157
J

kg
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Ukoliko je napor deonice 3, odnosno statički deo tog napora – član g · Hgeo3

(koji mora da se odnosi na istu ranije postavljenu referentnu ravan), manji ili
veći od napora u račvi, postojaće strujanje u grani 3. Zbog toga se geodezijska
visina Hgeo3 , za koju tečnost u grani 3 miruje, nalazi iz uslova:

g Hgeo3 = YR

Zamenom vrednosti dobija se:

Hgeo3 =
157

9, 81
= 16 m

Radna tačka pumpe pritom je definisana sledećim parametrima:

QRT = 0, 0552
m3

s
YRT = 208, 6

J

kg
ηRT = 0, 742

Snaga pumpe je:

PRT =
% QRT YRT

ηRT
= 15, 5 kW

b) protok za koji se ispituje bezkavitacijski režim rada pumpe isti je kao u
prethodnoj tački:

Q = 0, 0552
m3

s

Za ovaj protok kavitacijska rezerva pumpe je:

NPSEP = 30 + 6 500 ·Q1,8

NPSEP = 30 + 6 500 · 0, 05521,8 = 65, 35
J

kg

i kavitacijska rezerva postrojenja:

NPSEA =
pb − pD

%
− g Hsgeo −ms ·Q2

NPSEA =
pb − pD

%
− g Hsgeo −

m1

3
·Q2

NPSEA =
0, 98 · 105

1000
− 9, 81 · 2− 16875

3
· 0, 05522 = 61, 24

J

kg

Pošto se iz dobijenih vrednosti vidi da je:

NPSEA < NPSEP
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to znači da u postrojenju ima manje rezerve nego što to traži pumpa, i da pumpa
radi u kavitacijskom režimu.

c) pri smanjenoj brzini obrtanja:

n′ = 0, 8 · n = 0, 8 · 1450 = 1160 min−1

nova karakteristika pumpe biće odredjena odnosima koji proističu iz zakona
sličnosti:

Q′ =
n′

n
·Q = 0, 8 ·Q

Y ′ =

(
n′

n

)2

· Y = 0, 64 · Y

Dijagram prikazuje novu karakteristiku pumpe - kriva Y ′p .

Oduzimanjem karakteristike napora cevovoda 1 od nove krive pumpe, i sprezan-
jem sa cevovodom 2, nalazi se novi napor račve, koji je (zbog manje brzine
obrtanja pumpe) manji od napora g Hgeo3 , što znači da će se voda u grani 3
kretati, i to nadole. Time je cevovodska deonica 3 definisana sa:

YA,3 = g Hgeo3 −m3 ·Q2 = 157− 22 550 ·Q2
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i takodje je ucrtana na dijagramu.

Kako se protoci kroz pumpu (deonicu 1) i deonicu 3 sabiraju, i odlaze deonicom 2
u rezervoar C, to važi:

Q1 +Q3 = Q2

pa se formira paralelna sprega redukovanog napora pumpe i napora cevovoda 3.
Zbirna kriva Y

′∗
p + YA,3 spreže se sa krivom cevovoda 2, i dobija radni protok

sistema:

Qsprege = Q2 = 0, 0512
m3

s

Vraćanjem do elemenata koji su činili spregu, nalaze se:

Q3 = 0, 0206
m3

s
Q1 = 0, 0306

m3

s

Nova radna tačka pumpe odredjena je sledećim parametrima:

Q′ = 0, 0306
m3

s
Y ′ = 165

J

kg

Da bi se izračunala nova snaga pumpe, najpre se primenom zakona sličnosti
nalazi stepen korisnosti u novoj radnoj tački pumpe. Koeficijent krive sličnosti
je:

k =
Y ′

Q′2
= 176214, 28

J/kg

(m3/s)2

Dijagram prikazuje krivu sličnosti, i njen presek (tačka S) sa karakteristikom
pumpe pri prvobitnoj brzini obrtanja (n = 1450 min−1), za koju postoje podaci
o stepenu korisnosti:

QS = 0, 03825
m3

s
ηS = 0, 709

Pošto duž krive sličnosti važi da je:

