PROTUPOZARNI UREDAJI

lopatica usijani nego kroz izbuSeni plast motora izlaze i
uzareni plinovi. Osim leda, termodinamicki uzroci kvarova
turbine mogu nastati i zbog poremecaja u uredajima koji
reguliraju rad kompresora i dotok goriva.

Od mehanickih su kvarova najopasniji za nastanak poZara
lom cijevi za gorivo, ulje ili hidraulicki fluid i lom lopatice
turbine pri normalnoj radnoj temperaturi. U viSestepenim
turbinama najopasniji su kvarovi prvih stupnjeva gdje je
temperatura najvisa.

Prevelik protok goriva kroz nepodeSenu sapnicu u komori
izgaranja moZze biti uzrok da progori izlazni konus mlaznog
motora. Takoder, poZar moZe nastati ako gorivo istjeCe kroz
izlaznu sapnicu mlaznog motora. Na avionima koji lete
brzinom od nekoliko maha, razliveno gorivo moZe se spontano
zapaliti zbog aerodinamicke kompresije i zagrijavanja zraka
trenjem.

Podrucja poZara. Na turbomlaznim i turboelisnim avio-
nima poZarom je najugroZenije podrucje turbomotorske
instalacije gdje se zajedno nalaze izvor paljenja i gorivo, ulje,
hidrauli¢ka tekucina ili goriva smjesa. Prema stupnju opasno-
sti to je podrucje podijeljeno na tri dijela.

Vruéi dio motora, koji obuhvata komore izgaranja,
turbinu i ispudnu cijev, najugroZeniji je dio, te je od ostalih
dijelova motora odvojen vatrobranim pregradama. Drugi dio
je podrucje kompresora i pribora, tzv. hladni dio motora,
gdje se nalaze pumpe za gorivo, ulje i hidraulicki fluid,
regulator dotoka goriva, elektrogenerator, elektrostarter itd.
Tre¢i dio je cijela motorna gondola u kojoj se nalaze
instalacije za dovod goriva, ulja itd.

U poZarnim se podrucjima provodi niz pasivnih zastita.
Sva upaljiva sredstva dovode se samo do hladnih dijelova
motora i oko njih. Cijevi za dovod goriva, ulja i hidraulickog
fluida opletene su €elicnom zicom. Svi dijelovi konstrukcije i
motora medusobno su spojeni elektrovodljivim trakama da
se sprijeCi preskakanje iskre zbog statickog naboja. Svi
prostori motora imaju drenazne otvore da se ne bi nakupljalo
proliveno gorivo.

Uredaji za otkrivanje poZzara. U turbomotornim avionima
primjenjuju se razliCite metode za otkrivanje poZara i
poviSenja temperature. Radi potpunije zastite, veliki avioni
uvijek imaju nekoliko razli€itih uredaja za otkrivanje poZzara,
koji rade paralelno. Medu takve uredaje spadaju: detektori
zraCenja na osnovi fotoelektriciteta, detektori brzine porasta
temperature, detektori poviSene temperature, detektori ug-
ljik-monoksida, detektori dima, detektori gorive smjese i
opticki detektori sa staklenim vlaknima. Najce3ce se za brzo
otkrivanje poZara istodobno upotrebljavaju: detektori brzine
porasta temperature, detektori povisene temperature i detek-
tori zraCenja.

Sredstva za gaSenje pozara ista su kao u avionima s klipnim
motorima, a najvise se upotrebljava brommetan. Kroz mlazne
motore i oko njih protjeCe u jedinici vremena vrlo velika
koli¢ina zraka, pa je za uspjeSno gaSenje potrebno da se na

I1zlaz iz komore izgaranja,
vatrobrani zid i
vatrobrana brtva

Sapnica s vise
otvora

Vatrobrane pregrade

Pokaziva¢
ispaljene boce
Komanda za
ispaljivanje
Prvi hitac
Drugi hitac
Boca sa
za gaSenje Eksploziv za

otvaranje boce
SI. 9. Shema uredaja za gaSenje pozara na turbomlaznom motoru
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mjestu pozara sredstvo za gaSenje naglo rasprostre. Sredstvo
za gasenje, tj. inertni plin, dovodi se iz boca, smjeStenih uz
motor, kroz cijevi do sapnica ili rupicastih cijevi u ugrozenom
podru¢ju. Boce se otvaraju eksplozivom, a sredstvo za
gaSenje isteCe za samo jednu do dvije sekunde.

Sistem za zaStitu od poZara na viSemotornim avionima.
Visemotorni turbomlazni avioni imaju sistem za zastitu od
poZara, koji se sastoji od sistema za otkrivanje poZara i
sistema za gaSenje poZara. Senzori i izlazi tih podsistema
nalaze se uz svaki motor, pomocni agregat, grija¢ i drugi
moguci izvor pozara. U pilotskoj su kabini na posebnoj ploci
alarmni signali, koji to€no pokazuju mjesto pozara ili
poviSene temperature, i komandni prekidaci pripadnih ure-
daja za gaSenje. Svaki motor i ugrozeno mjesto ima redovno
dva spremnika sa sredstvom za gaSenje. Shema uredaja za
gaSenje pozara na turbomlaznom motoru prikazana je nasi. 9.

Zbog veliCine aviona i mlaznog motora povecana je
opasnost od poZara i kad se turbomlazni avion nalazi
prizemljen na aerodromu. Radi toga su neki veliki turbomlaz-
ni avioni opremljeni posebnim centralnim sistemom za
gaSenje poZara, koji se priklju¢i na aerodromske spremnike
sredstava za gaSenje. Takav sistem omoguéuje uspjeSnije
gaSenje poZara na prizemljenom avionu, a nakon gasenja nije
potrebno skidati prazne i ugradivati nove pune avionske
spremnike sredstava za gaSenje uz pojedine motore. Sistem
se moZe aktivirati iz pilotske kabine ili na mjestu gdje je
prikljuen dovod sredstava za gaSenje iz aerodromskog
spremnika. Avioni bez centralnog sistema za gaSenje na tlu
imaju na ugroZzenim mjestima vrata koja se brzo otvaraju da
bi aerodromski vatrogasci mogli lako uéi u prostor gdje je
izbio pozar.

Pozar u ispusnim cijevima pri startu ili zaustavljanju
mlaznog motora obi¢no se ispuhuje i gasi pokretanjem motora
pomocu startera. Kad pri startu aviona nastane poZar u
ispusnoj cijevi, povecanjem snage motora povecani protok
zraka obicno ugasi pozar. Ako poZzar u ispusnoj cijevi potraje
duze, tad se direktno u ispusnu cijev ubacuje sredstvo za
gaSenje. Za vrijeme dok motor radi takvo gasenje ugljik-diok-
sidom ili drugim sredstvima koja se pri Sirenju veoma hlade
moZe izazvati stezanje kuéista turbine, a time i lom turbinskih
lopatica.

S. Bernfest

PUMPE (sisaljke, crpke), strojevi pomoéu kojih se fluid,
obi¢no kapljevina, transportira, dobavlja na visu razinu ili u
podrucje viSeg tlaka. U Sirem smislu mogu se medu pumpe
uvrstiti i neki uredaji, poznatiji pod drugim nazivima, koji ne
zadovoljavaju navedenu definiciju za pumpe, jer neki ne rade
s kapljevinama (npr. mlazne pumpe - injektori, ejektori), a
neki nisu strojevi (npr. udarna pumpa - hidrauli¢ki ovan).
Danas se pumpe upotrebljavaju za razliite namjene, pa su
od svih strojeva po brojnosti na drugom mjestu, odmah iza
elektromotora.

Pumpe se mogu klasificirati prema viSe razlicitih kriterija,
a najceSca je klasifikacija prema principu na kojem se rad
pumpe pretvara u energiju kapljevine. Takvom klasifikacijom
pumpe se razvrstavaju u dvije velike grupe: dinamicke pumpe
i volumenske pumpe. U dinamickim se pumpama kapljevine
prenose djelovanjem sila koje na njih djeluju u prostoru Sto
je neprekidno povezan s usisnim i tlaénim cjevovodima
pumpe. U volumenskim se pumpama Kkapljevine prenose
pomocéu periodickih promjena volumena prostora S§to ga
zauzima kapljevina, a koji se povremeno i naizmjeni¢no
povezuje s usisnim i tlanim cjevovodima pumpe. Unutar tih
dviju grupa postoje pojedini tipovi pumpa prema specificnom
principu rada i opéem mehanickom ustrojstvu (si. 1).

Nije poznato gdje su i kada nastale najstarije naprave za dobavu vode s

nize na viSu razinu: kolo s kablicama i kabli¢ni vijenac (kablice ovjeSene o
beskonaéno uze), koje se i danas jo$ ponegdje upotrebljavaju. Prema nekim
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podacima u Kairu se oko <-1700. pomo¢u kabli¢nog vijenca vadila pitka voda
iz bunara dubokog 91 m. Prva primitivna vijéana pumpa nastala je oko ~-1000.
god., a sastojala se od rotirajuéeg Arhimedova vijka smjestenog u valjkastom
koritu (si. 2) ili u zatvorenoj cijevi. Ta je pumpa mogla ravnomjerno i
neprekidno dobavljati vodu na visinu 2”-5m. Na prijelazu iz tre¢eg u Cetvrto
st. izumio je Ctesibius iz Aleksandrije dvocilindarsku stapnu pumpu koja je
sluZila za gaSenje pozara (si. 3). Tako su se potkraj starog vijeka, osim elevatora
vode (tj. kola s kablicama i kabli¢nog vijenca), ve¢ upotrebljavale vijéane i
stapne pumpe, da bi zatim kroz €itav srednji vijek razvoj pumpa potpuno
stagnirao i nastavio se tek za vrijeme renesanse.

U djelu Del moto e misura dell’acqua Leonardo da Vinci (1452-1519)
predlaze pumpu na principu centrifugalne sile i daje prilog teoriji djelovanja
stapne pumpe, Galileo Galilei (1564-1642) pokuSava objasniti zaSto stapna
pumpa ne moze usisati vodu s dubine vece od 18 kubita (8,2 m), a Ramelli
konstruira 1588. preteCu danasnjih rotornih lamelnih pumpa. Tokom XVI. i
XVII. st. razvijeni su u zapadnoj Evropi i sloZzeni pumpni uredaji za
odvodnjavanje dubokih rudnickih jama i opskrbu gradova vodom. Jedno od
najpoznatijih pumpnih postrojenja tog vremena izgradeno je 1682. u Francuskoj
pod nadzorom Arnolda de Villea. To golemo postrojenje, nazvano ¢udom
Marlyja, imalo je 14 vodenickih kotata promjera 12 m, koji su pogonili 221
pumpu, a crpio je vodu iz rijeke Seine i, svladavajuéi visinsku razliku od 162 m,
opskrbljivalo vodom kraljevski dvorac Versailles i gradi¢ Marly-le-Roi.

Pumpe i pumpna postrojenja brze se razvijaju u XVIII. st., kad se za
pogon pumpa pocela iskori¢ivati energija vodene pare. Prvu parnu pumpu
patentirao je u Engleskoj 1698. Thomas Savery (1650-1715). U radnoj se posudi
kondenzirala vodena para, pa se stvorio podtlak i u posudu usisala voda, da
bi se zatim dovela svjeza para koja je potisnula vodu iz radne posude u tla¢ni
vod. Saveryjeva pumpa siuZila je za odvodnjavanje rudnickih jama, ali je radila
vrlo neekonomi¢no. To je 1711. navelo Th. Newcomena (1663-1729) da radnu
posudu zamijeni cilindrom sa stapom S$to ga je pokretala para, a stapajice
parnog i pumpnog stapa spoji ozibnom polugom (si. 4), te tako osjetno smanji
potro3ak goriva u parnom kotlu. Ne mijenjajuci princip rada i konstrukcijsku
osnovu Newcomenove pumpe, engleski inZenjer J. Smeaton (1742-1792)
pobolj$ao je 1772. njene pojedine elemente, pa su se sve do sredine XIX. st.
u Engleskoj, Francuskoj i Njemackoj takve pumpe upotrebljavale za rudnitka
pumpna postrojenja i za opskrbu gradova pitkom vodom.

Amerikanac H. R. Worthington (1817-1880) patentirao je 1849. parnu
stapnu pumpu bez ozibne poluge (izravno spojena pumpa), a 1859. parnu
stapnu dupleks-pumpu. Time je zapravo zavrien razvoj osnovne konstrukcije
stapnih pumpa, a kasniji patenti i usavrSavanja njihovih konstrukcijskih
elemenata i sklopova proizlazili su iz primjene novih konstrukcijskih materijala,
novih pogonskih motora (motori s unutradnjim izgaranjem, elektromotori,
pneumatski i hidromotori) i novih podru¢ja namjene. U XX. st. ostali su tipovi
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pumpa, u prvom redu turbopumpe, potisnuli stapne pumpe, pa se danas stapne
pumpe upotrebljavaju samo ograni¢eno, i to za vrlo male dobave ili vrlo visoke
tlakove (ili oboje).

Pod turbopumpama se razumijevaju sve pumpe koje dodaju fluidu energiju
po Eulerovim zakonima za turbostrojeve. UvrijeZeni naziv za tu vrstu pumpa
centrifugalne potpuno je neadekvatan, jer u aksijalnim izvedbama ne djeluju
nikakve centrifugalne sile. Naziv centrifugalna pumpa primjenjiv je samo za
radijalne izvedbe.

SI. 4. Nevvcomenova parna stapna pumpa (1711)

Prvu, vrlo primitivnu i za prakti¢éne svrhe malo upotrebljivu pumpu na
centrifugalnom principu napravio je 1732. Le Demour (si. 5a), a prva
centrifugalna pumpa, u osnovi jednaka danasnjim radijalnim centrifugalnim
pumpama, bila je tzv. Massachussetts-pumpa, izgradena 1818. god. u Bostonu

(si. 5b). Ta je pumpa imala rotor s ravnim lopaticama, ali su ve¢ 1839.
konstruirani djelotvorniji rotori sa zakrivljenim lopaticama. ViSestepena
centrifugalna pumpa patentirana je 1851. Sve do izuma elektromotora

turbopumpe su imale pogon parnim strojem i zato malu brzinu vrtnje, $to je
ogranicavalo njihovu djelotvornost i dobavu. Do preokreta dolazi potkraj XIX.
st. kad se uvodi elektromotorni pogon koji omogucuje velike brzine vrtnje
turbopumpa, pa one ubrzo zamjenjuju stapne pumpe ne samo u velikim
pumpnim postrojenjima nego i na razli€itim drugim podrucjima primjene.

Brzi razvoj tehnike u XX. st. donosi nove namjene i specificne zahtjeve i
za pumpe, pa osim brzog razvoja turbopumpa nastaju i nove vrste pumpa, kao
§to su mlazne, uzgonske, udarne, zupcaste, elektromagnetske itd.

Osnovni pojmovi i definicije
Svaka pumpa u principu radi u sklopu nekog pumpnog
postrojenja (si. 6); kapljevina se usisava iz ulaznog spremnika,
prolazi kroz usisni cjevovod i ulazi u pumpu, pumpa povecava
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SI. 5. Prve centrifugalne pumpe, a Le Demourova pumpa, b Massachussetts-
-pumpa

ukupnu mehanic¢ku energiju kapljevine koja odlazi iz pumpe
u tlacni cjevovod i prolazeéi kroz izlazni spremnik napusta
pumpno postrojenje. Promjenu specifiCne energije kapljevine
pri prolazu kroz pumpno postrojenje opisuje modificirana
Bernoullijeva jednadZba (v. Mehanika fluida, TES8, str. 67),
koja za prolaz kapljevine od ulaza (tocka 1) do izlaza iz
postrojenja (tocka 2) glasi (si. 6a)

+ a)
p z Q z

gdje je pMmanometarski tlak (razlika apsolutnog tlaka p i
barometarskog tlaka ph; pM=p - ph), g gustoca kapljevine,
g ubrzanje sile teze, v brzina strujanja kapljevine, z geodetska
visina, Yp specifiCha energija dobave pumpe, YF zbroj
specifi€nih energija svih gubitaka, tj. gubitaka zbog strujanja
fluida kroz cijevni sustav od ulaza u postrojenje (tocka 1) do
ulaza u pumpu, te od izlaza iz pumpe do izlaza iz postrojenja
(tocka 2).
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Specificna energija dobave pumpe YP jest povecanje
specifi€ne energije kapljevine pri prolazu kroz pumpu, koje
je jednako razlici specificne ukupne mehani¢ke energije na
izlazu iz pumpe (Yt i na ulazu (Y& u nju:

i, fhtuy~rp/u i\ iisVr, T Du
- :(M +P + AR +gZi

y?' =y« {U 2 Q 2 )

Budu¢i da se kapljevina smatra nestlaivom, vrijedi da(J?
{d= (?s= {» Svaki Clan u izrazu (1) predstavlja specificnu
energiju Y, tj. energiju po jedinici mase kapljevine ili snagu
po jedinici masenog protoka, s dimenzijama (v. Dimenzijska
analiza, TE3, str. 340)

MT*
i u Sl jedinicama

[y]19 = J/kg = W/(kg/s) = m2s2 (3b)
Modificirana Bernoullijeva jednadzba od tocke 1 do tocke
2 (si. 6b) izraZena visinama ima oblik

E’_TJ’]_:F_BE__'_, \i?+, Zi +X P= P_lil_!_tRP_ +'_V2+ 22+ Hf, (\%)
29 ag 29

gdje su HPvisina dobave pumpe, a HFvisina gubitaka:

Hi=" . (5)
g
Svaki €lan u jednadZbi (4) predstavlja visinu energije H, tj.
energiju po jedinici tezine kapljevine ili snagu po jedinici
tezinskog protoka, s dimenzijama
DF_MLT 2L 3 mit-2¢-°
[G] MLT'2 [G] MLT 2T°¢
i u Sl jedinicama
[H]si =J/N = W/(N/s) = m. 7
Osim simbola Y za specificnu energiju i H za visinu
energije, kako to preporu€uju npr. standardi 1SO, BS i DIN,
primjenjuju se i simboli e i h prema preporuci standarda IEC.
Svaka pumpa ima, u principu, neku svoju karakteristiku,
tj. specifi€nu energiju YP kao funkciju protoka Q:
Tp =Y g
a i svako pumpno postrojenje ima takvu svoju karakteristiku

zahtijevane specificne energije YAP kao funkciju istog protoka
Q kojim kapljevina protjeCe kroz pumpno postrojenje:

GE =L, ()

yPP="pp(e) = y««+ yuq)+yfq). )
Ovdje su Clanovi desne strane (si. 6a):
it - ﬂmﬂPUZ Pu\ —g(z2-2 9 LPM PM (10)
— vi_ 2 1)

Sl. 7. Radna to¢ka pumpe
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gdje su A povrsSine poprecnog presjeka cjevovoda, a YRQ)
gubici strujanja koji se sastoje od trenja i lokalnih gubitaka.

PresjeciSte funkcija YR(O i YPRO predstavlja radnu
tocku pumpe u pumpnom postrojenju u koje je ona ugradena
(si. 7).

Za trajni rad pumpe potrebno je na usisnoj strani osigurati
odredenu specificnu energiju koja ¢e odrzavati radni fluid u
kapljevitoj fazi i sprijeCiti Stetni utjecaj kavitacije na radnu
karakteristiku pumpe i na njene mehanicke dijelove. U tu je
svrhu definirana neto-pozitivna specificna usisna energija Ys,
i to za pumpno postrojenje Y§P i za pumpu YsP.

Neto-pozitivna specifi€na usisna energija pumpnog postro-
jenja YSPP (si. 6a) zbroj je specificne energije apsolutnog tlaka
(pPM+ Pb)/Q i specifine kineticke energije va2 na najvisem
mjestu (ili u sredini) popre¢nog presjeka na ulazu u pumpu,
umanjen za specificnu energiju (apsolutnog) tlaka ¢sparivanja
kapljevine pjg, pa je

Y#P= g(NPSH)?= T b P

Pmi +Pb ~ P (12)

+y-g(zs-zi)- YR,
gdje je NPSH (Net Positive Suction Head) neto-pozitivna
usisna visina, a YFs gubici strujanja u usisnom vodu. VeliCine
TP i NPSHP? ucrtane su na si. 6. U daljem tekstu umjesto
NPSH upotrebljavat ¢e se simbol //s.

Neto-pozitivna specifi¢na usisna energija pumpe najmanja
je vrijednost zbroja specificne energije apsolutnog tlaka
(PMs+/?b)/(? i specifitne kinetiCke energije v*/2 na najviSem
mjestu (ili u sredini) popre€nog presjeka na ulazu u pumpu,
umanjenog za specificnu energiju (apsolutnog) tlaka ¢spariva-
nja kapljevine pjg, pri kojoj pumpa moZe trajno raditi s
nominalnom brzinom vrtnje u minuti nNuz nominalnu dobavu
Qn (ili nominalnu specificnu energiju dobave YRN, pa je

PMs + Pb ~Pv 4

Ysp= gH g (13)

_(. 1 min

Da bi radni dijelovi pumpe (lopatice turbopumpa, stapovi
volumenskih pumpa) povecavali energiju kapljevine koja
kroz njih protje€e, mora se na vratilo pumpe neprekidno
dovoditi energija pogonskog stroja. Korisna hidraulicka snaga
PQkoju pumpa prenosi kapljevini pri protoku Q i specifi¢noj
energiji dobave YP=gHPiznosi

PQ=riiYP= GHp, (14)
gdje je m =gQ maseni protok, G =ggQ teZinski protok,
Q =vAt volumenski protok, a AT povrSina popre¢nog pre-
sjeka normalnog na prosjenu brzinu strujanja v.