η′ = ηS

to je stepen korisnosti pumpe pri novoj brzini obrtanja:

η′ = 0, 709

pa je snaga pumpe u novoj radnoj tački:

P ′ =
% ·Q′ · Y ′

η′
= 7, 12 kW
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sekundarnog cevovoda (tačka A) iznosi 200Pa. Padovi pritiska u mlinu i ciklonu
pri zadatom protoku iznose po 1000Pa. Sekundarni cevovod ima ukupnu dužinu
35 m. Pad pritiska po jedinici njegove dužine iznosi 28, 55 Pa/m, a pad pritiska
u filteru 1200 Pa. Za gustinu mešavine smatrati da je svuda ista i da iznosi
% = 1, 2 kg/m3.

Traži se:

a) odrediti totalne i statičke pritiske na ulazu i izlazu ventilatora pri zadatom
protoku, kao i napor ventilatora.

b) odrediti napor ventilatora sekundarnog sistema.
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Traži se:

a) odrediti snage sa kojima rade ventilatori i definisati položaj nultih tačaka
sistema (mesta gde su pritisci jednaki barometarskom pritisku) kada se radi
samo sa svežim vazduhom (žaluzina Z0 je zatvorena).

b) odrediti silu na vratima operacione sale, ako povřsina vrata iznosi 4 m2, i
smer te sile - od sale ka hodniku ili obrnuto.

c) ako se jedna od nultih tačaka ne nalazi u operacionoj sali već u kanalskom
razvodu, pomoću žaluzina Z1 i Z4 izvřsiti podešavanje tako da nulta tačka
bude u operacionoj sali. Protok odredjen u tački a) pritom ne treba da bude
promenjen. (Odrediti nove vrednosti za m1 i m4, pošto zbog podešavanja
režima rada promenom položaja žaluzina Z1 i Z4 dolazi i do promene navedenih
koeficijenata otpora.)

d) prethodno pomenuti zadatak rešiti promenom brzine obrtanja ventilatora (ne
menjajući položaj žaluzina). Izračunati potrebne brzine obrtanja.

e) odrediti radnu tačku sistema, snagu ventilatora, pritisak u operacionoj sali i
silu na vratima kada ventilator II ispadne iz pogona. Pretpostaviti da ventilator II
pritom ne pruža nikakav dodatan otpor strujanju.
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4.6 Pogonske krive napora sa labilnim delom karakteristike

104. Pumpno postrojenje prikazano na šemi, sastoji se od radijalne pumpe,
rezervoara u koji se voda potiskuje, usisnog i potisnog cevovoda (sa povratnim
ventilom) koji su tako dimenzionisani da se strujni gubici u njima mogu zane-
mariti. U zavisnosti od potreba potrošača, postrojenje treba da radi sa različitim
protocima, a u pogonu treba da ostane i onda kada se potrebe potrošača svedu
na minimum protoka ( Q = 0 ).

Podaci:

• Karakteristika pumpe zadaje se u analitičkom obliku:

Y = −0, 294 ·Q2 + 2, 65 ·Q+ 40

• Prečnik rezervoara iznosi 2 m , a dno i vrh rezervoara nalaze se na 1 m
odn. 5 m iznad postolja (ose) pumpe,

• Cev za ispuštanje vode iz rezervoara smeštena je 2, 5 m iznad postolja
(ose) pumpe,

• Koeficijent proticanja na ispusnoj cevi usvojiti µ = 0, 8 .

Traži se:

a) odrediti položaj radne tačke pumpe pri njenom puštanju u pogon smatrajući
pritom da je rezervoar u potpunosti prazan.

b) odrediti vreme za koje će pumpa napuniti rezervoar do ose ispusne cevi na
rezervoaru tj. do kote 2, 5 m.



348 Poglavlje 4

c) odrediti nivo tečnosti u rezervoaru i protok pumpe kada se isticanje vode iz
rezervoara bude ustalilo, kao i vreme za koje će se taj nivo dostići.

d) šta bi se dogodilo ako bi se potrošnja vode iz rezervoara smanjivala u odnosu
na prethodno odredjeni protok ?

e) zašto se prikazana karakteristika napora pumpe, u domenu od protoka pri
najvećem naporu do protoka 0 smatra labilnom, kada je pomenuti deo karak-
teristike pri merenjima na opitnim instalacijama utvrdjivan bez ikakavih pojava
nestabilnog rada ?

REŠENJE:

a) s obzirom da se otpori u usisnom i potisnom cevovodu, kao i gubitak u
ispusnoj cevi na rezervoaru mogu zanemariti, to će karakteristika pumpe glasiti:

−0, 294 ·Q2 + 2, 65 ·Q+ 40 = 9, 81 ·Hgeo (1)

gde je Y = YA = g · Hgeo. Protok pumpe pri startovanju može se odrediti
direktno iz dijagrama, ili zamenom Hgeo = 1 m u prethodnoj jednačini. Radna
tačka je K, a parametri pumpe su:

QK = 15, 597 m3/h i YK = 9, 81 J/kg.

b) proces punjenja rezervoara do nivoa Hgeo = 2, 5 m može se predstaviti
jednačinom:

Q =
dz

dt
·AR

gde je: dz/dt - srednja brzina podizanja nivoa tečnosti u rezervoaru, a AR -
povřsina poprečnog preseka rezervoara. Vreme punjenja rezervoara od kote 1 m
do ose cevi za isticanje vode, tj. do kote 2, 5 m, biće:

t =

∫ 2,5

1

22 π

4 ·Q
dz

gde je dz = dHgeo. Kada se u prethodni izraz unese karakteristika pumpe (1)
rešena po nezavisno promenljivoj, tj.:

Q = 4, 5068 + 0.5 ·
√

(9, 01362 + 4 · (33, 3673 z + 136, 0544)

u kojoj je Hgeo zamenjeno nezavisno promenljivom z , onda se primenom nu-
meričkog integraljenja dobija vreme punjenja rezervoara do nivoa ispusne cevi
(tačka L):

t = 0, 335 h.
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c) pri daljem radu pumpe, nivo tečnosti u rezervoaru i dalje će rasti ali će brzina
porasta nivoa zavisiti od toga da li potrošač uzima jedan deo tečnosti ili ne.
S obzirom da je zadatkom postavljeno da se isticanje tečnosti vřsi samo pod
uticajem geodezijske visine, to se brzina isticanja može predstaviti izrazom:

c = µ ·
√

2 · 9, 81 · (Hgeo − 2, 5)

dok će protok vode kroz ispusni otvor biti:

Q = c ·A = 0, 8 ·
√

19, 62 (Hgeo − 2, 5) · 0, 042 π/4 (2)

gde je A povřsina preseka ispusnog otvora. Ako potrošač koristi maksimalnu
količinu vode, onda će se nivo vode u rezervoaru ustaliti na koti na kojoj će
količina upumpane vode biti jednaka količini koja će isticati na ispusnom otvoru,
tj.:

Q(1) = Q(2)

Rešavanjem prethodno postavljenog uslova odredjuju se radni parametri pumpe
(radna tačka M):

QM = 11, 8944 m3/h i YM = 29, 926 J/kg.
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Hgeo,M = 3, 05 m (tačnije Hgeo,M = 3, 050539 m)

Vreme punjenja rezervoara od kote 2, 5 m do 3, 05 m odrediće se na isti način
kao pod b), sa tom razlikom što će granice integraljenja biti promenjene i što
će protok vode, koji utiče na povǐsenje nivoa u rezervoaru, biti:

Q = Q(1) −Q(2)

Prema tome, vreme izravnanja protoka, odnosno vreme koje će proteći do ustal-
jenja nivoa biće:

t =

∫ 3,05

2,5

AR
Q

dz

Numeričkim rešavanjem integrala, vreme izravnanja će iznositi:

t = 7, 13 h.

Ovde treba primetiti da je dobijeno vreme neuporedivo veće od vremena odred-
jenog pod b) iako je u ovom slučaju promena geodezijske visine praktično tri
puta manja od prethodne. Razlog je svakako u tome što se u ovom drugom
slučaju radi o asimptotskom problemu.

d) ako bi potrošnja vode počela da se smanjuje, jasno je da bi nivo vode u
rezervoaru ponovo počeo da raste iznad tačke M. Na taj način radni režim pumpe
mogao bi dostići i radnu tačku N sa najvećim naporom odn. geodezijskom
visinom .