Snaga pumpe Ps mehanicka je snaga na vratilu ili spojci
pumpe, koja je zbog gubitaka u radnom procesu pumpe veca
od korisne snage PQ Djelotvornost kojom pumpa iskoris¢uje
primljenu energiju odreduje se iskoristivoS¢u (stupnjem
djelovanja) pumpe y}f prema izrazu

1i?= €15)
Energetsku djelotvornost pumpnog agregata sastavljenog

od pumpe i pogonskog stroja (elektromotora) pokazuje
iskoristivost agregata rjAg prema izrazu

"'/\:/\i‘j7

gdje je PAg (elektri¢na) snaga dovedena pogonskom stroju.

(16)

DINAMICKE PUMPE

Radna komora dinamickih pumpa stalno je ispunjena
kapljevinom; iz usisnog voda kapljevina neprekidno ulazi u
radnu komoru i, preuzimajuci energiju od radnog dijela
pumpe, neprekidno napusta komoru kroz tlacni vod. Prema
nacinu djelovanja dinamiCke se pumpe mogu razvrstati u dvije
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glavne grupe: turbopumpe i pumpe na principu posebnih
hidrodinamickih ucinaka.

TURBOPUMPE

Turbopumpe povecavaju tlak i brzinu, odnosno samo tlak
ili samo brzinu kapljevine time Sto pretvaraju mehanicki rad
rotirajuceg radnog kola (rotora) u energiju tlaka i kineticku
energiju kapljevine, iskoriS¢ujuci procese strujanja kapljevine
u lopaticama radnog kola i u kanalima kuciSta (statora)
pumpe.

Osnovne karakteristike turbopumpa

Konstrukcijski dijelovi i tipovi turbopumpa. Svaka turbo-
pumpa ima sljedece osnovne dijelove: kuéiste (stator) u
kojemu je smjeSteno radno kolo s lopaticama (rotor), vratilo
radnog kola spojeno s pogonskim motorom, leZaj vratila s
tlanom brtvenicom koja spreCava da kapljevina izlazi iz
kucista pumpe, te brtvene prstene ili brtvene povrSine izmedu
radnog kola i kuciSta koje sprecavaju da kapljevina prestru-
java s visokotlacne na niskotlanu stranu radnog kola.

Kuc¢iste pumpe ili stator vezano je na ulazni i izlazni
cjevovod pumpe. Konfiguracija kanala unutar kuéiSta moze
biti takva da doprinosi promjeni tlaka i brzine strujanja
kapljevine kroz pumpu. Postoje dvije osnovne izvedbe
kuéiSta: spiralno kuéiSte (si. 8a) i difuzorsko kuciSte s
ugradenim statorskim lopaticama (si. 8b).

SI. 8. Jednostepena dijagonalna pumpa, a sa spiralnim kucistem, b s
difuzorskim kucistem

SI. 9. Oblici radnog kola. a jednoulazno radijalno radno kolo,
dvoulazno radijalno radno kolo, c dijagonalno radno kolo,
aksijalno radno kolo
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Radno kolo s lopaticama ili rotor radni je dio turbopumpa
koji svojom rotacijom povecava tlak i kineticku energiju
kapljevine. S obzirom na strujanje u rotoru, turbopumpe
mogu biti radijalne ili centrifugalne (si. 9a i b, 1la i b),
dijagonalne (poluradijalne i poluaksijalne; si. 9c i 11c i d) i
aksijalne (si. 9d, lle).

Dobavna visina H radnog kola je ogranicena, pa se kod
vec¢ih dobavnih visina kola moraju spojiti u seriju, tako da
kapljevina prolazi redom iz jednog kola u sljedece, pa se
ukupni porast tlaka kapljevine ostvaruje u nekoliko stupnjeva.
Prema broju stupnjeva postoje, dakle, jednostepene i videste-
pene turbopumpe. Kapljevina moze ulaziti u pumpu kroz
jedan ili viSe ulaza (najviSe 4), pa prema broju ulaza postoje
jednoulazne i viSeulazne turbopumpe. Prema smjeru u kojemu
kapljevina prostrujava kroz stupnjeve viSestepene pumpe
razlikuju se jednosmjerne, protusmjerne i poprecne turbopum-
pe. Podjela turbopumpa prema broju stupnjeva, broju ulaza
i naCinu strujanja kapljevine kroz pumpu ilustrirana je na si.
10 za centrifugalne pumpe, tj. pumpe radijalnog tipa.

1
SI. 10. Vrste radijalnih pumpa prema broju stupnjeva, broju ulaza kapljevine
u pumpu i smjeru strujanja kroz pumpu, a jednostepena, jednoulazna,
jednosmjerna, b jednostepena, dvoulazna, protusmjerna, ¢ dvostepena, jednou-
lazna, jednosmjerna, d dvostepena, jednoulazna, protusmjerna, e dvostepena,
Cetveroulazna, protusmjerna, / cetverostepena, jednoulazna, popretna, ¢
Sesterostepena, jednoulazna, jednosmjerna, h Sesterostepena, jednoulazna,
protusmjerna, i trostepena, dvoulazna, protusmjerna

Turbopumpe mogu se Kklasificirati i prema smjeStaju
radnih kola i njihovih leZaja na pumpe s konzolnim ovjeSenjem
radnog kola (si. 11a, c, e), pumpe s radnim kolom izmedu
leZaja (si. 11b) i pumpe s lezajem izmedu radnih kola (si.
Ild). S obzirom na poloZaj vratila turbopumpe mogu biti
horizontalne (si. 11a, b, c, e) ili vertikalne izvedbe (si. 11d).

Upotreba i performanse turbopumpa. Turbopumpe se
ugraduju u pumpna postrojenja i uredaje razliCitih namjena,
jer mogu transportirati kapljevine bez obzira na njihovu
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Sl. 11. Konstrukcijske izvedbe centrifugalnih pumpa, a jednostepena jednoulazna horizontalna radijalna pumpa s konzolno ovjeSenim radnim kolom, b jednostepena

dvoulazna horizontalna radijalna pumpa s radnim kolom izmedu leZzaja, c jednostepena jednoulazna horizontalna dijagonalna pumpa s konzolno ovje$enim radnim

kolom, d dvostepena jednoulazna vertikalna dijagonalna pumpa s leZajima izmedu radnih kola, e jednostepena jednoulazna horizontalna aksijaina pumpa s
konzolno ovjeSenim radnim kolom

CistoCu, agresivnost, temperaturu i viskoznost, i jer se mogu
konstruirati i za vrlo velike koli¢ine i visine dobave.
Radijalne pumpe imaju najSire podrucje primjene od tri
glavna tipa turbopumpa. Upotrebljavaju se u vodoprivrednim,
vodoopskrbnim i energetskim postrojenjima, u rudarstvu,
gradevinarstvu, kemijskoj i procesnoj industriji, sluze kao
brodske pumpe za razli¢ite namjene, cirkulacijske pumpe u
rashladnim uredajima i uredajima centralnog grijanja, itd.
Prikladne su za dobavu svih vrsta kapljevina. Imaju kapacitet

dobave 6---40000m3h, visinu dobave [---2000m i brzinu
vrtnje radnog kola 960-+-3000 min-1, iznimno i do
30000 min“1 Obi¢no imaju 1 do 12 stupnjeva, a mogu imati
i 25 stupnjeva.

Dijagonalne pumpe sluZe kao rashladne pumpe u termoe-
lektranama, cirkulacijske pumpe u uredajima centralnog
grijanja, ugraduju se u postrojenja za prociS¢avanje vode itd.
Imaju kapacitet dobave 25-»*40000 mVh, visinu dobave
5---40m i brzinu vrtnje radnog kola 300-+-3000 min-1.
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Aksijalne pumpe sluze uglavnom za velike koli€ine, a male
visine dobave, pa se upotrebljavaju u vodoprivrednim postro-
jenjima za odvodnjavanje i navodnjavanje, u vodoopskrbnim
postrojenjima za dobavu pitke vode, za odvodnjavanje
rudnika, kao rashladne pumpe u energetskim postrojenjima
itd. Imaju kapacitet dobave do 40000 m3h, visinu dobave
1,5---10m i brzinu radnog kola 160-+-3000min-1

Pogon turbopumpa. Pogonski motor pumpe prikljucen je
neposredno spojkom ili posredno preko reduktora na vratilo
radnog kola pumpe. Snaga pogonskog motora iznosi od
nekoliko desetaka kilovata za male pa do 75 MW za najvece
pumpe.

Za pogon turbopumpa najvise se upotrebljavaju izmjenicni
elektromotori, i to jednofazni asinhroni ako je za pogon
potrebna snaga do 1kW, a trofazni asinhroni motori za veée
snage. U posljednje se vrijeme sve vise primjenjuju i
istosmjerni elektromotori s tiristorskom regulacijom, jer u
pumpnom pogonu s regulacijom brzine vrtnje takvi motori
imaju manje gubitke nego izmjeni¢ni elektromotori. Turbo-
pumpe koje su stalno potopljene u kapljevinu (obi¢no vodu)
imaju pogon jedino elektromotorima zatvorene izvedbe koja
onemogucuje prodor kapljevine u motor.

Motori s unutrasnjim izgaranjem primjenjuju se samo za
pogon manjih prenosivih pumpa i srednje velikih stacionarnih
pumpa na mjestima gdje ne postoji mogucénost prikljucka na
elektricnu mrezu, odnosno rezervnih pumpa koje moraju biti
neovisne o elektricnoj mrezi.

Parne turbine ponekad se upotrebljavaju za pogon pumpa
u energetskim postrojenjima (npr. pumpe za napajanje parnih
kotlova), a rijetko i za pumpe gradskih vodovodnih uredaja.

Dimenzijska analiza rada turbopumpa

U obitelji geometrijski sli¢nih pumpa promjer D2 radnog
kola ovisi o protoku Q, specifi¢noj energiji dobave Y?=gH?
i kutnoj brzini o, pa je

D2= Fi(Q, YP, o). 17

Primjenom ~-teorema (v. Dimenzijska analiza, TE3, str. 342)
taj odnos izmedu dimenzijskih veli€ina prelazi u odnos izmedu
bezdimenzijskih parametara

iN[u_f1j , (18)
lg ¢ Uuw
pa se zavisnost (17) moze izraziti opéim oblikom
d7= (19)
Bezdimenzijski parametar
K=co- (20)

I p,7S

jest tipski broj turbopumpe.

Izrazen brzinom vrtnje u minuti n (30 caljt), protokom Q
(m3h) i visinom dobave HP=Y?g (m), uz standardno
g = 9,80665 m/s2, tipski broj glasi

K :3,1495/t-|vI -10- (21)

Kutna brzina @ pogonskog stroja obi¢no je unaprijed
zadana, a poznata je i trazena specificna energija dobave YP
za zadani protok Q, pa je tim podacima definiran tipski broj
pumpe K. Promjer D2radnog kola, koji karakterizira veli¢inu
pumpe, dobiva se iz izraza (19) u kojemu se funkcija odredi
hidrodinamickim ispitivanjima u laboratoriju proizvodaca
pumpe. Proizvoda¢ obicno izraduje nekoliko obitelji turbo-
pumpa definiranih tipskim brojem, tako da su pumpe u istoj
obitelji priblizno geometrijski slicne, pa su profili i tipovi
radnih kola odredeni tipskim brojem.

Uz tipski broj K, vazna je i dimenzijska znaCajka, tzv.
specifiCna brzina ili brzohodnost. U Evropi se za specifiCnu
brzinu upotrebljava oznaka nq koja je definirana izrazom
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"o« ,,O,Yﬂ (22)\

Prema fizikalnom znacenju nqje brzina vrtnje geometrijski
sli€nog stroja koji pri dobavi od Q = 1m3s dobavlja fluid na
visinu H —Im .

U SAD upotrebljava se oznaka Ns definirana izrazom

Vol ( 23)

gdje je volumenski protok QA izrazen americkim galonima u
minuti, a visina dobave H?A stopama (ft). U Evropi je dugo
bila, a u SSSR je i danas u upotrebi oznaka nsdefinirana sa

ns= 3,65ng. (24)

Izmedu tih definicija specificne brzine vrtnje i tipskog broja
K vrijede medusobni odnosi:

Ns=2733,016K; ng= 52,919K; ns= 193,155K.  (25)

Iskoristivost pumpe rJ? takoder je funkcija tipskog broja

V? (26)

U obitelji pumpa svaka bi pumpa trebala raditi u blizini
tipskog broja za maksimalnu iskoristivost, tj. treba biti
K=co 27)
1Popt
gdje protok g at i specificna energija dobave YRyt definiraju
tocku na karakteristici Yp(<2) pumpe koja odgovara maksi-
malnoj iskoristivosti. Prema tome moze se pisati
HR(IF)=i?7p., (28)
Za pumpe s vise stupnjeva u definiciju tipskog broja ulazi
specificna energija dobave jednog stupnja, a za dvoulazne
pumpe ulazi protok na jedan ulaz.

Proizvoda¢ pumpa izraduje serije turbopumpa koje pokri-
vaju odredeno podrucje tipskog broja K. Radne karakteristike
takve serije turbopumpa s aksijalnim ulazom prikazane su
visinom dobave H? i protokom Q u log-log mjerilu za dvije
(evropske) brzine vrtnje n}=1450min-1 na si. 12a i
n2—2900 min~1 na si. 12b. Punim kruzi¢ima oznacene su
nominalne radne to¢ke pumpa, a ispod krivulje pojedine
pumpe navedeni su u milimetrima: promjer ulaznog cjevovoda
(prva brojka), promjer izlaznog cjevovoda (druga brojka) i
promjer radnog kola (tre¢a brojka).

Prema jednadzbi

IgHP=fIgR +|1g |- 4,669 (29)
povuceni su kroz radne toCke pumpa crtkani pravci konstant-
nih tipskih brojeva K. Radne toc¢ke na tim pravcima pripadaju
pumpama koje su priblizno geometrijski slicne i imaju isti tip
radnog kola.

Pumpa se moze vrtjeti razlicitim kutnim brzinama, ali pri
tome zadrzava isti promjer radnog kola D2 svoj tip. Zato i
tipski broj, definiran nominalnom (optimalnom) radnom
to€kom, zadrZava konstantnu vrijednost. Za istu vrijednost
argumenta K funkcija fxu izrazu (18) ima istu vrijednost, pa
se za dvije kutne brzine cof i o ili brzine vrtnje nxi n2iz
jednakosti lijevih strana izraza (18) dobiva odnos protoka Qx

i Qi'
(30)

2= m(OI: n—{Dl‘

a iz jednakosti tipskih brojeva i primjenom izraza (30) odnos
specificnih energija dobave

n2=i-)>Pi=MVpi (31)
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SI. 12. Radne karakteristike serije aksijalnih pumpa, a za brzinu vrtnje nx= 1450min-1, b za brzinu vrtnje
n2= 2900 min - 1; prva brojka oznac¢ava promjer ulazne cijevi, druga brojka promjer izlazne cijevi, a tre¢a promjer

radnog kola
ili odnos visina dobave VD — (3
- B=aiD2~McCq)
Pd
Ako se zanemari utjecaj viskoznosti kapljevine, za bezdi- Cpn_Q:]?Df = /4(Ca). (35)
menzijski__prikaz radnih karakt_eristika turbopumpa pola_zi se
od funkcija YP= F3(0, D2 Q) i PD=F4(p, a0, D2 Q), gdje jé  |skoristivost pumpe dobiva se iz izraza
PDsnaga predana radnom kolu, tj. snaga na osovini pumpe
Ps umanjena za mehanicke gubitke u pumpi. Primjenom PP_ CQCYV_ CJICQ
. mehani ; I Pri Vpd Z - f5(CQ, (36)
jt-teorema te se dimenzijske funkcionalne zavisnosti pretva- Pd Cpd u{cQ

raju u funkcionalne odnose izmedu bezdimenzijskih parame-
tara: koeficijenta protoka CQ koeficijenta specificne energije
dobave CY i koeficijenta snage predane radnom kolu CPkoji
su definirani izrazima:

Cco=- (33)

gdje je PP=mY?=9qQY? snaga predana kapljevini, a m
maseni protok.

Funkcije f3{CQ i /4CQ odreduju se hidrodinamickim
ispitivanjem pumpe u laboratoriju, a pomocu tih funkcija
odreduje se funkcija/yCO0).
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Funkcije /3 /4 i f5 funkcije su iste nezavisne varijable
Cqg= Q/(a)D2 i one su u bezdimenzijskom obliku, zanemaru-
juéi utjecaj viskoznosti, identi¢nog oblika za obitelj geometrij-
ski slicnih pumpa. Za konstantnu vrijednost CQ funkcije /3,
/4i/5imaju svaka svoju odredenu vrijednost, pa se primjenom
izraza (34), (35) i (36) dobivaju Y?, PDi rPDza svaku pojedinu
pumpu iz obitelji geometrijski slicnihpumpa.Prema  tome,
za jednu bezdimenzijsku (slicnu) radnutocku, npr. toCku
najbolje iskoristivosti bilo koje pumpe iz obitelji geometrijski
slicnih pumpa, definiranu konstantnom vrijednoS¢u koefici-
jenta protoka CQ=const. = Cu tj. za sve protoke odredene
izrazom

Q=Cl(Dl @37)

preostale karakteristicne vrijednosti jednostavno se proracu-
navaju pomocu izraza

Y?=C202D |
Pd= C3qo)3D§, (38)
Vpd — QTC%Z: const. = C4,
gdje su pojedine konstante
C2=/3C0, C3=/4CD, C4=/5CD. (39)

Izrazima (37) i (38) odredene su karakteristike nominalnih
radnih tocaka pumpa, koje u logaritmickom prikazu na si. 12
leze na pravcima konstantnog tipskog broja K.

Tipski broj (20) kombinacija je koeficijenata CQi Cyp

K= (40)
a lijeva je strana izraza (18), izraZzena sa CQ jednaka
1
_ = 41
a5 = clae “h

Viskozno$¢éu pumpane kapljevine, predstavljenom kinema-
tickim koeficijentom viskoznosti v, i visinom hrapavosti k
stijenki medulopati¢nih kanala uvode se dva dodatna bezdi-
menzijska parametra ili dva dodatna uvjeta hidromehanicke
sli€nosti. To su Reynoldsov broj

Re = (42)

i relativna hrapavost k
ko=D2-

Uz te dodatne uvjete sli¢nosti funkcije /3, /4if5u izrazima
(34), (35) i (36) prelaze u oblik:

(43)

Cy?—U(CQRe, ),

u 2

Cpa=fi(CQRe, =) (44)

Vpo=fs(CQ Re, — ).
b (CQ U2)

Utjecaj Reynoldsova broja na radne karakteristike pumpe
pojavljuje se pri pumpanju vrlo viskoznih kapljevina, npr.
gustih naftnih derivata. U principu, hidrauli€ki gubici u
medulopati€nim kanalima ponaSaju se kao gubici otpora
strujanja u cijevima, tako da za odredenu relativnu hrapavost
k!D2 postoji granicna vrijednost Reynoldsova broja Regr,
iznad koje prestaje utjecaj te znaCajke, a ostaje samo utjecaj
relativne hrapavosti. Ako se zanemari utjecaj relativne
hrapavosti na grani¢nu vrijednost Reynoldsova broja, moze
se uzeti da je priblizno

0-105. (45)
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Pri manjim vrijednostima Reynoldsova broja sve se radne
karakteristike pumpe mijenjaju, Sto se oCituje u smanjenju
specificne energije dobave, poveéanju snage i padu iskoristi-
vosti zbog utjecaja povecane viskoznosti.

Teorijske osnove rada turbopumpi

Osnovna jednadZba turbostrojeva. S glediSta hidrodina-
micCke teorije strujanje fluida kroz protocne dijelove turbo-
pumpi vrlo je sloZen problem trodimenzijskog, nestacionar-
nog, viskoznog (gotovo redovito turbulentnog) strujanja kroz
konacan broj medulopati¢nih rotorskih i statorskih kanala
slozena geometrijskog oblika. Zbog osne simetrije rotacij-
skih ploha u unutrasnjosti turbopumpi i rotacije radnog kola
oko te osi simetrije kutnom brzinom oo, prikladno je da se
sloZeno strujanje unutar pumpe istrazuje pomocu dva cilindar-
ska koordinatna sustava: inercijskog (ili apsolutnog), s
koordinatama rx, ftx, zx i pomi€nog, s koordinatama r, ft, z,
koji rotira konstantnom kutnom brzinom m oko osi zx. Tok
je vremena u oba koordinatna sustava jednak, tj. tx=t.
Pojedinosti tih sustava vide se na si. 13, a na si. 14 prikazano
je radno kolo poluaksijalne turbopumpe smjeSteno u te
koordinatne sustave.

SI. 13. Inercijski i pomi¢ni cilindarski koordinatni sustavi
vezani za uzduznu os simetrije z turbopumpe

Tlagna_strana
lopatice St

Podtlaéna strana

lopatice Sp Vijenac 5P

Sl. 14. Dijagonalno radno kolo poluaksijalne pumpe, a pogled u smjeru uzduzne

o0si z, b uzduZni presjek pumpe s kruznom projekcijom lopatica u meridionalnoj

ravnini r i z; Sxrotacijska povrsina na ulazu u radno kolo, S2rotacijska povrsina
na izlazu iz radnog kola, Shrotacijska povrsina glavine

U inercijskom je sustavu apsolutna brzina strujanja fluida
oznafena sa Vv, a U pomicnom sustavu relativna brzina
strujanja sa w. Te su dvije brzine medusobno povezane
kinematickim odnosom

V=Uu+ w, (46)
gdje je u prijenosna (obodna) brzina pomicnog sustava,
u = (i)Xr = Core#, 47)

i gdje je e# jedinicni vektor tangencijalan na koordinatnu
liniju ft. Trokut brzina koji graficki prikazuje vektorski zbroj
prema izrazu (46) vidi se na si. 15, gdje indeks ft oznacuje
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SI. 15. Trokuti brzina vektorskog zbroja v=u+ w

komponentu brzine na koordinati ft, a indeks m komponentu
brzine u meridionalnoj ravnini.