Pri daljem smanjenju potrošnje u smeru od N ka O nivo vode u rezervoaru bio bi
vǐsi od nivoa koji doseže pumpa. Dakle, javila bi se tendencija suprotnosmernog
strujanja, od rezervoara ka pumpi. Pošto to nije moguće jer će povratni ventil,
smešten iznad pumpe sprečiti takav smer strujanja jer će se pod pritiskom vode
zatvoriti. Potrošač će i dalje imati doticanje vode iz rezervoara, dok će pumpa
raditi sa protokom Q = 0. Takvo stanje održavaće se sve dok se nivo vode ne
spusti ispod tačke O, npr. do tačke P, kada će pumpa biti u stanju da podigne
klapnu povratnog ventila i početi ponovo da potiskuje vodu. Medjutim, pošto
u sistemu nema otpora, to će se radna tačka pumpe prebaciti na desnu granu
u tačku P’. Ovakvo ponašanje pumpe ponavljalo bi se sve dotle, doklegod bi
se ponavljalo i ponašanje potrošnje koja je i dovela do ove pojave. Učestano
ponavljanje ove pojave moglo bi vrlo lako dovesti do neželjenih posledica.

e) ovakve karakteristike napora nazivaju se labilnim, a ne i nestabilnim, zato
što do pojava nestabilnosti dolazi samo od spoljašnjih uzroka. Drugim rečima
spoljašnji uticaj je taj koji pobudjuje pumpu da radi nestabilno. Iz tih razloga,
pumpe koje rade u kotlovskim postrojenjima kao napojne pumpe, kod kojih se
protoci ponekad smanjuju do protoka bliskih nuli, moraju imati karakteristike
napora sa jednoznačnom zavisnošću napora i protoka, tj. bez maksimuma.
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4.7 Regulisanje pumpi i ventilatora

Regulisanjem se vřsi podešavanje radnih parametara (najčešće protoka) prema
nekom unapred zadatom programu ili uslovima koji se stiču u toku rada postro-
jenja.

Regulisanje se obavlja:

• prigušivanjem

• promenom brzine obrtanja

• promenom ugla lopatica obrtnog kola

• promenom ugla lopatica pretkola

Regulacijsko podešavanje vřsi se:

• pri konstantnom pritisku

• pri konstantnom protoku

• pri istovremenoj promeni protoka i pritiska

Regulacijski zadaci su:

• primarni zadatak regulisanja kojim se izvřsava podešavanje radnih param-
etara

• sekundarni zadatak regulisanja kojim se rešava pitanje uštede u pogonskoj
snazi u procesu izvodjenja primarnog zadatka

105. U ventilacionim i sličnim postrojenjima, ponekad je potrebno da se odgo-
varajući radni režimi ostvaruju i putem ugradnje optočnog voda (’by-pass’-a).
Iako se za ovakvu vrstu regulisanja protoka najčešće koriste ventilatori sa strmim
karakteristikama, kao što su aksijalni i visoko-učinski radijalni ventilatori, ipak je
interesantno obrazložiti zašto je ovakav način regulisanja ponekad neracionalan,
naročito kada se regulisanje vřsi na delu karakteristike napora sa pozitivnim
nagibom.

Podaci:

Dobošasti ventilator GFAF-3-063, pri brzini obrtanja n = 1000 min−1 , daje
sledeće radne parametre:

• maksimalan protok postrojenja Q = 11 000 m3/h vazduha,

• totalan napor ventilatora ∆pt = 1500 Pa,
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Traži se:

Odrediti protok, napor i snagu ventilatora pri potpuno otvorenom leptirastom
zatvaraču u optočnom vodu, kada se njegovim otvaranjem otpor postrojenja
snizi za 770 Pa u odnosu na otpor pri potpuno zatvorenom leptirastom zatvaraču.

REŠENJE:

Radna tačka, označena sa 1 na dijagramu, predstavlja pogonsku tačku s mak-
simalnim protokom Q = 11 000 m3/h pri potpuno zatvorenom leptirastom za-
tvaraču u optočnom vodu. Pogonska snaga iznosi P = 6, 7 kW.
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Ako se otpor u postrojenju, otvaranjem leptirastog zatvarača, snizi za 770 Pa,
onda se karakteristika otpora poklapa sa pravom za η = 0, 72 = const. Radna
tačka ventilatora biće tačka 3 sa parametrima:

Q3 = 16 800 m3/h, ∆pt,3 = 1660 Pa i P3 = 10, 8 kW.

Tačka 2, koja leži na osnovnoj karakteristici otpora, odredjuje protok koji odlazi
potrošaču Q2 = 11 650 m3/h, tako da je protok koji se optočnim vodom vraća
na ulaz u ventilator Qby = 5 150 m3/h.

Kao što se može videti, umesto da se otvaranjem leptirastog zatvarača u optočnom
vodu protok vazduha ka potrošaču smanji, on se povećava. Doduše ne mnogo,
i uz neznatno povećanje napora od tačke 1 do 2.

PRIMEDBA: Iz dobijenih rezultata može se videti da se kod dobošastih ventila-
tora, sa karakteristikama kao u ovom primeru, pri otvaranju leptirastog zatvarača
ne dobija, ne samo smanjenje protoka, već ni smanjenje snage, iako je opšte
poznato, da se regulisanje putem optočnog voda po pravilu primenjuje uglavnom
onda, kada se sa smanjenjem protoka želi i eventualno smanjenje snage. To je i
osnovni razlog što se u tu svrhu najvǐse koriste ventilatori sa negativnim nagibom
karaktertistike snage, što svakako nije slučaj kod dobošastih ventilatora.

106. Za ventilaciju četiri objekta položena su četiri cevovoda, od pojedinih ob-
jekata do zajedničkog razdelnog kolektora. Zbog tehničkih zahteva, u objektima
se mora održavati pritisak niži od atmosferskog pritiska.

Iz kolektora vazduh se zajedničkim odsisnim cevovodom odvodi do ventilatora,
iza koga se kroz dimnjak izbacuje u atmosferu.
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117. Hotelski bazen za kupanje (1), prikazan na šemi, pored dva ventilatora,
za ubacivanje (2) i izvlačenje (3) vazduha, ima i ugradjenu toplotnu pumpu koja
se sastoji od isparivača (4), kompresora (5) i kondezatora (6). Za dogrevanje
vazduha, iza kondezatora ugradjen je i jedan dogrejač (7). Postrojenje takodje
raspolaže sa kanalima za dovod svežeg i odvod otpadnog vazduha, kao i sa
žaluzinama za regulisanje odnosa svežeg i recirkulacijskog vazduha. U prosečnim
uslovima, u kupalǐsni prostor vazduh se ubacuje sa temperaturom od 45oC , i
relativnom vlažnošću od 15%, dok se iz njega izvlači sa temperaturom od 28oC
i vlažnošću od 60%.

Podaci:

• Količina ubačenog vazduha iznosi 2880 m3/h , od čega je svežeg vaz-
duha 15,2%. Pri zadatom protoku su:

- pad pritiska u isparivaču ∆p = 200 Pa,

- pad pritiska u kondenzatoru ∆p = 200 Pa,

- pad pritiska u dogrejaču ∆p = 200 Pa.
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REŠENJE:

a) projektovana karakteristika postrojenja (glavnog cevovoda) je:

YA = ∆pA2 +m1 ·Q2 = 800 + 639 ·Q2

(To je zbir otpora 1 i 2, jer je pri potpuno otvorenom položaju leptirastog
zatvarača (3) otpor 3 zanemarljiv).

Nakon puštanja ventilatora u pogon, i delimičnog otvaranja zatvarača (3) (npr.
tanka linija na dijagramu je nacrtana za m3 = 10 200), radna tačka postro-
jenja uspostaviće se u nekom od režima (npr. tačka T3) definisanih presekom
karakteristike napora ventilatora i karakteristike postrojenja prigušene otporom 3
(YA3).