Ako se za analizu strujanja fluida u turbopumpi primijene
jednadZba momenta koliCine gibanja (v. Mehanika fluida,
TE 8, str. 122) i Reynoldsov transportni teorem (v. Mehanika
fluida, TE 8, str. 119), moZe se izvesti sljedeéi izraz za moment
radnog kola

Mrk = gzrv»dm - JrvAdrh =m[(rvgs2- (rv#Hs, (48)
S,
gdje je m maseni protok, a prosjecne su vrijednosti (rv#)5 po

rotacijskim povrSinama i S2na ulazu i izlazu radnog kola
(si. 14b) definirane izrazima

Jrv#dm
2=
(rv»)s m
(49)
J rvftdm
(rvds,=-

Ako se izraz (48) pomnoZzi kutnom brzinom oo, dobiva se
izraz za snagu radnog kola

ErK= AL (W 2- (HW»)*], (50)
gdje su izrazi za prosje€ne vrijednosti (uv#)s gradeni slicno
izrazima (49), samo 5to u brojniku umjesto polumjera r dolazi
obodna brzina u.

Iz izraza (48) i (50) slijedi da su specifi¢ni rad ili specificna
snaga radnog kola, kao rad (energija) po jedinici mase ili
snaga po jedinici masenog protoka, odredeni izrazom

Erk Mrkg — . — .
Erk = ——= — — = (kv¥)j2- mw#Si.
m m

Izraz (51) je osnovna jednadZba turbostrojeva, valjana za
viskozni (realni) stlaCivi i nestlaCivi fluid u stacionarnom
relativnom strujanju u unutradnjosti radnog kola turbostroje-
va, kako onih §to predaju snagu fluidu (pumpe i kompresori),
tako i onih koji oduzimaju snagu od fluida (vodne, parne i
plinske turbine).

lzraz (51) predstavlja specificni rad kojim radno Kolo
turbopumpe tjera fluid kroz medulopaticne kanale. Kad je
fluid viskozan, dio (obi¢no veéi) tog rada pretvara se u
povecanje specifitne energije fluida od ulaza u radno kolo do
izlaza iz njega, a ostatak se potrosi na pokrivanje gubitaka
koji prate strujanje fluida. Kad je fluid idealan i kad struji
bez gubitaka, Citav se specifi¢ni rad radnog kola, prema izrazu
(51), pretvara u poveéanje ukupne specificne energije fluida

(51)

pri prolazu kroz radno kolo pumpe, pa tada taj izraz
predstavlja teoretsku specifiénu energiju dobave pumpe
yPT—gH PR/ —(uvf)s2 @ w)s{5 (52)

gdje je H? teoretska visina dobave pumpe.

Eulerova jednadzba turbostrojeva. Za proracun prosjecnih
vrijednosti (rv#)s koje ulaze u izraz za moment radnog kola,
odnosno prosjecnih vrijednosti (uvf)s koje ulaze u izraze za
snagu radnog kola PRK za specificni rad YRKi za specificnu
energiju dobave pumpe YPTtreba poznavati razdiobu gustoce
fluida g, komponente brzine v#i normalne komponente brzine
vn. Zadatak se veoma pojednostavnjuje, ali i udaljuje od
realnosti, ako se pretpostavi jednodimenzijsko strujanje
idealnog fluida u elementarnoj strujnoj cijevi koja rotira. U
takvu se strujanju zanemaruju male promjene komponenata
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Vit i vn apsolutne brzine i gustoée p u malom normalnom
presjeku elementarne strujne cijevi (si. 16), pa ostaje
promjena samo tokom jedne uzduzne koordinate kroz lopa-
ti€ne kanale. U meridionalnoj ravnini ta je koordinata na si.
16 oznaCena sa m i mjeri se od ishodista Om Normalna
komponenta brzine vnkroz rotacijske ulazne iizlazne povrsine
jednaka je meridionalnoj komponenti vm Buduéi da se
zanemaruje promjena komponenata v# i vmpo normalnom
presjeku strujne cijevi, tj. po maloj Sirini lopatice b, i po
obodu uzduz male udaljenosti od lopatice do lopatice, to znaci
da se pretpostavlja (beskonacno) mnogo beskonaéno tankih
lopatica male Sirine b u odnosu na polumjer r, pa izraz (48)
za moment radnog kola poprima oblik

Mpe=/n(r2 —nV|f). (53)

SI. 16. Rotiraju¢a elementarna strujna
cijev u medulopati¢nom kanalu pumpe

Za turbopumpu je r2v2$>rxvl# pa je moment M7E pozitivan
i istog smjera kao kutna brzina m.

Snaga potrebna za okretanje radnog kola konstantnom
kutnom brzinom @ iznosi

PFE—M % co—m (Uv2$—UvI) . (54)

To je ujedno snaga koju radno kolo predaje idealnom fluidu
pri prolazu kroz lopati¢ne kanale od ulaza 1do izlaza 2 (si. 16).
1z izraza (54) dobiva se specificna energija dobave pumpe
Y?, tj. snaga predana fluidu po jedinici masenog protoka
fluida ili energija po jedinici mase fluida, pa je
YPE= PmFE: u2v2$—U Vi, (55)
a iz izraza (55) dobiva se visina dobave pumpe H?, tj. snaga
predana fluidu po jedinici teZzinskog protoka fluida ili energija
po jedinici tezine fluida, koja iznosi
M- XéA :é fu2vas MVi®). (56)

Izrazi (55) i (56) predstavljaju Eulerovu jednadZbu za
turbostrojeve valjanu za idealni nestlacivi fluid i jednodimen-
zijsko strujanje kroz lopati¢ne kanale. Pretpostavka o mnogo
beskonacno tankih lopatica, ¢ime se ostvaruje jednodimenzij-
sko strujanje, znaCi da lopatice savrSeno vode fluid, tako da
je kut f3relativne brzine w (si. 15) na ulazu i izlazu jednak
kutovima lopatica na tim mjestima.

Izrazi (53) do (56) valjani su za radijalni, dijagonalni i
aksijalni profil radnog kola, dakle za sve turbopumpe (si. 17).
Takvi oblici lopatica pokrivaju €itavo podrucje primjene
turbopumpa odredeno Sirokim rasponom odnosa protoka,
specificne energije dobave i brzine vrtnje pri optimalnoj
iskoristivosti. Taj je odnos definiran tipskim brojem K ili
specificnom brzinom vrtnje nq, i on Klasificira radna kola s
obzirom na njihovu geometrijsku slicnost. U zavisnosti od
tipskog broja ili specificne brzine vrtnje postoji kontinuirana
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Vijenac kola

Glavina Glavina ‘Glavina Lopatica /"“| Glavina
Glavii .

. , . opatica .
Lopatica 'Lopatica Os vrtnje
T [ oiiir -1 T
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Radijalno kolo Francisovo kolo Dijagonalno kolo Aksijalni rotor

(sporohodno) (normalno) (brzohodno) (poluaksijalno) (propelerno)

Sl. 17. Profili radnih kola turbopumpa

promjena oblika radnog kola od radijalnog, koje specifi€nu
energiju dobave razvija uglavnom djelovanjem centrifugalne
sile, do aksijalnog, koje specifi€nu energiju dobave razvija
djelovanjem hidrodinami¢kog uzgona lopatica na fluid.

Teorijske karakteristike turbopumpa. Primjenom Eulerove
jednadZbe za turbostrojeve (55) mogu se proracunati teorijske
karakteristike turbopumpa YPHG) i P?e(Q) za razliCite
geometrijske parametre radnog kola i lopatica.

Sl. 18. Presjek radijalnog radnog kola i paralelogrami brzina na ulazu u kolo
i izlazu iz kola

SI. 19. Tipovi radijalnih radnih kola. a lopatice zakrenute unatrag,
ft, < 90°, Dizlazni kut lopatica #> = 90°, ¢ lopatice zakrenute naprijed,
A.>90°

fh< 90°

Bi=2°

A =90°

SI. 20. lzlazni trokuti brzina za $>790°

Radijalno radno kolo. Shema radijalnog radnog kola
turbopumpe vidi se na si. 18, tipovi radnih kola s obzirom na
polozaj lopatica i njihov izlazni kut  prikazani su na si. 19,
a izlazni trokuti brzina za tri razli€ite vrijednosti izlaznog kuta
2 prikazani su na si. 20.

Ako je apsolutna brzina na ulazu u kolo radijalna, tj.
ax= 90° (si. 15), tada je vu>=0, pa Eulerova jednadZzba (55)
prelazi u oblik

Ype —u2v2s, (57)

gdje je

:L N
u2=cer2=-u)D2 (58)

Za radijalno je kolo v2m= v2r, pa se iz trokuta brzina (si.
20) dobiva

9. V2n Q
V2RUZ=-nn i 2jtr2/2tan/32°

§to uvrSteno u izraz (57) daje specifi€nu energiju dobave

T L U L P 60

e u 2jrr2fitan/32 4 2 jrb2tan/?2’ (60)

odakle slijedi da je snaga predana fluidu ili snaga potrebna
za okretanje radnog kola

(59)

N vQ2 )
Pe —Gl - D2Q = 6 2tan/aar -

Izrazi (60) i (61) prikladni su za analizu utjecaja pojedinih
geometrijskih znacajki radnog kola na teoretsku specificnu
energiju Ype i snagu PFE potrebnu za okretanje radnog kola,
koja je za idealni fluid i za mnogo beskonacno tankih lopatica
jednaka snazi predanoj fluidu.

Aksijalno radno kolo. Za aksijalnu pumpu, shematski
prikazanu na si. 21, dobivaju se slicni odnosi. Prvi red lopatica
su statorske ili usmjerivacke lopatice i sluze za pravilno
usmjeravanje strujanja na lopatice radnog kola ili rotora. Te
rotorske lopatice predaju energiju fluidu. lza radnog kola
nalazi se jo$ jedan niz statorskih lopatica ili stator, funkcija
kojeg je da iz fluida koji je proSao kroz rotor potpuno ili
djelomi¢no odstrani moment koliCine gibanja pretvarajuci ga
u povecanje statickog tlaka. Ako je potrebno, dalje se mogu
nanizati dodatni stupnjevi, od kojih se svaki sastoji od rotora
i statora.

U pojednostavnjenoj analizi rada aksijalne pumpe pretpo-
stavlja se strujanje po cilindri¢nim povrSinama, koncentri¢nim
s uzduznom simetralom pumpe, i potpuno aksijalno simetri¢no
strujanje. Ta je pretpostavka ispunjena kad je visina lopatica

Usmjerivacke
lopatice

(61)

Stator

3= _ mOs vrtnje

Sl. 21. Shematski prikaz aksijalne turbopumpe
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h malena u usporedbi s polumjerom r (si. 21), tj. kad je omjer
rhrs blizu jedinice, te kad bi postojalo mnogo beskonacno
tankih lopatica.

Ako se aksijalna pumpa (si. 21) presijeCe koaksijalnim
kruznim cilindrom polumjera r i taj se presjek razvije u
ravnini, dobiva se razvijeni presjek sustava lopatica (statorski
i rotorski nizovi ili reSetke), Sto je prikazano na si. 22, zajedno
s trokutima brzina na ulazu u rotor (7) i na izlazu iz njega
(2). Uza spomenute pretpostavke i strujanje bez gubitaka,
Eulerova jednadZba (55) za specifi¢nu energiju dobave glasi

Yte = u(v20 - vu)), (62)

gdje je
ut=u2—u= (or. (63)
Buduci da za rs= const. iz jednadZzbe kontinuiteta slijedi

jednakost vla= vZa= va= vm a iz trokuta brzina dobiva se za
obodnu komponentu apsolutne brzine

Vi=u (64)

tan/5 _ tana
to izraz (62) prelazi u oblik

Yvp —u (65)

u \tan Bi +tana, j

U tom su izrazu a, i ft kutovi stvarnih smjerova strujanja i
ne moraju se poklapati s geometrijskim kutovima lopatica au
i ft,. Samo kad postoji mnogo beskonacno tankih lopatica,
vrijede jednakosti a, = au i ft = ft,.

1'V,=\In
VVVVYV Stator (pretkolo)
Ulazni trokut
brzina (1)
Rotor
eeeet

I1zlazni trokut
brzina (2)

Stator (zakolo)

Izlaz iz statora

SI. 22. Cilindricni presjek statorskih i rotorskih
lopatica aksijalne pumpe razvijen u ravnini i
trokuti brzina na ulazu u rotor i izlazu iz rotora

Uz iste pretpostavke i strujanje bez gubitaka, moment MFE
i snaga P7E potrebni za okretanje radnog kola ujedno su
moment i snaga predani fluidu i iznose

MZE=¢Qr(v2 - vla), (66)
P2%=M?w= qQ u {28 - VE. (67)
Specifi¢na energija dobave pumpe Y2 izraz (65), moZe
se prikazati i u bezdimenzijskom obliku
i 1 ] 1\
- 68
% \tanft tana j’ (68)

gdje je bezdimenzijska varijabla W definirana kao koeficijent
specifitne energije dobave

W =1

PUMPE

W JPE 69

a bezdimenzijska varijabla €-kao koeficijent protoka
(70)

Linearni zakon W<P) prema izrazu (68) prikazan je na si.
23a za tri razliCite vrijednosti kutova ft i a,, koji su odredeni
izlaznim kutom rotorskih lopatica ft, i izlaznim kutom
usmjerivaCkih (statorskih) lopatica au. U pumpnom je
pogonu >0, a u turbinskom ~<0.

R2=a{=90° n =

Turbinski pogon
10 <P=viju

Turbinski pogon (1 + tana, cotB2)

a b

Sl. 23. Teorijske bezdimenzijske karakteristike aksijalne pumpe

Bezdimenzijski oblik izraza (66) za moment MFE glasi
. +tan a, \

MP__ - ( ) (71)
cQrvi Wi* "\ tanft/
a za snagu PPE prema izrazu (67),
P?e u u tan ax
77=m 72
qQvl  U* vig tanfty (72)

Na si. 23b prikazani su linearni zakon ~(w/vlIl?) i kvadrati¢ni
zakon Il(uivi&). Podrucje pozitivnih vrijednosti x i 77odgovara
pumpnom pogonu, a podrucje negativnih vrijednosti turbin-
skom pogonu.

Osnove projektiranja turbopumpa

Dva su osnovna pristupa prorac¢unu i projektiranju turbo-
pumpa: empiricki i teorijski. Empiricki pristup obuhvaca
postupke zasnovane na iskustvenim i eksperimentalnim poda-
cima, a teorijski pristup zasniva se na primjeni hidrodinamicke
teorije strujanja kapljevine kroz pumpu.

Strujanje kapljevine kroz turbopumpu veoma je sloZena
fizikalna pojava, pa je i matematicki opis te pojave vrlo
slozen. Zato se danas joS uvijek turbopumpe najceSée
projektiraju empirickim postupcima zasnovanim na iskustvu
projektanata i na bogatom fondu rezultata hidrodinamickih
ispitivanja modelnih i prototipnih pumpa, te na jednostavnim
teorijskim osnovama. Postoje razli¢iti empiricki postupci
projektiranja, koji daju projekte turbopumpa dobrih hidrodi-
namickih karakteristika. Medutim, i najbolja empiricka ostva-
renja nisu objektivan i apsolutan hidrodinamicki optimum.

Razvoj hidrodinamiCke teorije strujanja kroz protocne
dijelove turbopumpe i razvoj kompjutorskih sustava velikih
kapaciteta omogucuju hidrodinamiCku optimizaciju projekta
pumpe. Takav teorijski postupak, podrzan elektronickim
raCunalom, sastoji se u postavljanju objektivnog Kkriterija
hidrodinamicke dobrote projekta, npr. minimuma gubitaka
uz ograniCenja povezana s pojavom Kkavitacije i ekonomic-
noSéu projekta, i u ostvarenju tog kriterija hidrodinami¢kom
analizom i oblikovanjem strujnih kanala radnog kola i
statorskih dijelova. Taj se cilj najceS¢e ostvaruje metodom
uzastopnih priblizenja, zapocinjuci s jednostavnim oblikom
funkcionalnih dijelova, s medusobnim uskladivanjem tih
dijelova i njihovom korekcijom u svakom koraku priblizenja.

Tipski broj pumpe. Tipski broj K, definiran izrazom (20),
(ili specifi¢na brzina vrtnje ili brzohodnost ng) bezdimenzijska
je kombinacija osnovnih radnih znacajki turbopumpa u tocki
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najvece iskoristivosti rfarvex. U tipski broj ulazi nominalna
kutna brzina vrtnje oo, specificna energija dobave Y? po
stupnju i protok Q po ulazu. Zbog toga tipski broj K (ili
specificna brzina vrtnje ng) ima univerzalnu primjenu u
projektiranju turbopumpa kao osnovni parametar radnog
kola.

Izrazi (18) i (19) pokazuju da promjer D2 radnog kola
zavisi od tipskog broja, a ta zavisnost utjeCe i na tip radnog
kola (si. 17). Kao priblizenje, npr. na temelju izraza (60),
mozZe se smatrati da specificna energija dobave YP raste s
kvadratom izlazne obodne brzine u\ = w2D24, pa se za zadani
YP s povecanjem kutne brzine o (tj. s poveéanjem brzine
vrtnje N) smanjuje D2 Prema tome, povecanje brzine vrtnje
redovno vodi do smanjenja dimenzija i mase pumpe i
pogonskog stroja, Sto je ekonomski pozeljno.

S povecanjem tipskog broja K smanjuje se omjer D2DQ
(si. 24), pa bi za omjere D2D0< 1,6 radijalno radno kolo imalo
premalene povrSine lopatica s velikim specificnim hidrodina-
mickim optereéenjem, S$to je nepovoljno za strujanje i
kavitacijska svojstva pumpe. Da se lopatice takvih kola
rasterete, mora se povecati njihova povrSina, a za to je
potrebno premjestiti ulaz u radno kolo u aksijalnom smjeru.
Tako se kontinuirano razvija tip radnog kola poveéavanjem
tipskog broja od cisto radijalnog kola, preko Francisova i
dijagonalnog, do Cisto aksijalnog kola (si. 17). Radna kola
niskog tipskog broja ili male brzohodnosti namijenjena su za
visoke specificne energije dobave pri malom protoku, a kola
visokog tipskog broja ili veée brzohodnosti namijenjena su za
velike protoke i niske specificne energije dobave.

«,=10---20 ng= 20---40 «,
=2

=40 ng= *160 «,= 160°++330

2

K=02---0,4 A=04- -08 K=0,8-1,6 tf=1,6-3,0 K=3,0-6,2

SI. 24. Tipovi radnih kola turbopumpa prema tipskom broju K ili specifi¢noj
brzini nqi pripadne krivulje njihovih hidrodinamickih radnih karakteristika

Promjenom tipa radnog kola mijenja se i fizikalni mehani-
zam proizvodnje specifitne energije dobave, od djelovanja
samo centrifugalne sile u sporohodnim radijalnim kolima do
djelovanja samo hidrodinami¢kog uzgona na lopatice aksijal-
nog kola, pa se mijenjaju i tokovi krivulja hidrodinamickih
karakteristika pumpa YR0), P?(Q) i 4XQ), Sto je prikazano
na si. 24 i 25 Na si. 24 vidi se potpuna promjena
karakteristika snage P?(Q). Dok je za sporohodno radijalno
kolo snaga P? minimalna pri nultom protoku 0 =0, za
aksijalno je radno kolo pri tom protoku snaga maksimalna.
Da se pogonski stroj zaStiti od preoptereéenja, turbopumpa
se pusta u pogon sa zatvorenim tlacnim ventilom, tj. pri Q =0
(ili pri propisanom 0 nin), a aksijalna se pumpa pusta u pogon
s potpuno otvorenim tlaénim ventilom, §to omogudéuje poste-
peno razvijanje maksimalnog protoka i snage.

Budu¢i da je vrijednost tipskog broja K (ili specificne
brzine vrtnje ng) mjerodavna za oblik radnog kola i njegovih
hidrodinamickih karakteristika, to je na si. 26 prikazan
univerzalni dijagram za osnivanje turbopumpa utemeljen na
tipskom broju K, a sastavljen na osnovi analize mnoStva
iskustvenih podataka. Na si. 27 vidi se dijagram ostvarive
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iskoristivosti turbopumpa kao funkcije tipskog broja K i
protoka.

2,0

\
..«,= 100 (K=|,i»)
Yp \ -80 (1,51) '
Yoot N>V /70 (1,32)
"AXASx60 (iidly A~ \r ng=250 (K =4,72)
) (0,94)\
15

(K=1038) «=2

; (0.76) 40~
\Fat (1,13) 60->
(151) 80~ ~ 3
(1,89) 100 S,z 250 (A= 4,72)
05
0 05 1,0 15

R/Ro,
SI. 25. Ovisnost specifitne energije dobave Tp(Q), snage P?(Q) i
iskoristiti ¥RC0 o tipskom broju K, odnosno o specifi€noj brzini
vrtnje nq

nq
10 5 20 30 40 60 80 100 150 200

Sl. 27. Ostvariva iskoristivost pumpe rj? kao funkcija tipskog broja K i protoka Q
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Utjecaj debljine i kona€nog broja lopatica. Lopatice radnog
kola, zbog svoje debljine, smanjuju presjek kroz koji struji
kapljevina. Taj se utjecaj izrazava koeficijentom zalepljenja
presjeka, koji je za presjek u unutrasnjosti radnog kola na
polumjeru r (si. 28) definiran izrazom

k= b (73)

Zs
2jtrsin/3i

gdje je Z broj lopatica, 5 debljina lopatice, a ftf] kut lopatica
na polumjeru r.

Koeficijent zaCepljenja k dolazi u
meridionalnu komponentu brzine

izrazu za srednju

(74)

gdje je vm@= Q/(2nrb) meridionalna komponenta brzine na
presjeku r pri .beskonacno tankim lopaticama.

r= kvm

SI. 28. Utjecaj debljine lopatica radnog kola na smanjenje presjeka kroz koji
struji fluid

Posebno je vaZan oblik ulaznog brida lopatica radnog kola,
jer je taj brid izvor gubitaka zbog sudara, pa utjeCe na
iskoristivost i na kavitacijska svojstva pumpe. Do ulaza u
radno kolo strujanje je uvjetovano oblikom privodnog kanala
i eventualnih posebnih uredaja u tom kanalu. U medulopaticni
kanal kapljevina ulazi postepeno preko odredenog konacnog
prostora, ali se u pojednostavnjenoj shemi pretpostavlja da
se taj proces zbiva trenutno na rotacijskoj povrsini ft koju,
kao dio povrSine stoSca, generira izvodnica Sirine ft s
polumjerom rx (si. 28). Vanjska strana povrSine ft pripada
jo§ ulaznom strujanju u privodnom kanalu, i za malu Sirinu
ft meridionalna komponenta apsolutne brzine, koja na toj
strani povrsine nije pod utjecajem debljine lopatice, iznosi

__ b
S{~ ¢Teribi (%)

Ako u privodnom kanalu nema posebnog uredaja koji
inducira obodnu komponentu apsolutne brzine vi1#x, tada je
apsolutna brzina na vanjskoj strani povrSine ft (si. 29a)

M =

viee = VIME), (76)
a relativna brzina
Wie= Vim- W\, (77)
s kutom
Ry marctan Via (78)

gdje je M obodna brzina na polumjeru r{
Na unutraSnjoj strani povrSine ft strujanje prelazi u
medulopati¢ni kanal i s utjecajem debljine lopatica vrijedi

i= vim= ftvin (79)

PUMPE

gdje je koeficijent zacepljenja
1- Zs\ (80
2jtr1sin/3n

Da bi ulaz toka strujanja u medulopatic¢ni kanal bio bez
sudara, ulazni kut lopatica trebao bi iznositi (si. 29a)

Mm
U -
Radi smanjenja hidrauliCkih gubitaka i poboljSanja kavitacij-
skih svojstava pumpe, pri osnivanju se za proracunski
(optimalni) rezim ostavlja napadni kut Aft definiran razlikom

(82)

ft 0= arctan (81)

Afti —/ft — sis

Kut Aft iznosi 3**

SI. 29. Trokuti brzina na prijelazu u medulopati¢ni
kanal, a obodna komponenta apsolutne brzine
M#«=0, b obodna komponenta apsolutne brzine

Ako je u privodnom kanalu apsolutna brzina primila
obodnu komponentu vido (si. 29b), izrazi (78) i (81) prelaze
u oblik

ft* = arctan- (83)

ft vi,
ft o= arctan- v (84)

«i “ vinBanalC
a kut se lopatica /ft dobiva iz izraza (82).

Svi dosad navedeni izrazi za ulazni brid lopatica valjani su
za malu Sirinu ft i za cilindricne lopatice (si. 30a), jer se tada
moZe pretpostaviti konstantnost obodne brzine u{i meridio-
nalne komponente apsolutne brzine vint.

Za lopatice koje se protezu u aksijalnom smjeru privodnog
kanala (si. 30b), uzduz ulaznog brida mijenja se kut /ftx i kut

cilindricna lopatica, b prosirena lopatica protegnuta u aksijalnom
smjeru
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lopatica fiu, zbog promjene obodne brzine u = cor i meridio-
nalne komponente vimn Za konstantnu vrijednost vinfD i

\Mfloo= 0 u bilo kojoj tocki A na ulaznom bridu, kut plo(rd)
definiran je izrazom
Rloc(rA) = arctan Q'A%tan (85)
r

gdje je /3J&(rlsr) kut na srednjem promjeru rld ulaznog brida
koji je definiran izrazom
d +rj
-1

Za vece ulazne bridove lopatica produZenih u aksijalnom
smjeru i za zakrivljene granice privodnog kanala ne vazi
pretpostavka o konstantnosti meridionalne komponente apso-
lutne brzine vimx uzduz ulaznog brida, pa je potrebno rijesiti
polje brzine prostornog strujanja u takvu privodnom kanalu.

Tipicni kut relativnog strujanja /3® iznosi 17° na rx za
cilindricne lopatice (si. 30a), ili na rls za lopatice koje se
protezu u aksijalnom smjeru (si. 30b). Taj se kut smanjuje
do 10° kad su kavitacijski uvjeti kriti€ni, a poveéava do 25°
kad se Zeli posti¢i Sto bolja iskoristivost.

(86)

kola

Utjecaj debljine lopatica na brzinu strujanja kapljevine na
izlazu iz radnog kola razmatra se pomocu dva trokuta brzina:
prvog, za strujanje u medulopaticnom prostoru do izlaza iz
radnog kola dok postoji utjecaj zacepljenja, i drugog, za
strujanje nakon izlaza iz radnog kola kad prestaje zacepljenje.
Uz pretpostavku da ima mnogo lopatica konacne debljine,
trokuti su brzina prikazani na si. 31, gdje su indeksom 1
oznacene veliine koje se odnose na strujanje u medulopatic-
nim kanalima neposredno prije izlaza iz radnog kola. Obodna
komponenta apsolutne brzine v20 ne moze pri prijelazu iz
medulopati¢nog kanala radnog kola u prostor izvan njega
skokovito promijeniti vrijednost, jer na tom dijelu strujanja
na kapljevinu ne djeluju nikakve vanjske sile, ve¢ se
kapljevina giba slobodno po inerciji, pa je v2#x = v2{0.
Meridionalna komponenta apsolutne brzine vanna izlazu iz
radnog kola mijenja se skokovito jer nestaje zaepljenje
presjeka zbog debljine lopatica, pa je

vam —r2vam~  |oeapog (87)
gdje je k2 koeficijent zaCepljenja izlaznog presjeka
1
k2=~ 88
Zs2 (88)
2jtr2sin”2i

Model s mnogo lopatica konacne debljine dozvoljava
pretpostavku da je komponenta v2* priblizno konstantna po
obodu radnog kola i da je konstantan kut  relativne brzine
w2d. Pri konacnom broju lopatica, u medulopatiChom je
prostoru strujanje prostorno s prostorno promjenljivim po-
ljem brzine. Osim na samim lopaticama, gdje je relativno
strujanje tangencijalno na lopatice, tako da je /3=$, u
prostoru je izmedu lopatica /?<#, pa nastaje kut zaostajanja
Ap Koji iznosi

A3=1/3,-C (89)

i koji uvijek ima pozitivnu vrijednost.

TE XI, 21

321

Slozeno relativno strujanje u medulopati¢nim kanalima
radnog kola moZe se rastaviti na jednostavnija komponentna
strujanja (si. 32): Cisto radijalno strujanje u nepomic¢nom
kanalu (1), cirkulacijsko strujanje zbog rotacije kanala (Il) i
cirkulacijsko strujanje zbog razlike tlakova (brzina) na tlatnoj
i podtlanoj strani lopatica (I11).

+li+ni

Sl. 32. Komponente sloZenog relativnog stru-
janja u medulopati¢nim kanalima radnog kola

Za radijalne lopatice konstantne Sirine strujanje (I)
usmjereno je od srediSta prema obodu, a jednadZba kontinui-
teta pokazuje da se brzina smanjuje s udaljavanjem od ulaza.
Cirkulacijsko strujanje (Il) nastaje zbog inercije fluida koji u
medulopaticnom kanalu teZi odrZati svoj poloZaj u prostoru
(detalj A na si. 32), pa se fluid relativno prema kanalu okrece
kutnom brzinom, ali u suprothom smjeru od kutne brzine
vrtnje radnog kola. Brzine su tog strujanja proporcionalne
udaljenosti od srediSta vrtnje u kanalu, i na ulazu u radno
kolo smjer se strujanja poklapa sa smjerom obodne brzine,
a na izlazu iz kola smjerovi su suprotni. Cirkulacijsko
strujanje (IIl1) prate¢a je pojava u mehanizmu stvaranja
hidrodinamickog uzgona profila (lopatice) reSetke. Strujanje
(111) donekle smanjuje uc€inak strujanja (I1) na polje brzine.
Rezultantno polje relativne brzine u medulopati¢nim kanalima
dobiva se vektorskim zbrajanjem brzina komponentnih struja-
nja (1), (11) i (111), Sto je prikazano u donjem kanalu na si. 32.

Profili brzina na si. 32 vrijede za idealni fluid i za strujanje
bez odvajanja. Daljoj prostornoj promjenljivosti polja brzine
pridonosi pojava grani¢nog sloja pri strujanju realnih (viskoz-
nih) fluida, i Cesta pojava da se u podrucju jakih nepovoljnih
gradijenata tlaka strujanje odvaja.

Opisani model relativnog strujanja u medulopati¢nim
kanalima objaSnjava i pojavu kuta zaostajanja A/? (89). Na
izlazu iz radnog kola taj kut iznosi (si. 33)

AB2=Ri\-B2-

Zbog postojanja tog kuta obodna se komponenta apsolutne
brzine na izlazu smanjuje za brzinu klizanja vk, koja iznosi

V= VERC- VM (91)

gdje se v2#r odnosi na beskonatno mnogo lopatica. Faktor
klizanja r definiran je sa

(90)
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Prosjecna vrijednost brzine klizanja po izlaznom presjeku
dobiva se rjeSenjem polja brzine strujanja u medulopati¢nim
kanalima. To je vrlo sloZzen matematicki zadatak, pa se u
inZenjerskoj praksi za proracun brzine klizanja primjenjuju
priblizne semiempirijske formule faktora klizanja, npr. Sto-
dole ili Wiesnera.

Broj lopatica radnog kola viSeznacno utjeCe na rad
turbopumpe. Brzina klizanja opada s poveéanjem broja
lopatica, a omjer YpuYPe raste, gdje je YPE maksimalna
specificna energija dobave koju bi radno kolo moglo postici
u idealnim uvjetima beskona¢nog broja beskonacno tankih
lopatica, a YPT teoretska specificna energija dobave radnog
kola s kona¢nim brojem lopatica. Sto je viSe lopatica, rastu
gubici trenja zbog vise medulopati¢nih kanala, a to pogorSava
iskoristivost i smanjuje prividni dobitak zbog povecanja
omjera YPTYPE Sto je manje lopatica, raste hidrodinamicko
opterecenje na lopaticama i poveéava se razlika u brzinama
na podtlacnoj i tlatnoj strani lopatica, a to uzrokuje odvajanje
strujanja i gubitke zbog tog odvajanja. Pri vecem broju
lopatica moze se preveliko zaCepljenje ulaznog presjeka vrlo
nepovoljno odraziti na kavitacijska svojstva pumpe. Kao
priblizno pravilo za izbor broja lopatica, koje je kompromis
izmedu opisanih utjecaja, sluzi izraz

A -
S 1+ (ZVA): oy Bu+ G

(92)

1 -(D 2D}
gdje iskustveni koeficijent kz ima vrijednost 5,0-«-6,5.

Manje vrijednosti koeficijenta kz odgovaraju vecem
omjeru debljine lopatice i promjera na ulazu sJDu jer se sa
smanjenjem broja lopatica spre€ava prejako zacepljenje ulaza
u lopatitne kanale. Debljina lopatica na ulazu iznosi
Si = 3---10 mm. Ispravnim izborom broja lopatica Z i debljine
lopatice Si treba vrijednost koeficijenta zaCepljenja kx (80)
ograniciti da bude u rasponu 1,107=/:21,25.

Radno kolo ima normalno broj lopatica Z = 4--*8. Radna
kola sa samo jednom, dvije ili tri lopatice primjenjuju se u
pumpama namijenjenim za rad s kontaminiranim kapljevi-
nama (kaljuzne pumpe, pumpe u proizvodnji papira i celuloze
i si.).

Iskoristivost i pojedinacni gubici. Primjenom jednadzbe
momenta koli€ine gibanja izveden je izraz (48) za moment
radnog kola MRK i izraz (50) za snagu PRK radnog kola
turbopumpe. Specifi¢ni rad ili specifitna snaga radnog kola
iznosi

(93)

, Alrk @
Yrk

- aQ aQ

Sav taj rad radnog kola sudjeluje u dinamici medudjelovanja
radnog kola i fluida koji struji kroz radno kolo. Kad bi fluid
bio idealan i kad bi strujanja bila bez gubitaka, Citav bi
specificni rad YRK bio pretvoren u korisnu ili teoretsku
specificnu energiju fluida YPT= v r«- Kako je, medutim, fluid
realan (viskozan), povecéanje specificne energije fluida, izra-
Zeno specificnom energijom dobave pumpe YP, manje je od
specificnog rada YRK jer se dio tog rada troSi na pokrivanje
gubitaka tokom strujanja realnih fluida kroz usisni kanal

(94)

pumpe, krozmedulopatine kanale i kroz odvodni kanal
pumpe (spiralno kuciSte, prstenasto kuciSte ili statorski
lopati¢ni difuzor). Ti se gubici izraZzavaju hidraulickom
iskoristivoSéu njH radnog kola, kojadolazi u izrazu za
specificnu energiju dobave pumpe:

0 = -= -

0=y L=y L )

Ulazna snaga pumpe ili, Sto je isto, osovinska snaga pumpe
P? snaga je na spojci ili osovini pumpe koju pumpi predaje
pogonski stroj. Ta se snaga troSi na stvaranje korisne snage
pumpe PQi na svladavanje unutradnjih hidraulickih gubitaka
u pumpi Pigi mehani¢kih gubitaka Pm

PUMPE

Korisna snaga pumpe PQ snaga je prirasta ukupne
mehanicke energije kapljevine od ulaza u pumpu (oznaka 5
na si. 6) do izlaza iz pumpe (oznaka d na si. 6), a odredena
je izrazom

Pd Ps
Pg—aQYv—aQ

gdje se kao gustoéa p, ako se stlaCivanje kapljevine ne moze
zanemariti, uzima srednja gustoca

4 ﬂ‘é'i' tglzd-z§ (%)

= N& + Cof ©7)
Opisani potroSak osovinske snage pumpe PP iznosi
P?=PQ+ Plg+Pm (98)

UnutraSnja iskoristivost pumpe 1ji definirana je izrazom

"=F gV.=Ppp PV.Pm (€2)]
Protok pumpe Q mjeri se na izlaznom (tlatnom) otvoru
pumpe. Protok kroz radno kolo (9RKveci je od protoka Q za
iznos QL propustanja kroz brtvene prstene i prednje raspore
lopatica i za iznos QBupotrijebljen u uredaju za uravnotezZe-
nje (balansiranje) uzduzne sile na radno kolo. Prema tome
vrijedi da je

Grk=G + QIl+Gb
Volumenska iskoristivost riv definirana je izrazom

6 Q

A Qrk Q+ GI+Gb ' ( }

ViSak protoka kroz radno kolo QLB= QL+ Qb ostaje u

kruZnom toku unutar pumpe i ne izlazi iz nje, ali je Stetan

jer sudjeluje u proizvodnji specifi¢ne energije dobave YP, pa

troSi energiju. Kako je i taj proces pracen hidraulickim

gubicima, snaga PLB potroSena na propustanje brtvenih
prstena i na uravnoteZenje uzduZzne sile iznosi

,1fm

QI+ en Yy _ 5o\
Vh

Snaga za pokrivanje hidraulickih gubitaka Phyu usisnom
kanalu, radnom kolu i odvodnom kanalu pumpe iznosi

Prg q?pr- aQVYp

pa se za hidrauliCku iskoristivost r/H dobiva definicijski izraz

Pib— (102)

(103)

nn = (104)

Vanjske strane radnog kola, tj. vanjske strane prednjeg
diska (vijenca) i straznjeg diska (glavine), okreéu se u
kapljevini koja se pumpa, pa se zbog trenja izmedu diskova
i kapljevine trodi snaga PDR U te gubitke trenja diskova
uklju€eni su i gubici za okretanje diskova ili stapova u uredaju
za uravnoteZenje uzduzne sile.

Snaga svih unutradnjih hidrauli¢kih gubitaka u pumpi Pig
zbroj je pojedinacnih gubitaka

Aig= Prg+ Alb + Adf, (105)

a pretvara se u toplinu koja zagrijava pumpanu kapljevinu.
Mehanicka iskoristivost  definirana je snagom mehanic-
kih gubitaka Pm:

Pm
nm -=1- P

Primjenom izraza (98) i (105) dobiva se izraz za korisnu snagu
PQ= PP- Ply- PLB- PCF- Pm (107)

Ako se taj izraz podijeli sa P?i primijene izrazi (102), (103)
i (106), dobiva se da je ukupna iskoristivost pumpe

(106)
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Ostvariva iskoristivost pumpe r/P prikazana je na si. 27 kao

funkcija tipskog broja £ (odnosno brzohodnosti ng) i protoka.
Ako se snaga hidrauli¢kih gubitaka Phg i snaga trenja

diskova PDOF razmatraju zajedno, izraz (108) prelazi u oblik

2 = ilwikgm (109)

P= (108)

gdje je hidraulicka iskoristivost pumpe

*?HP = (110)
Ako se izraz (107) umjesto sa PFpodijeli s korisnom snagom
PQ dobiva se nakon sredenja

=— i y- (m)
Pg Pg

Snaga mehanickih gubitaka Pmtro3i se na svladavanje trenja

u lezajima i brtvama. Ti se gubici mogu to€nije odrediti kad

su poznati konstrukcijski detalji lezaja i brtvi.

Ovisnost snage mehanickih gubitaka Pm o protoku Q i
specificnoj brzini vrtnje nqgraficki je prikazana na dijagramu
si. 34. Mehanic¢ki gubici Pmiznose 0,5-*2,0% ulazne shage
ppopt U toCki najbolje iskoristivosti r/Pras.

200 400 600 1000 2000

Q m3h

SI. 34. Empirijski dijagram ovisnosti PJPQ o protoku Q i specificnoj brzini
vrtnje nq

10 20 40 60 100

0,05

10 20 40 60 400 600 1000 2000

m3h

100 200

Sl. 35. Empirijski dijagram ovisnosti hidraulicke iskoristivosti o protoku Q

Hidrauli¢ka iskoristivost rn ovisi o obliku i izvedbi strujnih
kanala pumpe. Za pumpe iznad prosjecnih hidrodinamickih
performansi, fH je u dobroj korelaciji s protokom za
proraCunsku radnu toCku pumpe te je definirana pribliznim
izrazom (si. 35)

1 0,0713
g0% ’ (112)
gdje je Q u m3s.

Za toCniji proratun volumenske iskoristivosti v potrebno
je poznavati detalje konstrukcije pumpe i uredaja za uravno-
teZenje uzduzne sile. Za priblizan proracun fwu proracunskoj
radnoj toCki pumpe mozZe se primijeniti dijagram na si. 36.
W. K. Jekat daje za omjer snage trenja diskova PCFi korisne
snage PQizraz
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PCF_ 0,0146

Pq K5
koji vrijedi do £ = 0,70 (* =40). Za £>0,73 («">40) moZe
se uzeti da je Pop/PA—O ™.

10,89
’ (113)

SI. 36. Empirijski dijagram ovisnosti volumenske iskoristivosti
Q i specifi€noj brzini vrtnje n(

o protoku

Ako je viskoznost v kapljevine razli¢ita od viskoznosti vHb
vode pri sobnoj temperaturi, tad se izrazi za POHPQ (113)
moraju pomnoZziti sa (v/vHb)02

Kavitacija u turbopumpama

U zatvorenoj struji kapljevine statiCki tlak opada s
povecanjem apsolutne brzine strujanja. Kad u nekoj tocki
sustava kroz koji ili oko kojeg struji kapljevina minimalni
apsolutni tlak pnjn padne na vrijednost tlaka ¢sparivanja
kapljevine pwva, u toj tocki poCinje ¢;sparivanje i stvaraju se
mjehuriéi pare. To je poCetak pojave kavitacije. Ako se
apsolutni tlak dalje smanjuje, proSiruje se podrucje gdje je
Prm=Pva, pa se u tom podrucju formiraju oblaci mjehuri¢a
tvoreci Supljinu (kavernu) ispunjenu parom. U uvjetima tako
razvijene kavitacije naruSena je homogenost toka, strujanje
postaje dvofazno i mijenjaju se hidrodinamicke performanse
sustava. Zadnji je stadij potpuno razvijena kavitacija ili
superkavitacija, kad je Citav sustav okruZen parom i radne se
performanse sustava bitno mijenjaju.

Tlak ¢sparivanja pvaovisi 0 vrsti kapljevine i temperaturi.
Tako voda temperature od 100 °C isparuje pri tlaku
/a= 101,325 kPa, a pri sobnoj temperaturi od 20 °C isparuje
pri tlaku od pwa= 2,337 kPa.

Za vodu se tlak zasi¢enja vodenih para pwau temperatur-
nom podrucju od 0 °C do 35 °C moZe aproksimirati izrazom

exp w,258-KU4/2+ 23,8641 + 1539,496 (114)
t+ 240
gdje je t temperatura u Celzijevim stupnjevima, a pV tlak
zasi¢enja u paskalima.