Protok koji bi se uspostavio je: QT3 = 0, 16 m3/s. Potpunim otvaranjem
leptirastog zatvarača (3) u cilju postizanja većeg protoka, mogla bi se ostvariti
samo tačka T (koja se nalazi na karakteristici otpora glavnog cevovoda YA),
odnosno protok QT = 0, 27 m3/s. Ovo ograničenje dolazi otuda, što se zbog
propusne moći cevovoda i karaktera krive napora ventilatora, radni režim nikako
ne može prebaciti na glavnu granu karakteristike napora.

b) za normalno funkcionisanje postrojenja potrebno je ugraditi optočni vod (4)
sa leptirastim zatvaračem. Tada će puštanje postrojenja u rad ići preko ovog
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(gde je ukupni moment inercije J = JM + JV · (nV /nM )2 = 4, 0 kg m2,

i M̄b = MM −MV osrednjena razlika momenata motora i ventilatora koja se
koristi za povećanje brzine obrtanja),

može se uspostaviti zavisnost vremena zaletanja i brzine obrtanja. Naime,
do n = 940 min−1 , promena razlike momenata izmedju motora i ventila-
tora data je krivom Mb,zvz , tako da se aproksimacijom ove krive nekom od
raspoloživih metoda, može dobiti tražena zavisnost. Od n = 940 min−1 do
n = 1450 min−1 , prelazi se na momentnu krivu motora pri radu u trouglu, i po
njoj do konačne radne tačke KO. U tom delu razlika momenata data je krivom
Mb,trg .

Odredjivanje zavisnosti vremena i brzine obrtanja ovde će biti rešeno diskre-
tno, odnosno naći će se vrednosti vremena u kojima se postižu odredjene brzine
obrtanja. Tabela data na sledećoj strani prikazuje vrednosti srednjih momenata
odredjenih metodom splajnova16, kao i odgovarajućih vremena.

Na osnovu dobijenih vrednosti, na dijagramu (takodje datom na sledećoj strani)
prikazana je zavisnost vremena i brzine obrtanja.

16Čitaocu se ostavlja da odredjivanje srednjih momenata izvrši na način koji mu se čini
najjednostavnijim i najbržim.
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132. Topografijski dijagram aksijalnog ventilatora (dijagram prikazan na slici),
odredjen je na postrojenju sa sledećim oblikom ugradnje ventilatora: slobodno
usisavanje iz atmosfere ili iz cevovoda, i izduvavanje u cevovod na izlazu iz ven-
tilatora. Izmerene karakteristike napora predstavljaju u tom slučaju priraštaje
totalnog pritiska neposredno ispred ulaza u ventilator i totalnog pritiska u prste-
nastom preseku na izlazu iz ventilatora.

Na dijagramu, slovom ’f’ (od 0 do 9) označeni su položaji lopatica obrtnog kola.
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Osim toga, na dijagramu su ucrtane i krive za dinamički pritisak u prstenastom
preseku na izlazu ventilatora pdv .

Medjutim, nezavisno od ovog osnovnog načina ugradnje, ventilator se može
ugradjivati na različite načine, kao na primer: sa izduvavanjem u slobodnu
atmosferu, sa izduvavanjem u difuzor a zatim u atmosferu ili neku veću pros-
toriju, sa izduvavanjem u cevovod istog preseka ili preko difuzora u cevovod
većeg prečnika. U svim ovim slučajevima, ugradne karakteristike ventilatora će
biti različite, i zavisiće od načina njihove ugradnje.

Jedan od pomenutih načina je ugradnja ventilatora sa slobodnim izduvavanjem,
što znači da će ventilator na usisnoj strani imati cevovod, a na potisnoj slobodno
izduvavanje u atmosferu ili ekvivalentni neograničeni prostor.

Podaci:

Aksijalni ventilator je prečnika 1000 mm i brzine obrtanja 1470 min−1. Napor
postrojenja, pri zadatom protoku od 50 400 m3/h vazduha (% = 1, 2 kg/m3),
iznosi ∆pA = 210 Pa.