Kavitacija u turbopumpama obuhvaéa kompleks termodi-
namickih, hidrodinamickih, dvofaznih i mehani€kih pojava.
Smanjenje tlaka do kritiCnog iznosa, koje se moze pojaviti
lokalno ili zahvatiti Citava podrucja, uzrokovano je rezimom
rada pumpe ili njenim konstruktivnim svojstvima. Uzroci su
lokalnog pada tlaka: velika brzina kapljevine na ulazu u radno
kolo zbog zalepljenja ulaznog presjeka debljinom lopatica,
povecanje brzine strujanja pri optjecanju izdanaka, poveéanje
otpora zbog hrapavosti povrSina, pojava sekundarnog struja-
nja u rasporima pumpe, te nestacionaran rad pumpe kad se
pusta u pogon i zaustavlja. Opcenito smanjenje tlaka u
sustavu moze biti posljedica razli¢itih okolnosti: nizak atmos-
ferski tlak kad je pumpa postavljena visoko iznad razine
mora, za€epijeno usisno filtarsko sito, pad tlaka u kondenza-
toru parnoturbinskih postrojenja, poveéanje dubine usisava-
nja (visine podizanja), poviSena temperatura pumpane kaplje-
vine (porast /2g) itd.

Kad kavitacijski mjehur ili Supljina ispunjena parnom
fazom dospije u podrucje statickih tlakova vecih od tlaka
(sparivanja pa tj. kad tlak u kapljevini poraste, mjehur pare
trenutno kondenzira u obliku implozije (negativne eksplozije).
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Implozije kavitacijskih mjehura u neposrednoj blizini stijenki
pumpe djeluju kao lokalni hidraulicki udari koji uzrokuju na
vrlo maloj povrsini visoka lokalna optere¢enja (reda veli€ine
nekoliko tisuéa bara). Posljedica je implozija razaranje
materijala stijenki pumpe, tzv. Kkavitacijska erozija. Na
povrsini stijenki nastaju sitne pore, pukotine i rupice koje se
s vremenom povecavaju, ne samo zbog daljeg mehani¢kog
razaranja materijala implozijama kavitacijskih mjehura nego
i kemijskim procesima koji na oSte¢enim mjestima uzrokuju
ubrzanu koroziju.

Pojava kavitacije pracena je karakteristicnim Sumom
(prskanjem slicnom Sumu drobljenja kamenja) i vibracijama,
a rad pumpe postaje nejednolik i nemiran, smanjuju se visina
dobave, protok i iskoristivost, Sto sve zajedno s kavitacijskom
erozijom djeluje vrlo nepovoljno na ekonomicnost, sigurnost
i trajnost pumpe.

Kavitacija moZe nastati i stvaranjem mjehura koji nisu
ispunjeni parom kapljevine, nego plinovima otopljenim u
kapljevini. Naime, ako je tlak u kapljevini visi od tlaka
isparivanja /™ ali nizi od tlaka zasi¢enja plinovima, iz
kapljevine se izluCuju plinovi stvaraju¢i mjehure. Kad tlak
ponovno poraste, mjehuri nestaju bez erozijskog djelovanja,
jer stlacivost plinova priguSuje imploziju i hidraulicki udar.
Zato takva kavitacija ne razara materijal pumpe, ali ima sve
ostale negativne posljedice za rad pumpe.

Dopustiva dubina usisavanja i potrebna visina dotjecanja.
U podru¢ju kanala radnog kola turbopumpe kavitacija nastaje
na mjestu gdje vlada najniZi apsolutni tlak. To je najceS¢e na
usisnoj strani, tj. na ulazu u radno kolo. Na tom mjestu, do
tad neometano strujanje nailazi na lopaticu koja djelomi¢no
zaCepljuje kanal radnog kola, pa se zbog smanjenog presjeka
strujanje ubrzava uz smanjenje tlaka. Zbog toga moze nastati
kavitacija na podtlacnoj strani lopaticne plohe uz vijenac u
blizini napadnog brida lopatice. Zato se konstrukcijskim i
eksploatacijskim uvjetima na usisnoj strani pumpe mora
posvetiti posebna paznja.

Postoje razliCite izvedbe turbopumpa, a i pumpe su
razli¢ito smjeStene u pumpnom postrojenju. Zato je standar-
dom odredena geodetska visina zs horizontalne referentne
ravnine HRRpumpe (si. 37), za koju je izrazom (12) definirana
neto-pozitivna specifi¢na usisna energija pumpnog postrojenja
THP=g//sP. Visina kavitacijskog potencijala kapljevine u
usisnom spremniku Hyal definirana je izrazom

Horizontalna referentna ravnina
4i
-Cc4->

Sl. 37. Definicija horizontalne referentne ravnine HRR za razliCite izvedbe
pumpa (prema standardu 1SO)

Iﬂa,l _PkPQ\agEva P_m/\M |Pb(ygt; B\\h> (_*1_1_37

gdje je pi apsolutni tlak na povrsini kapljevine u usisnom
spremniku, patlak isparivanja kapljevine, pm manometarski
tlak na povrsini kapljevine u usisnom spremniku, phbarome-
tarski tlak. Ako se izraz (115) uvrsti u izraz (12), nakon
preuredenja dobiva se

HAS (116)
gdje je Az geodetska visinska razlika izmedu referentne tocke
S na usisnoj strani pumpe, tj. na horizontalnoj referentnoj
ravnini HRR, i referentne tocke 1 na slobodnoj povrSini
kapljevine u usisnom spremniku, za koju se pretpostavlja da
je W—0, dok je HF®s visina gubitaka strujanja u usisnom
dijelu pumpnog postrojenja. Ovisno o vrijednosti ¢lanova u
izrazu (116), geodetska visinska razlika Az moZe imati
pozitivan ili negativan predznak.

Az=12s5- z2,=//w, + A.
29
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Veliki kavitacijski potencijal kapljevine u usisnom sprem-
niku ifvM, mali gubici strujanja //Fs u usisnom dijelu
pumpnog postrojenja (mali lokalni otpori strujanja kroz
usisnu ko8aru, mali broj koljena, kratki horizontalni cjevovod
i glatke cijevi veceg promjera) i kavitacijsko djelotvornije
pumpe s nizim vrijednostima Hs? (pumpe velikih ulaznih
nastrujnih presjeka i s malo tankih lopatica ili pumpe
posebnih konstrukcija) omogucuju da se pumpa smjesti iznad
razine usisnog spremnika (si. 38a), jer je

Az = zu=zs- z.>0. (117)

Pozitivna vrijednost Az oznaCuje se sa zu i naziva visinom
podizanja ili dubinom usisavanja.

Nepovoljni kavitacijski uvjeti na usisnoj strani pumpe
nastaju pri malim vrijednostima //vau a pri velikim vrijedno-
stima HAs i HP jer je tada, prema izrazu (116), geodetska
visinska razlika Az<0, pa da bi pumpa mogla raditi, mora se
spustiti ispod razine geodetske visine zxza geodetsku visinu

(118)

Geodetska visina zd naziva se visinom (dubinom) dotjecanja,
jer kapljevina gravitacijom dotjee u pumpu (si. 38b).
SmjeStaj pumpe ispod razine z{znaci da pumpu treba ukopati
ispod usisnog spremnika kapljevine, Sto povecava gradevne
troSkove pumpnog postrojenja, ili pumpu treba uroniti u
kapljevinu zajedno s pogonskim elektromotorom, $to pove-
¢ava troSkove izvedbe i odrzavanja pumpe, ili smjestiti usisni
spremnik na posebnu konstrukciju iznad pumpe. Zato se
takav smjeStaj pumpe nastoji izbje¢i upotrebom kavitacijski
djelotvornijih pumpa s niZim vrijednostima Hs? Medutim,
ako pumpa sluzi za transport kljuCale kapljevine, tada je
/hai=0, te, uz v, =0, prema izrazu (116) slijedi negativna
vrijednost geodetske visinske razlike Az, pa se pojava
kavitacije u pumpi mozZe izbje¢i samo dotokom kapljevine u
pumpu, tj. horizontalna referentna ravnina HRR pumpe mora
biti ispod razine z* kapljevine u usisnom spremniku.

Wi ws>0.

Sl. 38. SmjeStaj pumpe u pumpnom postrojenju, a iznad usisnog spremnika
kapljevine, b ispod usisnog spremnika kapljevine

Kavitacijska karakteristika pumpe. Pojava kavitacije u
pumpi smanjuje visinu dobave HP, odnosno neto-pozitivnu
usisnu visinu pumpnog postrojenja H¥P. U radu turbopumpe
razlikuju se tri kavitacijska kriticna rezima, $to se odreduje
ispitivanjem pumpe u ispitnom pumpnom postrojenju proizvo-
daca ili u hidraulickom laboratoriju posebno opremljenom za
tu namjenu.

Prvi kriticni rezim (1) odnosi se na pojavu prvih znakova
utjecaja kavitacije na radnu karakteristiku pumpe, ali je
ispitivanjem teSko to€no odrediti kad se pojavljuje takav
rezim. Prakticki, kavitacija pocCinje nesto prije, ali je lokalna
i ne utjeCe na radnu karakteristiku pumpe. Standardom je
odredeno da drugi kriti€ni rezim (1) nastupa kad se zbog
kavitacije nominalna visina dobave HRmmsmanji za 3%. Treéi
kriticni rezim (I11) potpuno je razvijena kavitacija (superkavi-
tacija) koja ¢e za kratko vrijeme razoriti pumpu.
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Pumpa se ispituje tako da se pri konstantnom nominalnom
protoku Qmami pri konstantnoj nominalnoj brzini vrtnje nmm
postepeno zatvara usisni ventil. Tako se povecava visina
otpora Hfis, S8to smanjuje visinu dobave HP odnosno
neto-pozitivnu usisnu visinu pumpe Hs Kad se nominalna
visina dobave smanji za 3%, tj. kad je HP=0,97//Pnom
nastupio je drugi kavitacijski kriti€ni rezim. Neto-pozitivna
usisna visina pumpe u tom reZzimu oznacuje se sa //PI
Rezultati ispitivanja pumpe graficki se prikazuju dijagramom
kavitacijske karakteristike pumpe (si. 39).

Sl. 40. Dijagram za izbor koeficijenta
kavitacijske rezerve kkR

SI. 39. Dijagram kavitacijske karakte-
ristike pumpe

Kriteriji za rad pumpe bez kavitacije. Neto-pozitivna
usisna visina pumpnog postrojenja H¥P ne smije biti niZza od
dopustive najmanje vrijednosti HdPmin za koju se uzima da je

(119)

gdje je awr koeficijent kavitacijske rezerve, Kkoji iznosi
1,25*--2,15, a moze se odabrati prema dijagramu na si. 40.
Takva Kkavitacijska rezerva garantira nekavitacijske uvjete
rada pumpe, jer je

s " #5P,3% —(&KR—I)tfsP, 3%>0.

Prema izrazima (118), (119) i (120) i s vrijedno$¢u HP)3IbD
odredenom ispitivanjem pumpe, za pumpu se deklarira
najveca dopustiva visina usisavanja {podizanja)

Vi

~sPP min = ~"KR"sP,3% >

(120)

#F1,5>0, (121)

2Umax = "va,l + & KR#sP 3% *

2g
ili najmanja potrebna visina dotjecanja

>
29 0
kao osnovni parametar na temelju kojega se pumpa ugraduje
u pumpno postrojenje.

Vrijednost //PPovisi jedino o konstrukciji usisne strane
pumpe. Da bi se mogle medusobno usporedivati pumpe
razlicitih kavitacijskih usisnih sposobnosti, definiran je bezdi-
menzijski parametar: usisni {kavitacijski) tipski broj pumpe

«24min = AKR#sP 3% + #Fl,s — Hwal " (122)

*sp=@izrj5° @)
Analogno izrazu (22) za specificnu brzinu vrtnje ili brzohod-
nost nqpumpe, u Evropi se upotrebljava dimenzijska znacajka
usisne brzohodnosti

n —n-t

(124)

gdje su indeksi A upotrijebljeni u zna€enju kao u izrazu (23),
dok je u SSSR uobiCajena Rudnjevljeva znalajka (S. S.
Rudnjev) koja glasi

C=n ’°'- (126)
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D. Thoma je definirao bezdimenzijsku kavitacijsku zna-
Cajku izrazom

o="" (127)

pa se izmedu brzohodnosti pumpe nq(22) i usisne brzohodno-
sti ncs (124) moze postaviti odnos

[tfsp] s

nq n 075 " L/ o075 = na'a (128)
sP U plJ
pa je
_ 413
sV (129)
\'n j
Na osnovi izraza (129) napravljen je dijagram granica

kavitacije (si. 41), koji sluzi za pribliznu procjenu kavitacijskih
svojstava turbopumpa.

nq
Sl. 41. Dijagram granica kavitacije

Pretkolo

Sl. 42. Radijalna jednostepena pumpa
s pretkolom (inducerom) ispred ulaza
u radno kolo

S radnim kolom dobre izvedbe, kutom ulaznog strujanja
/310=17°, s pet do sedam lopatica, obi¢no se postiZze usisni
tipski broj K®=3,1. Mnoge komercijalne pumpe imaju niZi-
usisni tipski broj (Ks?= 1,8e¢+2,6), dok napojne i kondenzatne
pumpe, zbog nizih dopustivih vrijednosti Hs??, Cesto zahtije-
vaju vrlo visok usisni tipski broj, u podrucju Ks?=4,4--6,6.
Da bi se postigle te vrijednosti, kut /3ho smanjuje se na 10°,
a broj lopatica na Cetiri, pa se tako smanjuje povecanje brzine
i blokada presjeka iza ulaza kapljevine u medulopati¢ni kanal.
Ako je raspolozZiva vrijednost H&? tako niska da se zahtijeva
k sp> 6 6, tada se ispred radnog kola ugraduje odvojeno radno
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pretkolo posebne izvedbe (inducer, si. 42), koje na ulazu
radnog kola povecava KSP, Sto uz povecani tlak sprecava
kavitaciju.

M. Fancev

PUMPE NA PRINCIPU POSEBNIH
HIDRODINAMICKIH UCINAKA

Osim turbopumpa postoji vise razlicitih tipova dinamickih
pumpa koje rade na principu posebnih hidrodinamickih
ucinaka. Te su pumpe obi¢no namijenjene za uvjete rada u
kojima bi ostale vrste pumpa bile manje djelotvorne ili bi bile
skuplje ili uopée ne bi mogle raditi.

Mlazne pumpe

Postoje razli€ite izvedbe mlaznih pumpa sa zajednickom
karakteristikom da su jednostavne konstrukcije, bez pokretnih
dijelova, a kao pogonsko sredstvo sluzi mlaz fluida proizveden
u nekoj drugoj pumpi, kompresoru ili generatoru pare.

fluid

Sl. 43. Shema mlazne pumpe. 1 pogonska sapnica, 2 usisna komora, 3 dovodna
cijev, 4 sapnica mijesanja, 5 grlo, 6 difuzor, 7 odvodni tla¢ni vod

Principijelna shema mlazne pumpe prikazana je na si. 43.
U pogonsku sapnicu (1) dovodi se pogonski {primarni) fluid
visokog tlaka. Zadatak je pogonske sapnice da visoki ulazni
tlak pogonskog fluida pretvori u $to veéu brzinu strujanja.
Mlaz pogonskog fluida izlazi iz sapnice velikom brzinom u
usisnu komoru (2), gdje dolazi u dodir s pumpanim {sekundar-
nim) fluidom koji dotjeCe kroz dovodnu cijev (3). Zbog
niskog tlaka na izlazu pogonske sapnice i trenja izmedu
molekula obaju fluida, mlaz pogonskog fluida usisava i sa
sobom povla¢i pumpani fluid u komoru mijeSanja koja se
sastoji od sapnice mijeSanja (4), grla (5) i difuzora (6). U
komori mijeSanja izmjenjuju se impulsi izmedu pogonskog i
pumpanog fluida, da bi se u difuzoru, pretvorbom kineticke
energije u potencijalnu energiju mjeSavine fluida, smanjila
brzina strujanja i povecao tlak, pa mlaz mjeSavine poviSenog
tlaka odlazi u tla¢ni vod (7).

Fluidi s kojima radi mlazna pumpa mogu biti kapljevine,
pare i plinovi, §to ovisi 0 vrstama pogonskog i pumpanog
fluida. Mlazne pumpe imaju veoma raznovrsnu namjenu, a
najcesce se upotrebljavaju kao pojacivaci tlaka u pumpnim
postrojenjima za dobavu vode, kao injektori napojne vode
parnih kotlova u postrojenjima za proizvodnju pare, te kao
vakuumske pumpe u kemijskoj i procesnoj industriji.

Za mlaznu pumpu upotrebljavaju se i nazivi: ejektor,
injektor, eduktor, ekshaustor, sifon itd. Nekima se od tih
naziva u strucnoj literaturi daje i to€no definirano znalenje.
Na primjer, ejektor je opéi naziv za sve vrste mlaznih pumpa
koje na izlazu dobavljaju mjeSavinu fluida pod tlakom koji
je prosjecna vrijednost izmedu ulaznih tlakova primarnog i
sekundarnog fluida. Eduktor je mlazna pumpa kojoj je
pogonski (primarni) fluid kapljevina. Injektor ima kao pogon-
ski fluid vodenu paru ili komprimirani plin, a sekundarni je
fluid kapljevina. Tlak dobavljene mjeSavine na izlazu iz
pumpe vei je od ulaznog tlaka pogonskog fluida. Sifon se
razlikuje od injektora samo po tome Sto je tlak na izlazu
pumpe manji od ulaznog tlaka pogonskog fluida, a veci od
ulaznog tlaka pumpane kapljevine. Ekshaustor usisava plino-
ve, prasinu, pepeo, piljevinu itd. pomoéu mlaza komprimira-
nog zraka i otprema ih u tlacni vod pod tlakom nizim od
ulaznog tlaka komprimiranog zraka.
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ProraCun i iskoristivost mlazne pumpe. Procesi u kojima
primarni fluid u mlaznoj pumpi predaje energiju sekundarnom
fluidu veoma su sloZeni i ne ovise samo o ulaznim vrijedno-
stima tlaka i protoka tih fluida, nego i o njihovim svojstvima.
Zato je proracun mlazne pumpe vrlo sloZen i dobrim dijelom
zasnovan na empirijskim podacima i rezultatima eksperimen-
talnih ispitivanja. ProraCun je najjednostavniji kad su primarni
i sekundarni fluid istorodni, tj. iste gustoe i temperature.
Mnogo je sloZeniji proracun kad su fluidi raznorodni i
razlicitih temperatura, npr. plin ili para su primarni, a
kapljevina sekundarni fluid. Tada, osim hidrodinamickih,
djeluju i termodinamicki procesi, a eventualno i procesi
promjene stanja, kao $to je djelomicna ili potpuna kondenza-
cija pare.

Iskoristivost jPmlaznih pumpa osjetno je niZza nego ostalih
tipova pumpa, a veoma ovisi o vrsti fluida s kojima pumpa
radi. Mlazna pumpa za vodu, s vodom kao primarnim i
sekundarnim fluidom, ima iskoristivost ~P~0,30, dok pumpe
s plinom ili parom kao primarnim (pogonskim) fluidom i
kapljevinom kao sekundarnim (pumpanim) fluidom imaju
iskoristivost jo§ mnogo nizu.

Op¢i izraz za iskoristivost mlazne pumpe s istorodnim
primarnim i sekundarnim fluidom glasi

N3 H2 /o).

gdje je m = QXQ2 omjer protoka Qx primarnog fluida i
protoka Q2 sekundarnog fluida, dok su prema si. 44a Hx
ulazna visina tlaka primarnog fluida, H2 ulazna visina tlaka
sekundarnog fluida, a H3 tlatna visina mjeSavine fluida na
izlazu pumpe. Ako su primarni i sekundarni fluid istog
agregatnog stanja i jednake temperature, ali razliCite gustoce,
tad u izrazu (130), umjesto omjera volumenskih protoka,
dolazi omjer masenih protoka m =mxmz2 ProraCunom treba
odrediti takve protoke i ulazne i izlazne tlakove obaju fluida
da projektni zahtjevi budu zadovoljeni uz optimalnu iskoristi-

vost YP.

Sl. 44. Pumpno postrojenje za dobavu vode iz dubokog bunara, a
mlazna pumpa, Dshema pumpnog postrojenja s mlaznom pumpom;
1 cjevovod pogonskog mlaza vode, 2 mlazna pumpa, 3 usisni
cjevovod centrifugalne pumpe, 4 centrifugalna pumpa, 5 tlacni
cjevovod pumpnog postrojenja, 6 usisna koSara mlazne pumpe

Vodena mlazna pumpa. Pumpno postrojenje za dobavu
vode iz bunara dubine vece od 8 m mora imati ili centrifugalnu
pumpu posebne nepropusne izvedbe smjeStenu ispod razine
vode u bunaru, ili se u bunar ugradi dodatna mlazna pumpa
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(si. 44b), koja dobavlja vodu centrifugalnoj pumpi postavlje-
noj na razini tla. RjeSenje s mlaznom pumpom kao pojaciva-
Cem tlaka Cesto je ekonomicnije, a redovito se primjenjuju
za mala vodovodna postrojenja. U pumpnom postrojenju
koje crpi vodu iz dubokog bunara (si. 44b) ugradena je na
razini tla centrifugalna pumpa (4), a u bunaru, ispod razine
vode, nalazi se mlazna pumpa (2). Centrifugalna pumpa
preko cjevovoda (1) dobavlja mlaznoj pumpi pogonski mlaz
vode protoka Qxi ulazne tlacne visine Hx U mlaznoj pumpi
pogonski mlaz usisava iz bunara protok vode Q2ulazne tlacne
visine H2, pa pumpa na izlazu dobavlja protok Q = Qi + Q2
tlane visine H3. Protok Q odlazi cjevovodom (3) u centrifu-
galnu pumpu s ulaznom tlathom visinom HA=H3- HF, gdje
je Hfvisina otpora strujanju u cjevovodu (5). U centrifugalnoj
pumpi poveca se tlak, pa na izlazu pumpe dobava Q ima
tlaCnu visinu H??. lza centrifugalne pumpe od izlaznog
protoka Q odvaja se protok Qx i kao pogonski mlaz vraca
cjevovodom (i) u mlaznu pumpu, dok preostali protok Q2
odlazi potro$acu kroz tla¢ni vod pumpnog postrojenja (5).

Za projekt pumpnog postrojenja (si. 44b) unaprijed su
zadani ili poznati sljedec¢i podaci: dobava QF= Q2 visina
dobave H?? geodetska visina T ulaza centrifugalne pumpe
iznad razine vode u bunaru, dopustiva dubina usisavanja Hs
centrifugalne pumpe (obi€no Hs=8m), visina stupca vode
iznad ulaza u mlaznu pumpu, tj. tlacna visina H2, gubici tlacne
visine Hf zbog otpora strujanja u cjevovodima.

=

SI. 45. Dijagram za odrediva-
nje protoka i visina tlakova
vodene mlazne pumpe

-2 4 6 8 10
HXH 3
Tlac¢na visina pogonskog mlaza Qx na ulazu u mlaznu
pumpu iznosi
H\ = HRPP—HT, (131)

a potrebna tlatna visina na izlazu mlazne pumpe izratunava
se iz izraza

H3=T+HF-H § (132)

U dijagramu (si. 45) prikazan je najpovoljniji odnos izmedu
omjera protoka QJQ2i omjera tlanih visina Hi/H3za vodenu
mlaznu pumpu prikazanu na si. 44a. Za poznati omjer HXH3
oCita se pripadna vrijednost g = Q\!Q2, pa se potreban protok
pogonskog mlaza dobiva iz izraza

Gi= =#2pp- (133)

Dobava mlazne pumpe jednaka je protoku na ulazu centrifu-
galne pumpe i iznosi

Q=Gi+e2 (134)
Tla¢na je visina naulazu centrifugalne pumpe
Ha=H3-H f. (135)

Na izlazu centrifugalne pumpe protok jeostao Q, a tlatna se
visina poveéala na zadanu visinu HA= Tako su poznati svi
tlakovi i protoci potrebni za proracun centrifugalne i mlazne
pumpe te cjevovoda pumpnog postrojenja.

Injektor je mlazna pumpa koja pomocu mlaza vodene
pare, kao pogonskog fluida, dobavlja vodu za napajanje
parnom kotlu. Od istog se kotla oduzima para potrebna za
pogon injektora. Izmedu injektora i vodene mlazne pumpe
postoje bitne razlike u konstrukciji i pogonskim uvjetima, jer
u injektoru pogonski mlaz pare predaje energiju pumpanoj
vodi slozenim procesom koji uklju€uje hidrodinamicke i
termodinamicke pojave popracene promjenom stanja pogon-
skog fluida, tj. kondenzacijom pare.

327

Presjek injektora prikazan je na si. 46. Vodena para
pretlaka 2-**15bar dovodi se u primarnu sapnicu (1) gdje
ekspandira. Da bi se pad topline pare potpuno pretvorio u
kineticku energiju, sapnica (i) je proSirena (Lavalova sapni-
ca). Maseni protok mlaza pare Sto izlazi iz sapnice ovisi o
ulaznom tlaku i volumenskom protoku pare te o najuzem
slobodnom presjeku sapnice koji se moZe mijenjati uzduznim
pomicanjem igle (6) vezane za ulazni ventil (5). 1zlazna brzina
mlaza pare vrlo je velika i moZe iznositi i do 1000 m/s. Pri
konstantnom tlaku i konstantnom masenom protoku pare
najve¢a brzina mlaza postize se jedino pri odredenom
poloZaju igle (d), dok u svim drugim poloZajima nastaju gubici
zbog nepotpune ili prekomjerne ekspanzije pare, pa je brzina
strujanja manja.

Si. 46. Injektor parnog kotla. 1 sapnica pare, 2 usisna komora, 3 sapnica
mije$anja, 4 difuzor, 5 ulazni ventil, 6 igla, 7 odsisni raspor, 8 odsisni otvor,
9 odsisni prostor, 10 ventil odsisnog prostora, 11 izlazni odbojni ventil

Mlaz pare usisava vodu iz usisne komore (2), pa s njom
ulazi u sapnicu mije$anja (5), gdje predaje vodi dio svoje
kinetiCke energije i, mijeSaju¢i se s vodom, kondenzira.
Kondenzacija se pare odvija po cijeloj duljini sapnice
mijeSanja. Duljinu te sapnice i promjer njena izlaznog otvora
treba tako odabrati da se u sapnici potpuno dovrsi kondenza-
cija pare. Ako je na izlazu sapnice mijeSanja u mjeSavini
maseni udjel pare samo 0,06%, udvostruCuje se specificni
volumen mjeSavine u usporedbi s volumenom vode, S§to
smanjuje iskoristivost i dobavu injektora.

Za razliku od vodene mlazne pumpe, u injektoru se Citava
pretvorba brzine u tlak mjeSavine odvija u difuzoru (4), a
tlak toka vode na izlazu difuzora veéi je od tlaka pare na
ulazu u injektor. Pri pustanju injektora u pogon, dok je tlak
toka vode na izlazu difuzora manji od tlaka u kotlu, pa ne
mozZe da otvori izlazni ventil (11), mjeSavina odlazi kroz
raspore (7) i otvore (S) u odsisni prostor (9) i preko ventila
(10) izlazi iz injektora. Kad tlak na izlazu difuzora postane
veci od tlaka u kotlu, tok vode otvori ventil (11), pa ako je
poloZaj igle (6) pravilan, sva usisana voda i kondenzat odlaze
u kotao, a u odsisnom prostoru (9) nastaje podtlak pa se
~entil (10) automatski zatvori.

Za sigurnost pogona kotlovskog postrojenja vazno je da
se injektor prilagodava fluktuacijama ulaznog tlaka i tempera-
ture vode, tlaka i masenog protoka vodene pare te protutlaka
na izlazu difuzora. Sto je Siri raspon u kojemu se injektor
moZe prilagoditi promjenljivim vanjskim uvjetima, to je
pogon sigurniji.

Najvecéa visina usisavanja vode §to se postize injektorom
iznosi Hs=3m, i to kad je temperatura vode do 20°C. Ako
je, medutim, temperatura vode 50 °C, tad je Hs=0. Zbog
velikih energetskih gubitaka u sapnicama i difuzoru injektor
kao pumpa ima vrlo nisku iskoristivost P, samo nekoliko
postotaka. Zato je primjena injektora ekonomski opravdana
jedino ako se veliki gubici topline mogu iskoristiti u postroje-
nju kojemu je injektor sastavni dio. To je npr. pri napajanju
parnih Kkotlova, jer se gubici topline pare dobrim dijelom
vrataju u kotao poveéanom toplinom napojne vode. S
obzirom na toplinsku ekonomicnost, ni jedna druga pumpa
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ne moZze nadmasiti injektor. Osim toga, u postrojenju
generatora pare vaznija je pogonska sigurnost injektora od
njegove iskoristivosti.

Uzgonska pumpa

Uzgonska pumpa ili mamutska pumpa radi na principu
razlike izmedu gustoée vode i gustote mjeSavine vode i
zra€nih mjehuri¢a. Konstrukcija uzgonske pumpe (si. 47) vrlo
je jednostavna i bez ikakvih pokretnih dijelova. Sastoji se od
uzlazne cijevi (7), usisne komore (2) i dovodne cijevi
komprimiranog zraka (4).

SI. 47. Uzgonska pumpa. 1 uzlaz-

na cijev, 2 usisna komora, 3

kompresor, 4 cijev komprimira-
nog zraka

Usisni kraj uzlazne cijevi s usisnom komorom uronjen je
u vodu na dubinu T. Iz kompresora (3) dovodi se kroz cijev
komprimirani zrak u komoru gdje se stvara mjeSavina zraka
i vode. Ta mjeSavina ima manju gustoéu od vode izvan
uzlazne cijevi, pa ¢e tlak vanjske vode potiskivati mjeSavinu
u cijevi prema gore. Uzlazno strujanje mjeSavine pospjeSuje
i uzgonska sila zranih mjehuri¢a koji za sobom povlace
Cestice vode. Na izlazu uzlazne cijevi zrak odlazi u okolis, a
voda slobodnim padom otjeCe do potro$aca.

S usisnom vodom mogu biti pomijeSane i Cvrste Cestice,
pa se uzgonske pumpe Cesto upotrebljavaju za transport
pepela, Sljunka, pijeska, ali i osjetljivih tvari kao Sto su voce,
povrce, ribe i si. Pri transportu Cvrstih tvari postoji odredeni
minimalni omjer vode i Cvrstih tvari, koji, ve¢ prema tvarima,
iznosi od 5:1 do 25:1.

Osnovni je parametar za analizu rada takvih pumpa omjer
uronjavanja

e=-U

~orgeo

Ispitivanjem uzgonske pumpe koja je imala uzlaznu cijev
duljine /=42m i promjera d = 100 mm dobiven je dijagram
medusobne ovisnosti masenog protoka vode myv, masenog
protoka zraka mz i omjera uronjavanja e (si. 48). Ta su
ispitivanja pokazala sljedece: a) dobava zapoCinje kad se
voda u uzlaznoj cijevi pomijeSa s odredenom koli¢inom zraka,
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Sl. 48. Dijagram medusobne ovisnosti masenog protoka vode mv, masenog
protoka zraka mz i omjera uronjavanja e uzgonske pumpe kojoj je duljina
uzgonske cijevi 42 m i promjer 100 mm
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koja je to manja Sto je veti omjer uronjavanja e; b) uz
konstantan maseni protok zraka mz maseni se protok vode
ravsmanjuje sa smanjenjem omjera uronjavanja e. Pri malim
omjerima uronjavanja, tj. za malu dubinu T uz veliku visinu
dizanja 7/geo, pumpa radi neekonomic¢no. Za optimalan rad
pumpe preporucuje Se omjer uronjavanja u granicama
¢) uz konstantan omjer uronjavanja £ maseni
protok vode mv raste s poveéanjem masenog protoka zraka
mz samo do neke grani¢ne vrijednosti mz, pa svako dalje
povecanje mz nema svrhe.
Pumpa treba sa $§to manjom koli¢inom zraka dobavljati
§to vecu koliCinu vode. ReZim je rada pumpe optimalan kad
specifitna kolicina zraka

mz
mv

poprimi minimalnu vrijednost. U dijagramu (si. 48) moze se
odrediti optimalna radna to¢ka pumpe ako se na krivulju
rav=/(raz) povuce tangenta iz ishodiSta, jer kotangens Kkuta
nagiba tangente

(137)

cota —rhjrhv —"zsp (138)

daje minimalnu vrijednost specificne koli€ine zraka. Podrucje
eksploatacije pumpe lezi izmedu te optimalne tocke i maksi-
muma krivulje rav=/(raz. lzvan tog radnog podrucja mogu
se pojaviti pulzacije zbog stvaranja velikih zraénih Cepova u
uzlaznoj cijevi.

Uz pretpostavku izotermne promjene stanja zraka u
uzlaznoj cijevi, snaga akumulirana u zraku iznosi

Pz= 2,303 Ig
Qz0 Pa
gdje je paapsolutni atmosferski tlak, pu=pa+ g~gT apsolutni
tlak na dubini T, pDgusto¢a zraka na izlazu iz uzlazne cijevi,
a pvgustoca vode.
Snaga Sto je zrak predaje vodi iznosi

(139)

(140)

gdje je ygo=g//go specifitna energija akumulirana u vodi.
Iskoristivost uzgonske pumpe definirana je izrazom

=2V = § 43 @0noce (141)
YPT7 rh7 Pu_
Palg
Pa
Maksimalna iskoristivost uzgonskih pumpa iznosi rP=

= 0,40¢++0,46, a cijelog pumpnog postrojenja s uzgonskom
pumpom i kompresorom zraka pFP= 0,20¢¢0,35.

1z izraza (141) moZe se odrediti priblizan optimalni maseni
protok zraka koji iznosi

PzO T geo

mz= 0,4343-— (142)

Pu
P*g

Povrsina presjeka uzlazne cijevi za optimalne masene
protoke mz i mvodreduje se iz izraza

A =Av+Az= g

v W po+VZ
gdje je wvbrzina strujanja vode, a vz brzina strujanja zraka
u uzlaznoj cijevi. Ako pumpa dobavlja mjeSavinu vode i
Cvrstih tvari, tad je pvprosje¢na gustoa mjeSavine. Za vodeni
dio mjeSavine ne preporucuje se brzina strujanja veéa od
2m/s, a optimalna brzina strujanja zracnih mjehura priblizno
je dvostruko veca.

Osim vrlo jednostavne konstrukcije i jednostavnog pogo-
na, prednosti su uzgonske pumpe da je otporna na korozivna
i erozivna djelovanja kapljevina, da radi vrlo mekano, pa je
pogodna za podmorska otkapanja osjetljivih predmeta zasutih
muljem i pijeskom, te da se moZe smjestiti u uske bunare
nepravilnog oblika gdje se neki drugi tip pumpe ne moZze
postaviti. Nedostaci su relativno niska iskoristivost i mnogo
veéa potrebna dubina uronjavanja nego ostalih pumpa.

(143)
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Udarna pumpa

Udarna pumpa ili hidraulicki ovan radi na principu
periodi€kih hidraulickih udara koji se iskoriS¢uju za dobavu
vode na visinu vecu od visine bunara ili spremnika iz kojeg
pumpa crpe vodu. Pumpa nema pogonskog motora jer
pogonska voda dotjeCe gravitacijom u pumpu, a hidraulicki
udari nastaju automatskim otvaranjem i zatvaranjem dvaju
ventila zbog promjena tlaka u sustavu.

Shema udarne pumpe prikazana je na si. 49. Kudiste
pumpe (7) na jednoj je strani priklju€eno na dovodnu cijev
(2) pogonske vode i, preko protutlathog ventila (3), na
vjetrenik (kompenzacijsku zraénu komoru) (5), a na drugoj
strani na zaporni ventil (4). Kad je zaporni ventil otvoren,
pogonska voda istjeCe u okoli§, stalno povecavajuéi brzinu
strujanja. Tlak pogonske vode na tanjur zapornog ventila
raste priblizno s kvadratom brzine strujanja, pa kad brzina
strujanja toliko poraste da tlak vode postane vei od tlaka
zbog teZine zapornog sklopa ventila, ventil se trenutno
zatvori. Zbog toga se naglo zaustavi tok pogonske vode u
dovodnoj cijevi i tlak trenutno poraste, pa nastane hidraulicki
udar koji potisne dio vodene mase kroz protutlani ventil u
kompenzacijsku komoru i tlaini cjevovod (6). Nado$la voda
komprimira zrak u kompenzacijskoj komori, pa povecani tlak
zraka potisne vodu u tlac¢ni spremnik (8) na visinu Hgo Kad
se utroi energija hidraulickog udara, tlak u pumpi padne pa
se zatvori protutlacni ventil, a otvori zaporni ventil i ciklus
se ponavlja s frekvencijom od 40---200 impulsa u minuti.

SI. 49. Udarna pumpa. 1 kuciste pumpe, 2 dovodna cijev pogonske
vode, 3 protutlaéni ventil, 4 zaporni ventil, 5 kompenzacijska komora,
6 tlacni cjevovod, 7 spremnik pogonske vode, 8 tla¢ni spremnik

Pogonska voda ima pad h i gravitacijski dotjeCe u pumpu,
tj. pumpa je smjeStena ispod bunara ili izvora pogonske vode.
Pumpa najbolje radi ako dovodna cijev pogonske vode ima
nagib 1:4 do 1:9. Volumen vjetrenika (kompenzacijske
komore) jednak je volumenu odvodne tlacne cijevi (6).

Iskoristivost udarne pumpe ovisi o dva parametra: visin-
skom omjeru £i protocnom omjeru q Visinski je omjer dan
izrazom

£= + 144
; (144)

gdje je //geo geodetska visina dobave, HF visina gubitaka u
tlanom cjevovodu, a h visina pada pogonske vode. Proto¢ni
je omjer definiran izrazom

<P=QJQ, (145)
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gdje je Qn protok vode u tlatnom cjevovodu, a Q protok
pogonske vode u dovodnom cjevovodu. Iskoristivost pumpe
iznosi

117=0)s. (146)

Za male vrijednosti visinskog omjera e<10 pumpa ima
iskoristivost = 0,75.¢0,80, a za £>20 iskoristivost je
77p<0,50. Pogon udarne pumpe vrlo je ekonomican jer ona
ne treba nikakav pogonski motor. lzvedene udarne pumpe
rade s protokom pogonske vode 0 = 1- 40m3h, s visinama
pada h = 130 m i visinama dizanja 77godo 300 m. Upotreb-
ljavaju se za kuéne vodovodne uredaje u visokim zgradama,
a ako postoji obilan izvor pogonske vode, npr. potok ili
rijeka, mogu dobavljati na malu visinu velike koli¢ine vode
za navodnjavanje.

Pitotova pumpa

Pitotova pumpa (ilipumpa s rotiraju¢im kuéistem) dobavlja
kapljevinu pretvaraju¢i u Pitotovoj cijevi kineti€ku energiju
kapljevine u staticki tlak.

Konstrukcija Pitotove pumpe (si. 50) sastoji se od
nepokretnog vanjskog kucista (7), u kojemu rotira unutradnje
kuciste (2) priklju€eno na produzeno vratilo (6) pogonskog
elektromotora. Unutar rotirajuéeg kuciSta smjeStena je na
produZenju tlatnog voda (5) nepokretna Pitotova cijev (3).
Otvor Pitotove cijevi okrenut je suprotno smjeru rotacije
kucista. Kroz usisni cjevovod (4) kapljevina dotjeCe u
rotirajuce kuciSte, tu je zahvacaju i povlae unutradnja
radijalna rebra kuciSta, pa se brzina strujanja kapljevine i
njena kinetiCka energija povecaju. Dio energijom obogaéene
kapljevine ulazi u otvor Pitotove cijevi i tu se najveéi dio
kineticke energije kapljevine pretvara u staticki tlak, pa
kapljevina visokog tlaka odlazi u tlacni vod (5).

SI. 50. Pitotova pumpa. 1 nepokretno vanjsko kuciste, 2

rotiraju¢e unutrasnje kuciste, 3 Pitotova cijev, 4 usisni

cjevovod, 5 tlacni cjevovod, 6 vratilo pogonskog elektro-
motora i rotirajuceg kuéista

Pitotova pumpa ima specificnu brzinu vrtnje do

=50min-1, iskoristivost r/P= 0,30--*0,60, malu koli¢inu
dobave 0 = 0,5---5m3min, a visinu dobave 77¢g0*1000m.
Njene su prednosti da je manja i jeftinija od viSestepene
turbopumpe istih radnih karakteristika i da joj je dobava vrlo
jednolika. Nedostatak je 3to zbog velikih brzina strujanja
kapljevine u rotirajuéem kucistu i najmanje ¢vrste ne€istoce
u kapljevini uzrokuju eroziju materijala kucista i Pitotove
cijevi.

Pitotova se pumpa upotrebljava u procesnoj industriji,
rafinerijama, praonicama, uredajima za rasprSivanje kapljevi-
na, kuénim vodovodnim uredajima i u ostalim pumpnim
postrojenjima koja trebaju dobavljati malu koli¢inu kaplje-
vine na veliku visinu.

Obodna pumpa

Obodna pumpa naziva se i pumpa s bo€nim kanalom ili
regenerativna turbinska pumpa, a sluzi za dobavu male
koli€ine kapljevine na veliku visinu.

Osnovna konstrukcija obodne pumpe (si. 51) sastoji se od
radnog kola (7) koje rotira u kuéistu (2). Radno kolo je puni
disk koji na obodu nosi mnogo malih ravnih radijalnih
lopatica (3). Izmedu diska radnog kola i stijenki kucista vrlo
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je mali raspor. U visini i povrh lopatica u kucCiStu je prstenasti
bocni kanal (4) s blizu smjeStenim usisnim otvorom (5) za
ulaz kapljevine i tlaénim otvorom (6) za izlaz kapljevine. Ta
su dva otvora medusobno odijeljena razdjelnim rebrom (7).

SI. 51. Obodna pumpa. 1 radno kolo, 2 kuciste, 3 lopatico, 4 bocni
kanal, 5 usisni otvor, 6 tlacni otvor, 7 razdjelno rebro, 8 prostor izmedu
lopatica

Kapljevina dotjeCe kroz usisni otvor u bo¢ni kanal i u
prostore (5) izmedu lopatica. Pri rotaciji radnog kola lopatice
odbacuju centrifugalnom silom kapljevinu u boc¢ni kanal, tu
se kapljevina odbija od stijenke kanala i vra¢a u medulopaticni
prostor da bi je lopatice ponovno izbacile u kanal. Taj se
proces ponavlja mnogo puta, a pri tome stalno raste tlak
kapljevine, sve dok konacno kapljevina ne dode do tlacnog
otvora i izade iz pumpe u tlacni vod.

Obodna pumpa ima iskoristivost 7= 0,20-+-0,40, koli€inu
dobave Q = 0,T-*5 m3min i visinu dobave Hgo= 15--T30 m.
Dobra i lo8a svojstva obodne pumpe uglavnom su ista kao i
u Pitotove pumpe, samo 5to je obodna pumpa, zbog vrlo
malih raspora izmedu radnog kola i kuéista, jo$ osjetljivija
na necistoce u kapljevini, a nedostatkom se moZe smatrati i
to Sto pri radu stvara i dosta buke. Upotrebljava se za iste
namjene kao i Pitotova pumpa.