Traži se:

a) odrediti potreban napor i snagu ventilatora pomoću datog dijagrama.

b) odrediti dimenzije ventilatora pri kojima bi se mogla smanjiti snaga za pogon
ventilatora ne menjajući brzinu obrtanja.

REŠENJE:

a) za zadati protok Q1 = 50 400 m3/h iz topografijskog dijagrama nalazi se
izlazni gubitak pri slobodnom izduvavanju:

pdv,1 = 250 Pa

Totalni napor ventilatora, prema tome, biće:

∆pt,1 = ∆pA + pdv,1 = 210 + 250 = 460 Pa

Na dijagramu, ova tačka označena je sa 1, pa se zaključuje da je položaj lopatica
obrtnog kola označen sa f=5. Potrebna snaga za pogon ventilatora, takodje
označena sa 1, iznosiće:

P1 = 7, 7 kW

b) s obzirom da se sniženje snage ventilatora može postići smanjenjem izlaznog
gubitka, a isti se postiže povećanjem prečnika ventilatora, to će se za dalju
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analizu, kao varijantno rešenje, usvojiti prvi veći standardni prečnik

Da,2 = 1120 mm

Za zadati protok i povećani prečnik kola, dinamički pritisak biće:

pdv,2 = pdv,1 ·
(
Da,1

Da,2

)4

= 250 ·
(

1000

1120

)4

= 159 Pa

pa je napor ventilatora u tački 2:

∆pt,2 = ∆pA + pdv,2 = 210 + 159 = 369 Pa

Napominje se da tačka označena sa 2, ne pripada topografijskom dijagramu
budući da se odnosi na prečnik Da,2 = 1120 mm, ali će poslužiti za odredjivanje
njoj slične tačke 3 koja pripada topografijskom dijagramu.

Primenom zakona sličnosti, pri nepromenjenoj brzini obrtanja, protok i napor u
tački 3 biće:

Q3 = Q2 ·
(
Da,1

Da,2

)3

= 50 400 ·
(

1000

1120

)3

= 35 874
m3

h

∆pt,3 = ∆pt,2 ·
(
Da,1

Da,2

)2

= 369 ·
(

1000

1120

)2

= 294 Pa

Izračunati protok i napor u topografijskom dijagramu odredjuju tačku 3, kao i
položaj lopatica obrtnog kola f=1,5.

Pripadajuća snaga za protok 35 874 m3/h i f=1,5 je: P3 = 3, 7 kW.

Na osnovu sličnosti tačaka 2 i 3, snaga ventilatora biće:

P2 = P3 ·
(
Da,2

Da,1

)5

= 3, 7 ·
(

1120

1000

)5

= 6, 52 kW

Na osnovu dobijenih rezultata, smanjenje snage pri povećanju prečnika na 1120 mm
iznosilo bi:

7, 7− 6, 52

7, 7
· 100% = 15, 3 %

NAPOMENA: Ovaj zadatak mogao je biti lakše i egzaktnije rešen kada bi se
raspolagalo topografijskim dijagramom za prečnik kola 1120 mm, jer bi se radna
tačka našla direktnim putem. Izloženi postupak omogućuje rešenje zadatka kada
se raspolaže samo sa jednim dijagramom koji se ne odnosi na optimizirani prečnik
ventilatora.
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ps,2 = pt,2 − pd,2 = 530− 230 = 300 Pa

Pri izduvavanju vazduha, iz preseka A2 u kanal preseka A3, nastaje dopunski
gubitak Borda-Karno

∆p23 = ζ23 · pd,3 = 0, 167 · 230 = 38 Pa

jer je A2/A3 = 0, 59 , i ζ23 = 0, 167 . Prema tome, totalni pritisak u preseku 3
biće:

pt,3 = pt,2 −∆p23 = 530− 38 = 492 Pa



466 Poglavlje 7

Literatura
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• Čantrak S., Crnojević C.: Hidraulika. Teorija, problemi, zadaci, Gra-
djevinska knjiga, Beograd 1990.

• KSB: Auslegung von Kreiselpumpen, Technisches Anhang, KSB AG,
Frankenthal 1981.
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