Magnetohidrodinamicke pumpe

Magnetohidrodinamicke (ili elektromagnetske pumpe)
sluze za transport rastaljenih metala i kapljevina velike
elektricne vodljivosti, iskoriS¢uju¢i magnetsko polje proizve-
deno elektricnom strujom. Razlikuju se dva osnovna tipa
magnetohidrodinamickih pumpa: kondukcijski i indukcijski
tip.

Kondukcijski tip magnetohidrodinamicke pumpe radi s
istosmjernom ili izmjeni¢nom strujom. Kapljevina koju treba
transportirati nalazi se u cijevi od nemagnetnog metala. Oko
cijevi postavljen je magnet tako da su silnice magnetskog
polja okomite na os cijevi. Kad se kapljevina prikljuci na
elektri¢ni napon, nastaje zbog protjecanja struje sila okomita
na smjer silnica i smjer struje. Ta sila potiskuje kapljevinu
od jednog kraja cijevi prema drugome, pa stalnim dotokom
kapljevine na jednom kraju cijevi kapljevina neprekidno
istjeCe na drugom kraju.

Indukcijski tip magnetohidrodinamicke pumpe (si. 52) radi
samo s izmjeni€nom strujom. Sastoji se od statora (7) slicnog
kao u asinkronom trofaznom elektromotoru, a umjesto rotora
ima nepokretnu lamelnu jezgru (2) u koju su ugradene dvije

SI. 52. Indukcijska magnetohidrodinami¢ka pumpa. 1

namot statora, 2 lamelna jezgra, 3 vanjska cijev, 4

unutrasnja cijev, 5 spiralna vodilica, 6 usisni vod, 7 tla¢ni
vod
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koaksijalne cijevi (5) i (4) od nemagnetnog metala. U
prostoru izmedu obje cijevi ugradena je spiralna vodilica (5).
U taj meduprostor dotjeCe kapljevina, pa se okretno magnet-
sko polje proizvedeno u statoru zakrece oko unutradnje cijevi.
Zbog djelovanja te sile kapljevina rotira oko unutradnje
cijevi, a spiralna vodilica pretvara to kruzno gibanje u
linearno gibanje kapljevine, potiskujuc¢i kapljevinu u tlacni
vod (7).

Varijanta indukcijske pumpe je linearna indukcijska mag-
netohidrodinami¢ka pumpa koja je namijenjena za veliku
dobavu. Ta pumpa ima umjesto kruznih linearne statorske
namote, pa je magnetsko polje statora ravninsko, a umjesto
dvije koaksijalne cijevi ugraden je snop s mnogo paralelno
spojenih cijevi malog promjera. Inducirana sila djeluje u
aksijalnom smjeru, pa nije potrebna spiralna vodilica da
usmjeruje tok kapljevine.

Prednosti su magnetohidrodinami¢kih pumpa da mogu
transportirati rastaljene metale visoke temperature, nemaju
pokretnih dijelova ni brtvi, a u kondukcijskim i linearnim
indukcijskim pumpama smjer toka kapljevine lako se obrne
promjenom smjera elektricne struje. Nedostaci su niska
iskoristivost, visoka nabavna cijena, a linearne su indukcijske
pumpe i velikih dimenzija.

VOLUMENSKE PUMPE

U volumenskim se pumpama pretvara mehani¢ka pogon-
ska energija u energiju tlaka fluida tako da se periodicki
mijenja volumen radnog prostora ispunjen fluidom, a tran-
sport se fluida ostvaruje periodi€no$¢éu tih volumenskih
promjena. Prema nacinu promjena volumena radnog prostora
te se pumpe razvrstavaju na povratnotranslatorne i rotorne.

Povratnotranslatorne pumpe

Periodi¢na promjena volumena radnog prostora povratno-
translatornih pumpa nastaje translatornim gibanjem radnog
dijela: stapa ili membrane (si. 53). Prostor ispunjen fluidom
(radna komora ili cilindar), u kojemu se odvija promjena
volumena, odvojen je od usisnog i tlatnog cjevovoda ventili-
ma.

I
IX

IX

a |
SI. 53. Povratnotranslatorna pumpa, a stapria pumpa, b membranska pumpa

Sl. 54. Stapne pumpe, a jednoradna, b dvoradna

Fluid moze oplakivati radni dio s jedne ili s obje strane,
pa postoje jednoradne i dvoradne pumpe (si. 54), te diferen-
cijalne pumpe (pri usisavanju su jednoradne, a pri tlatenju
dvoradne). Prema poloZaju radne komore razlikuju se hori-
zontalne i vertikalne pumpe, a prema nacinu pogona rucne
pumpe i pumpe s mehani¢kim pogonom.

Pumpe s ru¢nim pogonom. Naj€es¢i su tipovi ru¢nih pumpa
stapna i krilna (si. 55), a rjede membranska. Kapacitet ru¢nih
pumpa relativno je malen; najveci kapacitet imaju rucne
krilne pumpe, i to do 160 L/min. Dubina je sisanja do 7m,
a samo posebnim konstrukcijama postizu se dubine sisanja
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SI. 55. Rucne pumpe, a stapna pumpa, b krilna pumpa. 1 usisna cijev, 2 usisni
ventil, 3 tla¢ni ventil, 4 stap, 5 tlacni vod

do 14m. Ru€ne se pumpe pretezno upotrebljavaju u kuéan-
stvima.

Pumpe s mehani¢kim pogonom. Prema izvoru pogonske
energije takve pumpe mogu biti motorne i parne pumpe.

Vecina danadnjih pogonskih motora ima rotacijsko giba-
nje, pa izmedu radnog organa pumpe s translatornim gibanjem
i pogonskog motora mora postojati mehanizam za pretvorbu
rotacijskog u linearno gibanje. To je najceSce stapni (koljen-
Casti) mehanizam. Modifikacija stapnog mehanizma je ekscen-
tarski mehanizam, a pumpe s tim mehanizmom podgrupa su
stapnih pumpa.

Za membranske pumpe mogu se primijeniti isti mehanizmi
pretvorbe gibanja kao i za stapne pumpe. Osim mehanickih
prigona za membranske se pumpe upotrebljavaju i hidrauli¢ki
prigoni.

Dozime pumpe su podgrupa motornih pumpa kojima se
protok moZe kontinuirano regulirati promjenom brzine vrtnje
ili promjenom stapaja, odnosno progiba membrane.

Parne pumpe (si. 56) zapravo su stapne pumpe pogonjene
motorom s translatornim gibanjem, pa nije potreban mehani-
zam za pretvorbu gibanja. Prvi pogonski medij bila je para,
pa su prema tome i dobile naziv. Danas se za pogon takvih
pumpa najceS¢e upotrebljavaju pneumatski i hidraulicki
motori s translatornim gibanjem, a parni se stroj primjenjuje
jo§ samo za pumpe kotlovskih postrojenja.

Parni stroj Pumpa

SI. 56. Shema tipi¢ne parne pumpe

Stapne pumpe. Pod tim skupnim imenom razumijevamo
ne samo stapne pumpe (u uZzem smislu) u kojima je radni dio
plosnati stap (piston), tj. cilindar male visine h s obzirom na
promjer d, ve¢ i klipne pumpe u kojima je radni dio klip
(plunger), tj. cilindar velike visine, a malog promjera. Stapne
pumpe imaju brtvenicu na stapu, a klipne pumpe imaju
brtvenicu u cilindru i obi¢no su jednoradne pumpe. Prema
broju cilindara prikljuenih na stapni mehanizam stapne
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SI. 57. Osnovni tipovi stapne pumpe, a horizontalna jednoradna pumpa s
izduzenim stapom, b vertikalna jednoradna pumpa s izduzenim stapom, ¢
horizontalna dvoradna pumpa s plosnatim stapom

pumpe mogu biti jednocilindri¢ne (simplex), dvocilindricne
(duplex), trocilindricne (triplex) i viSecilindri¢ne (multiplex).

Osnovni tipovi stapnih pumpa shematski su prikazani na
si. 57, gdje se vidi da se stapna pumpa sastoji od pogonskog
stapnog mehanizma i pumpnog dijela. Osnovni dijelovi
tipicnog pogonskog stapnog mehanizma prikazani su na si.
58, a pumpnog dijela na si. 59.

Nejednolikost protoka. Jednoradna jednocilindri¢na stapna
pumpa usisava kapljevinu kad se, prema si. 60, stap giba
prema donjoj (osovinskoj) mrtvoj toCki (DMT) cilindra, a
tlaci kapljevinu u tlacni vod kad se stap giba prema gornjoj
(pokrovnoj) mrtvoj tocki (GMT), tj. dobava pumpe je
prekidna. Nadalje, stap pumpe sa stapnim mehanizmom giba
se u cilindru nejednolikom brzinom, pa je nejednoliko i
gibanje kapljevine u usisnom i tlatnom vodu.

Ako se pretpostavi da je duljina stapajice / beskonacna,
tj. omjer A=r/l =0, tad stap, koji se giba od pokrovne prema
osovinskoj mrtvoj tocki i prevaljuje put (si. 60)

X —r —rcosa =r(l —cosa), (147)
ima nejednoliku brzinu gibanja
dx _d . .da
vs= il d_r(r —rcosa) =rsina dt (148)
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Si. 58. Pogonski stapni mehanizam. 1 ku¢iste mehanizma, 2 koljencasto

vratilo, 3 stapajica, 4 staza krizne glave, 5 krizna glava, 6 donji lezaj

stapajice, 7 leZaj koljencastog vratila, 8 gornji lezaj stapajice, 9 ojnica, 10

poklopac kucista, 11 o¢nica, 12 mazalica, 13 poklopac leZaja koljen¢astog
vratila

gdje je a kut koljena koljen¢astog vratila. Budu¢i da je kutna
brzina koljenCastog vratila o= da/dt, moZe se pisati

VS=rcosina, (149)
pa je ubrzanje stapa
dvs da 9
= — = — = . 1!
as a0t rcocosa pm rarcosa \(/50)

Za konacnu duljinu stapajice /, tj. za A= r//4=0, prevaljeni
put stapa je
A,
x=r(l —cosa + —sina), (152)
gdje pozitivni predznak zadnjeg ¢lana na desnoj strani vrijedi
za gibanje stapa od GMT prema DMT, tj. za usisavanje, a
negativni predznak za gibanje od DMT prema GMT, tj. za
tjaCenje kapljevine. Derivacijom izraza (151) po vremenu
dobiva se brzina stapa

vs= ra>(sina £ ysin2a), (152)
a derivacijom te brzine dobiva se akceleracija stapa
as=rco2(cosa + Acos2a). (153)

SI. 59. Pumpni dio stapne pumpe, a pumpa s izduZenim stapom, b pumpa s
plosnatim stapom; 1 kuciste cilindra pumpe, 2 glava cilindra pumpe, 3 izduZeni
stap, 4 plosnati stap, 5 ojnica, 6 tlatni ventilski sklop, 7 usisni ventilski sklop,
8 tla¢ni razdjelnik, 9 usisni razdjelnik, 10 brtveni blok, 11 o€nica brtvenice, 12
prsten brtvenice, 13 prsten brtvila (karika), 14 koSuljica brtvenice, 15 brtveni
paket, 16 popre¢na greda, 17 poklopac stapa, 18 poklopac ventila, 19 ventilska
plo€a, 20 odzracnik, 21 prirubnica brtvenog bloka, 22 koSuljica cilindra, 23
matica stapa, 24 protumatica, 25 rebro cilindra

5 1 L S
GMT DMT
Sl. 60. Shema stapnog mehanizma, r polumjer koljen¢astog vratila,
| duljina stapajice, a kut koljentastog vratila, i3 kut stapajice, s
duljina stapaja, DMT donja mrtva to¢ka stapa, GMT gornja mrtva
tocka stapa
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Ako se zanemari stlaCivost kapljevine i elasti¢nost dijelova
pumpe, iz jednadZbe kontinuiteta slijedi

Q = vsAs= VCAC,

gdje je Q volumenski protok kroz pumpu, vcbrzina kapljevine
u cjevovodu, Ac povrdina presjeka cjevovoda, As povrsina
presjeka stapa. Takoder, slijede i relacije

(154)

ve=Vvs4 i 155

#h (155)
A

156

=, (156)

To znaCi da se kinematika stapnog mehanizma preslikava u
kinematiku gibanja fluida u cjevovodima.

SI. 61. Kvalitativni dijagram voluraenskog protoka kroz
visecilindriénu pumpu u usisnom ili u tlanom taktu tokom
jednog okretaja koljencastog vratila

Kvalitativni dijagram protoka kroz cilindre viSecilindri¢ne
stapne pumpe u usisnom, odnosno tlatnom taktu, prikazan
je kao funkcija kuta koljencastog vratila a na si. 61. Prosjecni
je protok Q jednak protoku kroz sve cilindre u usisnom,

z=7
Z2=6 A=0.3
2,00-
q 1,00
0,00,
0,00° 360° 0,00
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odnosno tlatnom taktu, za vrijeme jednog okretaja koljenca-
stog vratila. Nejednolikost protoka definirana je izrazima

4max=gm" ~ g -100%, (157)
100%, (158)
Am = gmax® gmne«100% = ; n&+ 4 njn (159)

Nejednolikost protoka stapne pumpe utjeCe na specificni
protok, a ovisi 0 omjeru A= r// i broju cilindara Z, $to se vidi
iz tabl. 1i si. 62.

Iz si. 63. i tabl. 1 moze se zakljuciti sljedece: a) Sto je
vise cilindara, veti je i specifi¢ni protok, a to znaci i protok

Broj cilindara

A=03 Z=9 A=0,3
2,00-
q 1,00-
0,00.
180° 360°

Sl. 62. Ovisnost nejednolikosti protoka i specificnog protoka g u usisnom taktu visecilindri¢nih stapnih pumpa o (a) omjeru A—r/l (pri Z —5),
(b) broju cilindara Z (pri A=0,3)
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opcenito; b) s povecanjem omjera A raste nejednolikost
protoka; c) neparan broj cilindara ima manju nejednolikost
protoka, Sto je razlog da u praksi stapne pumpe pretezno
imaju neparan broj cilindara.

Tablica 1
OVISNOST NEJEDNOLIKOSTI PROTOKA
O BROJU CILINDARA Z STAPNE PUMPE
1 O OMJERU k=r!

A= 1:6

z Anin
% % %

2 24 22 46
3 6 17 23
4 11 22 33

5 2 5 7
6 5 9 14
7 1 3 4

9 1 2 3

Z=3
A

A US/ZX Zz%m 0/00|
1:4 8,2 20,0 28,2
1:5 7,6 17,6 25,2
1:6 6,9 16,1 23,0
1:7 6,4 15,2 21,6

U cjevovodnom sustavu na koji je prikljuéena pumpa,
nejednoliki su otpori strujanju fluida, pa su protoci i tlakovi
u sustavu nejednoliki. Nejednolikost tlakova u cjevovodnom
sustavu povecava se i zbog inercijskih sila koje su posljedica
kinematike stapnog mehanizma. Zbog svega toga nejednoliki
su i tlakovi u usisnom i tlatnom cjevovodu.

Maksimalna akceleracija fluida u usisnom cjevovodu
uzrokuje inercijski tlak (inercijska sila svedena na presjek
cjevovoda), odnosno visinu akceleracije Hakoja je definirana
izrazom

Ha= -8u)vtr , (160)
gdje je / duljina usisnog cjevovoda (ukljucivo koljena i si.),
vc prosje€na brzina fluida u cjevovodu, o kutna brzina
pogonskog stapnog mehanizma, J konstanta tipa pumpe, K
faktor stlaCivosti fluida, koji za vodu iznosi 1,4, a za ulje 2,5.
Ako se u izraz (160) umjesto kutne brzine oo uvede brzina
vrtnje pogonskog mehanizma n, slijedi

Hz=-nvJ", (161)
8 K
pa je specificna energija akceleracije
Ya=Hag =Invc". (162)

Pribliznevrijednosti konstante cxza dvoradne stapne pumpe
prikazane suprema broju cilindara na si. 63.

Nejednolikost protoka, odnosno tlaka, moZe se uspje$no
smanjiti ako se u neposrednoj blizini pumpe ugradi kompen-
zator (vjetrenih) na usisnom, odnosno tlatnom cjevovodu.
Vjetrenik (si. 64) je uredaj djelomi¢no ispunjen radnim
fluidom, a djelomi€no plinom (zrak, ugljik-dioksid i si.) pod
radnim tlakom u cjevovodu. Pri maksimalnom protoku, a to
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zna€i i tlaku veéem od radnog, fluid ulazi u vjetrenik i pri
tome stlacuje plin. Kad tlak u sustavu padne ispod tlaka plina,
fluid poCne istjecati iz vjetrenika, pa se u sustavu smanjuje
nejednolikost protoka, odnosno tlaka. Nejednolikost dobave
ublazava se i diferencijalnom pumpom koja pri jednom
stapaju usisanu koli€inu (jednoradni pogon) tlagi (u polovi¢noj
koliCini) u oba stapaja (dvoradni pogon).

Stapne pumpe s ekscentarskim mehanizmom (si. 65) mogu
biti pumpe s radijalnim vanjskim ekscentrom, pumpe s
radijalnim unutrasnjim ekscentrom, pumpe s aksijalnim rotira-
juéim ekscentrom i pumpe s aksijalnim mirujuéim ekscentrom.
To su redovno viSecilindricne pumpe koje umjesto obicnih
ventila imaju specijalno konstruirane razvodnike.

Pumpe s radijalno smjeStenim ekscentrima kruznog oblika
(si. 65a ib) imaju kinematiku mehanizma jednaku kao stapni
mehanizmi. Pumpe s aksijalno smjeStenim ekscentrima (si.
65c i d) imaju trenutanu brzinu stapa

vs= Rcos'mysina (163)

i akceleraciju stapa

as=R a%sin ycosa, (164)

gdje je R polumjer dodira ili pricvrséenja stapa na aksijalnom
ekscentru zakrenutom prema osi rotacije za kut y, o kutna
brzina kucista sa stapovima, a a kut vratila.

Stapne pumpe s aksijalnim rotirajucim ekscentrom (si.
65c) Cesto imaju izmedu kuciSta sa stapovima i rotirajuceg
ekscentra kardanski zglob, pa se pri proraunu, uz kinematiku

SI. 65. Stapne pumpe s ekscentarskim mehanizmom, a radijalni vanjski
ekscentar, b radijalni unutrasnji ekscentar, c aksijalni rotiraju¢i ekscentar, d
aksijalni mirujuci ekscentar
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aksijalnog ekscentra, mora uzeti u obzir i kinematika kardan-
skog zgloba. Sve stapne pumpe s ekscentrima, posebno
radijalno smjeStenima, mogu imati ekscentre koji nisu kruz-
nog oblika, §to omogucuje da se u odredenim granicama
ostvari kinematika stapa razlicita od stapnog mehanizma.

Membranske pumpe. Prema nainu na Kkoji se postize
progib membrane razlikuju se pumpe s mehanickim progibom
membrane (si. 66a) i pumpe s hidraulickim progibom mem-
brane (si. 66b). Membrana je izradena od metala, kozZe, gume
ili polimernog materijala, a moze imati razlicite oblike, pa i
cilindri€ni oblik (si. 66¢). Pogonski mehanizam membranskih
pumpa redovno je stapni ili ekscentarski.

Membranske se pumpe upotrebljavaju u procesnoj i
kemijskoj industriji za transport agresivnih i otrovnih kemika-
lija. Omogucuju prirast tlaka fluida do 3,0 MPa uz relativno
male protoCne koliCine do 8L/s.

Sl. 66. Membranske pumpe, a mehanicki progib membrane, b hidrauli¢ki progib

membrane, ¢ pumpa s hidraulickim progibom membrane cilindri€nog oblika;

1 membrana, 2 prirubnica membrane, 3 ojnica membrane, 4 krizna glava, 5

stapajica, 6 poklopac stapajice, 7 pogonski kota¢, 8 zupcanik, 9 kuglasti ventil,

10 kudiSte pumpe, 11 plo¢a membrane, 12 tlatna kompenzacijska posuda, 13

kuéiste hidraulickog prigona pumpe, 14 uljni rezervoar, 15 stap hidrauli¢tkog
prigona pumpe
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Motorne rotorne pumpe

Osnovna je karakteristika rotornih pumpa da se periodi¢ne
promjene volumena radnog prostora ostvaruju rotacijskim
gibanjem radnog dijela, te da nemaju ventile. Prema vrsti
radnog prostora. Os je rotora ekscentricna s obzirom na os
cilindri¢nog radnog prostora u kucistu. Zbog te se ekscentric-
pumpe s rotirajucim krilima, pumpe s rotiraj uim stapovima,
zuplaste pumpe i vijCaste pumpe.

Lamelne pumpe. Glavni dijelovi lamelne pumpe jesu
kuciste, rotor i lamele. Radni prostor unutar kucista podijeljen
je lamelama na odjeljke od kojih su neki ispunjeni fluidom,
a neki su prazni. Pri vrtnji rotora fluid iz usisnog cjevovoda
ulazi u prazne odjeljke, a fluid iz punih odjeljaka potiskuje
se u tlacni cjevovod. Lamele mogu biti ugradene u rotor ili
u kuciste.

Pumpe s lamelama u rotoru. Lamele su uloZene u utore
rotora, a opruga na dnu utora potiskuje lamelu, tako da
vanjski kraj lamele stalno prilijeze uz unutradnju stijenku
radnog prostora. Os je rotora ekscentrina obzirom na os
cilindricnog radnog prostora u kuéistu. Zbog te se ekscentric-
nosti pri vrtnji rotora periodicki mijenja volumen radnog
prostora ispunjenog fluidom. Promjenom ekscentri¢nosti
rotora mijenja se i dobava pumpe, tj. kontinuiranom promje-
nom ekscentricnosti moze se kontinuirano regulirati dobava,
pa pumpe s lamelama u rotoru mogu sluziti i kao dozirne
pumpe.

Najjednostavniji tip pumpe s lamelom u rotoru jest tzv.
ekscentarska pumpa (si. 67). Medutim, radi manjeg opterece-
nja lamela i ravhomjernije dobave, u rotoru je obi€no 10%+12
lamela. 1z istih razloga, pogotovu ako se ne predvida rad
pumpe u oba smjera vrtnje, lamele se polazu koso u rotor
(si. 68).

Sl. 67. Ekscentarska pumpa Sl. 68. Lamelna pumpa s lamelama

koso ugradenim u rotor

Pumpe s lamelama u kuéistu. Periodicke promjene volu-
mena radnog prostora ispunjenog fluidom ostvaruju se
oblikom rotora koji nije kruznog popre€nog presjeka, a
smjeSten je koaksijalno u cilindricnom radnom prostoru.
Jednostavni jednoradni tip takve pumpe ima samo jednu
lamelu ugradenu u utor u kuc€iStu. Na ugradeni kraj lamele
djeluje opruga, pa slobodni kraj lamele stalno prilijeze uz
povrsinu rotora koji ima eliptican poprecni presjek (si. 69).
ViSeradne pumpe tog tipa moraju imati u kucistu dvije ili vise
lamela (si. 70).

SI. 69. Lamelna pumpa s lame-
lom ugradenom u kuciste. 1

Viseradna lamelna pumpa s lamelama
kuciste, 2 rotor, 3 lamela

ugradenim u kuciste
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Lamelne pumpe postiZzu tlakove do 7,0 MPa i protoke od
5---200 L/min. Brzina vrtnje manjih lamelnih pumpa iznosi
2000-» *3000min-1, a vecih 500%1200min"I.

Pumpe s deformabilnim radnim dijelom. Kao radni dijelovi
tih pumpa sluze deformabilne lamele, deformabilno crijevo i
deformabilni cilindar (si. 71). Te su pumpe namijenjene za
male priraste tlakova i male protoke. Posebno su zgodne za
transport kapljevina u procesnoj i prehrambenoj industriji.

a b c
SI. 71. Pumpe s deformabilnim radnim dijelom, a deformabilne lamele, b
deformabilno crijevo, ¢ deformabilni cilindar

SI. 72. Pumpe s rotiraju¢im krilima, a jednokrilna, b
dvokrilna, c trokrilna, d viSekrilna

Pumpe s rotiraju¢im krilima. Te su pumpe u sustini
podvarijanta zupCastih pumpa. S obzirom na radni dio mogu
biti jednokrilne, dvokrilne, trokrilne i visekrilne (si. 72). Sluze
za srednje i veCe protoke do 1000 L/min i priraste tlakova do
5,0MPa,s brzinom vrtnje 2500-+-4000min-1.

Pumpe s rotiraju¢im stapovima. To su obi¢no pumpe s dva
krila posebnog oblika (si. 73), pa im je princip rada isti kao
i pumpama s rotirajuc¢im krilima.

SI. 73. Pumpa s rotiraju¢im stapovima

ZupCaste pumpe. U zupCastim se pumpama kapljevina
transportira u prostoru Sto ga €ine meduzublje zupcanika i
kuciste pumpe. Periodicke promjene volumena radnog pro-
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stora ispunjenog fluidom nastaju ulaskom zuba jednog
zupCanika u meduzublje drugog zupcanika (si. 74).

Prema ozubljenju zupc€anika razlikuju se pumpe s vanjskim
ozubljenjem pogonjenog zupCanika i pumpe s unutradnjim
ozubljenjem pogonjenog zup€anika (si. 75).

SI. 74. Princip rada zupfaste pumpe. 1 pogonjeni
zupcanik, 2 pogonski zupéanik

si. 75. Zupcaste pumpe, a pumpa s vanjskim ozubljenjem pogonjenog
zup€anika, b pumpa s unutradnjim ozubljenjem pogonjenog zup&anika

SI. 76. Zupcaste pumpe s vanjskim ozubljenjem, a jed-
nostrujna, b dvostrujno-protusmjerna, ¢ dvostrujno-isto-
smjerna, d Cetverostrujna

Prema strujanju fluida kroz pumpu, pumpe s vanjskim
ozubljenjem mogu biti jednostrujne, dvostrujno-protusmjerne,
dvostrujno-istosmjerne i Cetverostrujne (si. 76), a pumpe s
unutradnjim ozubljenjem mogu biti s medupregradom (si.
75b) i bez medupregrade (si. 77).

Teoretska dobava Qtzupcastih pumpa, izrazena u cm /min,
moZe se izraCunati prema sljede¢im izrazima:

a) za pumpu sa dva nekorigirana, vanjski ozubljena,
jednaka zup€anika s ravnim zubima:
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B, =— 2nbmny%1(*i—-rt2L05231,\

gdje je b Sirina zup€anika (cm), m modul zup€anika (cm), Z
broj zubi zupc€anika, a kut zahvata zubi (najceS¢e 20°), a n
brzina vrtnje zup€anika u minuti;

(165)

Sl. 77. Zupcaste pumpe s unutradnjim ozublje-
njem, bez medupregrade

b) za pumpu sa dva korigirana, vanjski ozubljena, jednaka
zupcCanika s ravnim zubima:
Qt=ITibn{r\-~- "~ jt2cos2aj, (166)
gdje je rK vanjski polumjer zupCanika (cm), a a razmak
izmedu osiju zup€anika (cm) (v. si. 74);
¢) za pumpu sa dva korigirana, vanjski ozubljena, jednaka
zupCanika s kosim zubima:

TE XI, 22
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=2i e mf~~AN
Bt=2it6«I/E— -1 ﬂcosZa,%. (167)
gdje je mPD=m/cos Po projekcija modula u radijalnu ravninu
(cm), Po kut skoSenja zubi, a aDprojekcija kuta zahvata zubi
odredena izrazom

ana (168)

t
tan a=-
C
d) za pumpu sa tri nekorigirana, vanjski ozubljena
zupCanika, od kojih su dva pogonjena zup€anika jednaka, a
pogonski je zupcanik veci, s ravnim zubima:

Qt= rcbhm2n

gdje je Zx broj zubi pogonskog zupCanika, a Z2 broj zubi
pogonjenih zup€anika;

e) za pumpu s nekorigiranim, unutraSnje ozubljenim
zupCanikom s ravnim zubima:

Qt=jtbhm2n

gdje je Zxbroj zubi pogonskog vanjski ozubljenog zupcanika,
a Z2broj zubi unutradnje ozubljenog zupc€anika.

Obodna brzina na diobenoj kruznici zupCanika ovisi,
izmedu ostalog, i o kinematickoj viskoznosti v fluida.
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Preporucene obodne brzine zupcanika prema kinematickoj
viskoznosti fluida navedene su u tabl. 2.
Stvarna dobava Q zuplaste pumpe odredena je izrazom
e =G, (ni)
gdje je rivvolumenska iskoristivost, ovisna o kinematickoj
viskoznosti fluida, o brzini vrtnje, te o radnom tlaku.
Volumenska iskoristivost opada sa smanjenjem kinematicke
viskoznosti, smanjenjem brzine vrtnje i povecanjem radnog
tlaka, te iznosi 0,88¢¢¢0,98.
Tablica 2
PREPORUCENE OBODNI@ BRZINE NA
DIOBENOJ KVRUZNICI ZUPCANIKA PREMA
KINEMATICKOJ VISKOZNOSTI FLUIDA

Kinematitka viskoznost v Obodna brzina u

m2s m/s
2-10"6 16
10-10'6 10
10-10~5 6
20-10-5 5

Ukupna iskoristivost rJ? zupCaste pumpe definirana je
izrazom

rk=y, (172)
gdje je P pogonska snaga zupcCaste pumpe, a Ph hidraulicka
snaga koja iznosi

Ph= APe, (173)

gdje je Ap prirast tlaka u pumpi. Za normalne je izvedbe
zupcCastih pumpa rP= 0,75¢¢0,85.

Zupcaste se pumpe najéeSce upotrebljavaju za mineralna
ulja i goriva. Normalno sluze za priraste tlakova Ap do
2,0MPa, rjede do 10,0 MPa ili viSe (avionska industrija),
imaju brzinu vrtnje do 3000min-1, rjede do 10000min-1, i
volumenski protok do 500 L/min.

Vijéane pumpe. Radni je dio (rotor) vijéane pumpe vratilo
s navojnicom razli€itih profila (v. Elementi strojeva, TE 5, str.
202). Unutrasdnji oblik radnog prostora u kuéistu (statoru)
prilagoden je obliku navojnice vratila tako da osigurava
brtvljenje izmedu rotora i statora.

Pumpa moZe imati jedan ili viSe rotora, pa postoje
jednovij¢ane i viSevijCane pumpe (si. 78). Promjene volumena
radnog prostora ostvaruju se u jednovijéanim pumpama
periodiCkim promjenama prostora izmedu unutradnje stijenke
kucista i rotora Sto nastaju pri vrtnji rotora, a u viSevij¢anim
pumpama ulaskom pocetka navoja jednog vratila u meduna-
vojni prostor drugog vratila. Vijéane pumpe nemaju ventila.

Prema smjeru strujanja fluida kroz pumpu razlikuju se
jednostrujne (si. 78b) i dvostrujne vijcane pumpe (si. 78c).

Jednovij€ane jednostrujne pumpe (si. 78a) najceSée sluze
za transport gustih i kaSastih fluida (melasa, vocéni gusti
sokovi, mulj itd.). Teoretska dobava Qt (cm3min) iznosi

Qt=2(DK-d mdmHsm, (174)

gdje je n brzina vrtnje rotora u min-1, a znafenje oznaka
linearnih dimenzija (cm) vidi se na si. 78a.

ViSevijcane pumpe. U dvovijéanim je pumpama pogonsko
vratilo s navojnicom uzubljeno s navojnicom pogonjenog
vratila koje rotira u suprotnom smjeru, a sinkrona se vrtnja
obaju vratila postize pomoc¢u para jednakih zupcanika. Fluid
ulazi u prostor izmedu navoja i kuéista te se u tom prostoru,
zatvorenom navojem drugog vratila, transportira s usisne na
tlanu stranu. Trovijéane pumpe rade na istom principu, samo
imaju dva pogonjena vratila.

Dobava viSevijCanih pumpa ovisi 0 broju navoja i njihovu
obliku, a iznosi od 3ee 12000L/min. Te pumpe mogu
ostvarivati priraste tlakova i do 20,0 MPa, imaju brzinu vrtnje
300---15 000 min-1 i pogonsku snagu do 1100 kW. Primjenjuju
se u hidraulickim postrojenjima razlicitih industrija, a osobito
u naftnoj industriji.

Pumpa s vodenim prstenom. To je zapravo lamelna
ekscentarska pumpa koja u prvom redu sluzi kao vakuumska
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pumpa, a i kao kompresor zraka. Pumpa se (si. 79) sastoji
od cilindricnog kudiSta u kojemu je ekscentricno smjeSteno
radno kolo (2) s ravnim ili prema naprijed zakrivljenim
lamelama. Kuciste je djelomi€no ispunjeno kapljevinom,
najces¢e vodom. Centrifugalna sila rotirajueg radnog kola
odbacuje vodu uz stijenku kuéista, pa sloj vode uz kuciste
oblikuje prsten (3) koncentri¢an s osi kuéista. Zbog ekscentric-
nog poloZaja radnog kola stvara se izmedu prstena vode i
radnog kola prazan prostor srpastog presjeka. Na jednom
kraju tog praznog prostora pumpa usisava zrak iz usisnog
cjevovoda (4) i zatim ga na drugom kraju potiskuje u tlacni
vod, a vodeni prsten sluZi kao elasti¢na brtva.

Sl. 79. Shema pumpe s vode-

nim prstenom. 1 kudiste, 2

radno kolo s lamelama, 3

vodeni prsten, 4 usisni otvor,
5 tlacni otvor

Dozirne pumpe

U automatiziranim tehnoloSkim procesima kemijske, far-
maceutske i prehrambene industrije, te u nekim hidraulickim
regulacijskim uredajima potrebno je veoma to¢no doziranje
volumenske dobave radnog fluida. Za tu svrhu sluZe dozirne
pumpe kojima se dobava, tj., protok kroz pumpu, moze tocno
i kontinuirano regulirati.

Kao dozirne pumpe upotrebljavaju se od povratnotransla-
tornih pumpa stapne i membranske, a od rotornih pumpa
zuptaste, lamelne s lamelama u rotoru te pumpe s deforma-
bilnim radnim dijelom. Promjena dobave tih pumpa ostva-

Sl. 80. Dozirne pumpe s moguéno$¢u promjene radnog volumena.
a dozirna stapna pumpa s radijalnim vanjskim ekscentrom, b
dozirna stapna pumpa s aksijalnim unutradnjim ekscentrom
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ruje se promjenom brzine vrtnje prigona pumpe, promjenom
radnog volumena pumpe i prestrujnim razvodnicima. Konti-
nuiranom regulacijom brzine vrtnje pogonskog motora ili
prigonske spojke kontinuirano se mijenja broj stapaja stapne
pumpe, broj progiba membrane membranske pumpe i brzina
vrtnje radnih dijelova rotornih pumpa. Kontinuirana pro-
mjena radnog volumena pumpe postize se kontinuiranom
promjenom stapaja, progiba membrane ili ekscentri¢nosti
rotora s lamelama (si. 80). Prestrujni razvodnici na ulazu i
izlazu pumpe omoguéuju to€no doziranje protoka u tlatnom
vodu (si. 81).

A-H

SI. 81. Prestrujni razvodnik

Radna sposobnost dozirne pumpe procjenjuje se prema
sljede¢im specificnim svojstvima: a) omjer smanjenja jest
omjer minimalne i nominalne dobave pumpe uz koju pumpa
jo§ moZe odrZavati zahtijevanu ponovljivost protoka, to¢nost
stacionarnog stanja i linearnost; b) linearnost pri zadanoj
dobavi je omjer stvarnog volumenskog protoka na izlazu
pumpe i idealne dobave odredene pravcem povucenim kroz
toCke dobivene baZzdarenjem pumpe, a odstupanje od idealnog
pravca izrazava se u postocima nominalne dobave pumpe;
c) to€nost stacionarnog stanja jesu fluktuacije volumenskog
protoka izraZzene kao postotak nominalne dobave u nepro-
mjenljivim uvjetima u sustavu. TocCnost stacionarnog stanja
daje se za cCitavo podrucje rada pumpe; d) ponovljivost
protoka, izrazena u postocima nominalnog protoka, pokazuje
s kojom se to¢noS¢u, uz odredene uvjete u sustavu, moze
postavljena dobava promijeniti i zatim opet vratiti u prvotno
radno stanje.

Na to€nost doziranja direktno utjeCu brzina radnog dijela
pumpe (brzina vrtnje rotora, broj stapaja stapa, broj progiba
membrane) i dinami¢ka viskoznost fluida. Zato dozirne
pumpe za vrlo viskozne fluide imaju brzinu vrtnje ~10 min-1,
a za manje viskozne do 200min-1. Smatra se da grani¢na
dinamicka viskoznost iznosi 1Pas, pa dozirne pumpe za fluide
dinamicke viskoznosti iznad IPas moraju biti posebne
konstrukcije. Takoder, treba uzeti u obzir i tlak isparivanja
fluida, jer i taj tlak utjeCe na to€nost doziranja.
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LIT.: C. Pfleiderer, Die Kreiselpumpen. Springer-Verlag, Berlin 1955. -
A. J. Stepanoff, Centrifugal and Axial Flow Pumps. John Wiley and Sons, New
York 1957. - A. J. Stepanoff, Pumps and Blowers, Two-Phase Flow. John
Wiley and Sons, New York 1966. - A. A. Jlomitikuh, U,eHTpo6e>KHbie h oceBbie
Hacocbi. MauiHHOCTpoeHHe, MocKBa 1966. - |. J. Karassik, W. C. Krutzsch,
W. H. Fraser, J. P. Messina, Pump Handbook. McGraw-Hill, New York 1976.
- Ft. Schulz, Die Pumpen. Springer-Verlag, Berlin 1977. - H. H. Anderson,
Centrifugal Pumps. Trade and Technical Press Ltd., Surrey, England 1980. -
V. M. Cherkassky, Pumps-Fans-Compressors. Mir Publishers, Moscow 1985.
- G. L. Krivchenko, Hydraulic Machines - Turbines and Pumps. Mir Publishers,
Moscow 1986. - B. A. 3umhuukia, B. A. Ymob, JlonacTHbie Hacocbi

(cnpaBOHHHK). MauiHHOCTpoeHHe, JleHHHrpag 1986. - B. H. KapeAun, A. B.
Munaee, Hacocbi h HacocHbie CTaHpHH. OrpoHH3iiaT, MocKBa 1986.

M. Fancev K. Franji¢

339

PUST (filc), vrsta tekstilnih proizvoda koji se razlikuju
od ostalih takvih proizvoda u tome §to njihova vlakna nisu
medusobno spojena, ve¢ samo zbijena i zamr3ena, pa imaju
sasvim nesredenu vlaknastu strukturu.

Dvije su medusobno bitno razliite skupine pustova. Jedna
su skupina pustovi koji se dobivaju nekim prisilnim gibanjem
vlakana uz djelovanje vlage, topline i tlaka, tzv. puStanjem.
To su tzv. pravi pustovi, ili samo pustovi ako ne treba istaknuti
da su pravi. Dobivaju se od takvih vlakana koja se pustanjem
mogu zamrsiti i zbiti u dovoljno Cvrste tvorevine, tj. koja
imaju sposobnost pustanja. Tu sposobnost imaju samo vlakna
Zivotinjskog porijekla, vuna i dlaka.

Druga skupina pustova jesu proizvodi Sto se dobivaju od
sirovina bez sposobnosti pustanja, tj. od biljnih, kemijskih i
mineralnih vlakana. Temeljne operacije kojima se dobivaju
ti pustovi zasnivaju se na zamrsivanju i medusobnom zbijanju
vlakana pomocu posebnih igala. Za razliku od pustanja, te
se operacije nazivaju iglanjem. Odatle potjece i naziv iglani
pustovi.

Ponekad se puStanjem proizvode i pustovi od smjesa
Zivotinjskih vlakana s manjim koli¢inama sirovina koje
nemaju sposobnost puStanja. Takvi se pustovi ponajvise
upotrebljavaju kao jeftiniji nadomjesci pravih pustova, ili da
bi se postigli neki specifi¢ni ucinci.

PRAVI PUSTOVI

Za tumacenje pustanja nema opéenito primjenljive teorije.
Jedan je od razloga $to se pusStanje razliCitih vrsta Zivotinjskih
vlakana odvija razli€ito. Ipak, svim je pokuSajima da se
rastumaci pustanje zajedniCko to Sto se glavna uloga u tom
procesu pripisuje sklonosti vlakana da se pri potresanju gibaju
jedna prema drugima s korijenom naprijed i djelovanju
ljusaka na povrsini vlakana kao zapreka gibanju kojim bi se
vlakna razrijedila te djelovanju sila koje nastaju zbog
elasti€nosti vlakana u uzduznom i popre¢nom smjeru. Ostale
karakteristike vlakana (npr. njihove dimenzije, finoca, kovr-
Cavost) i uvjeti pusStanja uglavnom utjeCu na brzinu procesa
i kakvocu proizvoda koji se dobivaju puStanjem.

Osim toga, za pustanje je potrebno da korijen vlakna bude
dovoljno krut da bi mogao tokom potresanja prodirati u
slobodne prostore medu vlaknima, gdje se ona svijaju i
zamrsuju. Trenje medu vlaknima mora biti toliko da ih zadrzi,
unato€ djelovanju elasti¢nih sila, u polozaju u koji se dovode
puStanjem i kad prestane djelovanje tlaka pod kojim se
pusta.

Ni sve Zivotinjske dlake nemaju dovoljnu sposobnost
puStanja, a neke je uop¢e nemaju. Najveéu sposobnost
pustanja ima ov€ja vuna zbog ljusaka na vunenom vlaknu,
koje su najvaznije za puStanje.

Druge su zivotinjske dlake za proizvodnju pustova manje
prikladne, najviSe zbog toga Sto su krhkije i 5to im je povrsina
glada. Zbog toga se od govedih, kravljih, teleéih i kozjih
dlaka dobivaju samo grublji pustovi. Te se sirovine dobivaju
u Stavionicama razlicitim postupcima pripreme za Stavljenje
(v. Kozarstvo, TE 7, str. 324). Medu njima su najprikladnije
dlake koje se s koza skidaju luZenjem.

Osim ov¢je vune, za proizvodnju klobucarskih pustova
upotrebljavaju se i dlake kunica i zeCeva. Klobu€arski pustovi
od tih sirovina nazivaju se vunenom klobucarijom, klobucari-
jom od zecje dlake i velurnom klobucarijom.

Sposobnost pustanja nekih sirovina moZe se pobolj3ati
obradbom kemikalijama (npr. mocenjem, bajcanjem), u
prvom redu zeCje dlake. Danas se za mocila skoro jedino
upotrebljavaju otopine vodik-peroksida zakiseljene anorgan-
skim kiselinama. Upotreba otrovnih mocila na osnovi Zivinih
spojeva zadrZala se samo za neke preradbe zecjih dlaka.

Mocenje sirovina za proizvodnju klobu€arskih pustova
danas se obi¢no obavlja strojno. Moce se samo vrhovi dlaka
dok su one jo$ u krznu. Tako one postaju mekSe i podatnije,
pa se dadu lakSe preoblikovati, a povecava im se i koeficijent
trenja. Zbog toga Sto je dlakama donji dio ostao krut, one
se gibanjem s korijenom naprijed mogu bolje zamrsiti pa se
medusobno i bolje drze.



